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摘要:控制地面作用于车辆的纵侧向合力与横摆转矩并将其分配到4个车轮,是车辆平面运动稳定控制的方法之
一.路面的附着极限决定了合力与横摆转矩的可行域,是该方法的约束条件.本文分析了轮胎的受力特点,在摩擦椭
圆理论的基础上,给出了简化的纵侧向力耦合关系.利用非线性规划方法和大量的数值计算,解决纵向合力与横摆
转矩可行域的实时估计问题.构造了一种控制结构,外环控制器计算可行的纵向合力与横摆转矩;内环控制器首先
将纵向合力优化分配到4个车轮,然后通过调节前轮转角使横摆转矩跟踪期望值.仿真结果表明,采用本文提出的方
法对车辆进行控制,能够实现横摆角速度的快速准确跟踪,并使车辆具有良好的操纵稳定性.
关键词: 车辆运动稳定控制;合力可行域;轮胎力分配
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Force calculation and distribution in vehicle stability control
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Abstract: Calculating the resultant longitudinal/lateral force and the yaw moment, then distributing them to tires is
one of the vehicle planar motion stability control methods. The road adhesion limits the feasible region of the resultant
force and the yaw moment, which is a constraint of this strategy. The tire dynamical characteristics are analyzed and a
simplified longitudinal/lateral force coupling relationship is proposed based on the Friction Ellipse Theorem. A real time
estimation method of the longitudinal force and the yaw moment feasible region using the nonlinear programming and
the numerical calculations is presented. Finally, control structure is established. The outer loop controller calculates the
feasible longitudinal resultant force and the yaw moment; while the inner loop distributes the longitudinal resultant force to
the tires optimally, then the real yaw moment is controlled to follow the expected value by adjusting front-wheels’ steering
angles. As shown in the simulations, utilizing the proposed technique in this paper to control the vehicle leads to a rapid
and accurate tracking performance of the yaw rate, good handling stability.

Key words: vehicle stability control; feasible region of resultant force; tires force distribution

1 引引引言言言(Introduction)
影响车辆操纵稳定性的因素很多,在大多数情况

下,轮胎与地面间的摩擦力是影响车辆操纵稳定性的
最主要因素.因此,在车辆稳定控制中,轮胎摩擦力分
配的研究成为人们关注的一个问题.文献[1]构造了一
种集成控制结构,外层计算所需的合力和横摆转矩,
优化分配到4个轮胎,内层首先由轮胎逆模型计算需
要的滑移率和侧偏角,然后通过滑移率和侧偏角控制
器跟踪计算值,达到了良好的效果.该方法除了要求
车辆能够4轮独立制动/驱动外,还要求4轮能够独立
转向,以此来简化轮胎摩擦力饱和的约束形式. 文
献[2]采用自适应优化分配方法对轮胎纵、侧向力进
行分配. 文献[3]采用轮胎利用率为指标进行力优化分

配. 文献[4–6]针对6轮车辆设计了轮胎力优化分配方
法. 文献[2–4]都要求所有的轮子可以独立制动和独
立转向.文献[7–8]提出一种基于路面附着裕量的纵向
力分配算法,并对纵向力分配的结果做了解析分析,
但没有考虑到轮胎和地面之间的附着极限约束条件.
文献[9]提出将纵向力分配问题等价为带有不等式约
束的非线性规划问题,并提出了基于逐点二次规划算
法的解决方法,该算法能较好地解决该非线性规划问
题,但算法过于复杂. 文献[10–11]讨论了当计算的合
力超出路面附着极限时可以采取的方法. 文献[10]提
出了一种控制目标动态调整的方法,该方法可以在合
力超出路面附着极限时动态的减小目标合力,但该方
法需要进行两次在线优化,运算复杂. 文献[11]在合
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力较小时,采用优化方法分配;当合力超出路面附着
极限时,直接按比例分配合力,放弃了优化分配. 文献
[12]将轮胎摩擦力限制在摩擦圆内部的一个矩形,简
化了轮胎摩擦力分配的优化过程,但没有定量的说明
该矩形的边界如何确定.

从以往的研究可以看出,获得能够实现的合力与
合力矩,并将其正确地分配到4个车轮,是车辆稳定控
制中的关键问题之一.但是,轮胎的摩擦力受到路面
附着系数的限制,以往的文献虽然考虑了这种限制,
却没有给出对于该限制的较为精确的描述. 同时,在
没有后轮转向系统的车辆中,优化分配合力需要对后
轮侧向力进行估计,文献[11]使用美国密歇根大学公
路 安 全 研 究 所(Highway Safety Research Institute,
HSRI)轮胎模型通过纵向力估计侧向力,该方法简单
但精度不高. 文献[13]也对轮胎力估计进行了研究,
提出了一种精度较高的轮胎力估计方法,但运算量较
大.

针对上述问题,本文提出了一种计算合力与横摆
转矩的方法,考虑了路面附着系数的限制,采用离线
数值优化方法给出了纵向合力与横摆转矩的可行域

的定量描述公式,在车辆运行时,只需要根据公式进
行简单的计算就能实时确定可行区域.将纵向合力与
横摆转矩限制在这个可行域内,保证得到的纵向合力
与横摆转矩是可以实现的. 同时提出了一种动态分配
方法,将纵向合力与横摆转矩分配到4个车轮,与以往
的优化分配方法相比,在分配精度满足工程需要的情
况下,避免了对后轮侧向力的估计,简化了控制算法.

本文针对4轮制动力可以独立控制,并且具有线控
转向功能的车辆设计控制算法,构造了一种分层的控
制结构,上述的合力分配作为其中的主要模块之一.
建立了整车14自由度模型,在Simulink中进行了仿真
分析.仿真结果表明,车辆具有良好的横摆角速度动
态性能以及良好的操纵稳定性.

2 整整整车车车动动动力力力学学学模模模型型型(Vehicle dynamic model)
采用14自由度模型[14]描述车辆的动态特性. 14个

自由度包括: 整车质心纵向、侧向、垂向速度,车身俯

仰、侧倾、横摆角速度, 4个车轮簧下质量垂向位移,
4个车轮转速.

为了研究合力对平面运动的影响,将14自由度中
与平面运动相关的3个自由度提出来,建立一个简化
的车辆模型如式(1):




u̇c = vcr − 1
m

Fx,

v̇c = −ucr +
1
m

Fy,

ṙ =
1
Iz

Mz,

(1)

式中: uc, vc, r是3个状态变量,分别表示纵向车速、
侧向车速、横摆角速度; Fx, Fy,Mz为3个控制量,分
别表示纵向合力、侧向合力、横摆转矩; m表示整车质

量, Iz表示绕垂直地面轴的转动惯量. 轮胎模型采用
魔术公式[15]

y(χ) = D sin(C arctan(Bχ− E(Bχ−
arctan(Bχ)))), (2)

式中: B,C, D,E是根据实验数据拟合的系数;当χ

表示滑移率λ时, y表示轮胎i受到的纵向力F̄xi;当χ

表示侧偏角α时, y表示轮胎i受到的侧向力F̄yi.

式(2)计算的是单工况下的纵向力和侧向力,在侧
偏和制动联合工况下,根据摩擦椭圆理论[15],按式(3)
计算纵向力Fxi及侧向力Fyi:




Fxi = − σx√
σ2

x + σ2
y

F̄xi,

Fyi =
σy√

σ2
x + σ2

y

F̄yi,
(3)

式中 



σx = λ(1− λ),

σy =
tanα

1− λ
.

(4)

3 车车车辆辆辆稳稳稳定定定控控控制制制系系系统统统设设设计计计(Design of vehicle
stability control system)
车辆稳定控制系统的控制目标是使横摆角速度跟

踪驾驶员的期望,并保证较小的质心侧偏角. 系统结
构如图1所示,控制算法共分为6个模块.

图 1 车辆稳定控制系统结构图

Fig. 1 Structure of vehicle stability control system
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系统以方向盘转角δ∗F和制动踏板位置θ作为输

入,根据理想车辆模型[15]得到驾驶员期望的横摆角

速度r∗,质心侧偏角β∗和纵向加速度a∗c ;合力计算
模块由当前车辆状态uc, vc, r和期望状态a∗c , β∗, r∗,
计算所需的纵向合力F ∗

x与横摆转矩M∗
z ;合力调整

模块根据垂向载荷Fz = (Fz1, Fz2, Fz3, Fz4)计算出
合力可行域,按设计的规则调整合力计算的结果,该
模块的作用是确保纵向合力F̄ ∗

x及横摆力矩M̄∗
z是可

以实现的;力分配模块通过F̄ ∗
x以及实际横摆力矩估

计值M̂z与期望值M̄∗
z的偏差,计算出4个车轮的分

力Ff = (Fx1, Fx2, Fx3, Fx4, Fy1, Fy2);轮胎逆模型
根据Ff计算需要的4轮滑移率λ∗ = (λ∗1, λ

∗
2, λ

∗
3, λ

∗
4)

和前轮侧偏角α∗ = (α∗1, α
∗
2);滑移率和前轮转角控

制器负责跟踪给定的λ∗和α∗.

3.1 合合合力力力计计计算算算(Resultant force calculation)

当δ∗F和θ经理想车辆模型计算得到期望的横摆

角速度、质心侧偏角和纵向加速度之后,由合力计
算模块计算出需要的合力,以保证车辆稳定运行.
为了便于设计合力计算模块,将式(1)变成线性形式,
做变量代换[1]: 




Fx = v1 + mvcr,

Fy = v2 + mucr,

Mz = v3,

(5)

其中v1, v2, v3为一组新的输入. 代入式(1)可得




u̇c = − 1
m

v1,

v̇c =
1
m

v2,

ṙ =
1
Iz

v3.

(6)

对于式(6)描述的反馈线性化后的三自由度车辆
模型,采用极点配置方法计算反馈增益阵K2 ∈
R3×3,使得系统稳定并具有良好的动态性能.利用
变换公式(5)和反馈增益阵K2构造的合力计算模块

如图2. 图中K1 ∈ R3×2为理想车辆模型变换矩阵.

图 2 理想车辆模型及合力计算模块的内部结构
Fig. 2 Inner structure of ideal vehicle model and resultant

force calculator

3.2 合合合力力力调调调整整整(Resultant force adjustment)
当状态误差很大时,合力计算模块得到的合力

也会很大,有可能超出路面附着极限而无法实现,
因此需要对其进行调整. 若能够知道当前车辆可以
获得的最大横摆转矩,就可以把横摆转矩限制在该
最大值以内,从而保证合力是可以实现的. 本文提
出了一种横摆转矩与纵向合力可行域的估计方法,
来确定横摆转矩的最大值.

因为轮胎提供的摩擦力不会超过附着极限,所
以纵向合力、侧向合力与横摆转矩的取值一定只能

在某一个范围之内.当纵向合力一定时,随着纵向
力在4轮分配的变化,横摆转矩也将发生变化. 因此
可以将横摆转矩看做是4轮纵向力的一个泛函,该
泛函的值构成一个集合,显然这个集合是有界的.
由上确界存在公理可知,当纵向合力一定时,横摆
转矩必存在上确界. 给定不同的纵向合力,则可以
确定一条横摆转矩上确界随纵向合力变化的近似曲

线,这条曲线就确定了纵向合力与横摆转矩的可行
域.考虑在高速行驶时,前轮转角取值范围很小,忽
略其影响,合力和合力矩与各个分力有如下关系:




Fx = Fx1 + Fx2 + Fx3 + Fx4,

Mz = −dFFx1 + dFFx2 − dRFx3+
dRFx4 + lFFy1 + lFFy2−
lRFy3 − lRFy4,

(7)

其中: 下标1, 2, 3, 4分别表示左前、右前、左后、右
后轮, dF, dR分别表示前、后轮距的一半, lF, lR分别

表示前、后轴到横摆中心的距离.

为了寻找横摆转矩上确界的近似值,将横摆转
矩的相反数M作为评价指标:

M = −Mz = cx, (8)

c = [dF − dF dR − dR − lF − lF lR lR],

x = [Fx1 Fx2 Fx3 Fx4 Fy1 Fy2 Fy3 Fy4]T.

考虑在纵向力一定时,有下面的线性等式约束:

Ex = Fx, (9)

E = [1 1 1 1 0 0 0 0].

在后轮不能主动转向,而前轮转角可以由控制
器改变的情况下,后轮的纵向力与侧向力之间应满
足摩擦椭圆约束[15],而前轮纵向力与侧向力的合力
应该限制在极限摩擦圆内.

前轮摩擦力的合力不会超过极限摩擦圆,故有
不等式约束:√

F 2
xi + F 2

yi 6 µFzi, i = 1, 2. (10)

后轮摩擦椭圆约束的形式很复杂,图3显示了当
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侧偏角固定,滑移率从0变化到1时的摩擦椭圆曲线.
从图中可以看出,侧向力随着纵向力的增大而减小,
纵向力随着滑移率的增大先增大后减小,纵向力的
最大值对应的滑移率即最佳滑移率.根据防抱死制
动(anti-lock braking system, ABS)的要求,滑移率不
宜超过最佳滑移率,据此,仅考虑纵向力达到最大
值以前的情况,重新绘制摩擦椭圆曲线如图4.

图 3 摩擦椭圆

Fig. 3 Friction ellipse

图 4 符合ABS要求的摩擦椭圆

Fig. 4 Friction ellipse matching ABS

若以µFzi为半长轴,以侧向力的最大值,即纯侧
偏工况下的侧向力为半短轴,做一个中心在原点的
椭圆,如图5,可见在有效滑移率段二者的误差不大.
于是摩擦椭圆约束可近似为一个椭圆方程:

f(x)=




x2
3

a2
3

+
x2

7

b2
3

−1

x2
4

a2
4

+
x2

8

b2
4

−1


 ,





ai =µFzi,

bi =Cαi,

i=3, 4,

(11)

其中: C为轮胎侧偏刚度, αi是侧偏角.

另由式(10)可得摩擦圆约束条件

g(x)=

(
x2

1+x2
5−a2

1

x2
2+x2

6−a2
2

)
, ai =µFzi, i=1, 2. (12)

由上面的讨论可以得到式(13)描述的非线性规
划问题:

min
x

M = cx,

s.t. Ex = Fx, f(x) = 0,

g(x) 6 0, x > 0(右转), (13)

其中: 第1个约束是纵向力线性等式约束;第2个约
束是后轮摩擦椭圆非线性等式约束;第3个约束是
前轮摩擦圆非线性不等式约束. 最后一个约束规定
了x的边界, x > 0表示向量x的每一个元素都非负,
对于左转向的情况,要求前轮侧向力非正.

图 5 近似的摩擦椭圆

Fig. 5 Approximate friction ellipse

本文使用MATLAB中的全局优化函数run的
trust-region-reflective算法求解式(13)的非线性规划.
在不同的纵向合力、垂向载荷与后轮侧偏角下,即
给定足够多组{Fx, a1, a2, a3, a4, b3, b4},求解式
(13),得到了一簇最大横摆转矩与纵向合力的关系
曲线.观察发现这一簇曲线都可以用3段折线近似
代替.近似可行区域如图6所示,图中区域5为可行
域.

图 6 纵向力与横摆力矩联合可行域
Fig. 6 United feasible region of longitudinal force and

yaw moment

折线的4个顶点坐标可以近似表示成4轮垂向载
荷与后轮侧偏角的线性组合,即{

xi = cxiξ,

yi = cyiξ,
i = A,B, C, D, (14)

ξ = [a1 a2 a3 a4 b3 b4]T,
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cxi, cyi是由数据拟合得到的系数行向量. 在垂向载
荷合理的范围内,用式(14)表示的顶点横坐标最大
相对误差不超过5%,纵坐标最大相对误差不超过
3%. 当合力计算模块得出的合力位于图6中不同区
域时,可采用不同的方法对合力进行调整,将合力
限制在可行区域.图中区域1, 2的分界线为水平线,
区域2, 3与区域3, 4的分界线为垂直线,点D的横坐

标为纵向合力最大值.
当合力计算模块计算的合力位于图6的不同区

域时,采用下面的方法调整合力.
区域 1: 横摆转矩较大,纵向合力较小,认为驾驶

员以转向为主要意图,因此保持横摆转矩不变,增
大纵向合力至边界AB;
区域 2: 合力定在顶点B;
区域 3: 增大纵向合力对横摆转矩贡献不大,因

此保持纵向合力不变,减小横摆转矩至边界BC;
区域 4: 纵向合力较大,认为驾驶员具有明显的

制动意图,因此保持纵向合力不变,减小横摆转矩
至边界CD;
区域 5: 纵向合力与横摆转矩落在可行域内,横

摆转矩和纵向合力都不变.

3.3 合合合 力力力 动动动 态态态 分分分 配配配 (Dynamic distribution of
resultant force)
确定了可以实现的合力以后,就要将合力分解

到4个车轮.文献中一般都是采用某种静态的优化
分配方法. 这些方法的缺点是需要估计后轮侧向力.
为了避免该问题,本文采取一种动态分配方法,根
据实际横摆转矩与期望值的偏差进行力分配.
首先分解纵向力. 定义横摆转矩误差

eM = M̄∗
z − M̂z = M̄∗

z − Izṙ, (15)

其中M̂z = Izṙ. 由式(7)可得,纵向力产生的横摆转
矩为

Mx = dF(Fx2 − Fx1) + dR(Fx4 − Fx3). (16)

令

Mx = k3eM, (17)

通过选择k3,使纵向力产生的横摆转矩补偿横摆转
矩误差. 为了使每个轮胎的分力都不超过附着极限,
按式(18)进行二次规划. 用拉格朗日乘数法容易求
得该问题的解析解:

min
Fxi

J =
4∑

i=1

F 2
xi

a2
i

,

s.t. Mx = k3eM,
4∑

i=1
Fxi = Fx. (18)

实际上,由于后轮侧向力与纵向力的耦合关系,

仅由式(17)不能完全补偿横摆转矩的误差,于是需
要通过前轮侧向力的调整,进一步提高横摆转矩的
跟踪精度.
从式(7)可以看出,两个前轮侧向力产生的横摆

转矩仅与二者之和有关,记FyF = Fy1 + Fy2 ,采用
式(19)计算FyF的当前值:

FyF(k) = FyF(k − 1) + k4eM, (19)

可见FyF与eM之间的脉冲传递函数是一个积分环

节,可以消除阶跃响应下的稳态误差. 最后依据垂
向力的大小按比例分配前轮侧向力,即

Fyi =
Fzi

Fz1 + Fz2
FyF, i = 1, 2. (20)

式(17)(19)中的控制器系数k3, k4由试凑法确定,以
获得良好的动态性能.

3.4 轮轮轮胎胎胎逆逆逆模模模型型型、、、滑滑滑移移移率率率和和和前前前轮轮轮转转转角角角控控控制制制器器器(Tire
inverse model, slip-rate and front-wheel steer-
ing angle controller)
滑移率和侧偏角控制器的作用是使轮胎摩擦力

跟踪3.3节计算出的各个分力,因此需要构造一个轮
胎力逆模型. 式(2)−(4)给出了轮胎正向非线性模
型,其逆模型可以用下面的非线性函数来表达:{

λ∗i = fλ(Fxi, Fyi),
α∗i = fα(Fxi, Fyi),

i = 1, 2, 3, 4. (21)

本文用一个两输入两输出的3层反向传播(back
propagation, BP)网络来描述式(21),隐层含20个神
经元. 训练样本根据轮胎正向模型计算得到. 训练
后的网络经过验证可以代表轮胎力逆模型.
由轮胎逆模型得到期望的滑移率λ∗和侧偏角

α∗,输入到图1中的滑移率和侧偏角控制器模块,其
内部结构如图7所示.

图 7 滑移率和前轮转角控制器
Fig. 7 Slip-rate and front-wheel steering angle controller

图中两个函数分别如式(22)和(23):

ω∗i =fω (λ∗i , uc)=
ucλ

∗
i
+uc

Ri
, i=1, 2, 3, 4, (22)

式中Ri是第i个车轮的有效半径;
δF = fδ(α∗, uc, vc, r) =

1
2
(α∗

1
+ arctan

vc + lFr

uc + dFr
+
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α∗
2
+ arctan

vc + lFr

uc − dFr
). (23)

4 仿仿仿真真真研研研究究究(Simulation)
对图1给出的车辆稳定控制系统,采用本文第3

节设计的各模块,在MATLAB/Simulink下进行仿真
研究.整车采用前述14自由度模型,模型主要参数
如表1[16]. 根据表1的参数,进行优化和数据拟合,
得到式(14)的系数如表2.

表 1 仿真中的主要参数
Table 1 Main simulation parameters

参数 数值

整车质量 1360 kg
横摆转动惯量 1207 kg ·m2

前轴距横摆中心距离 1.1 m
后轴距横摆中心距离 1.24 m

前轮距 1.36 m
后轮距 1.36 m

前,后轮胎侧偏刚度 43000, 48000 N/rad
路面附着系数 0.9

表 2 式(14)的系数
Table 2 Coefficients of formula(14)

系数 数值

cxA (0, 0, 0, 0, 0, 0)
cyA (1.1, 1.1, 0, 0, – 1.24, – 1.24)
cxB (0, 0, 0, 1, 0, 0)
cyB (1.1, 1.1, 0, 0.68, –1.24, 0)
cxC (– 0.031, 0.47, 1.24, 0.71, – 0.47, 0.26)
cyC (1.24, 1.19, – 0.81, 0.73, 0.15, – 0.11)
cxD (1, 1, 1, 1, 0, 0)
cyD (– 0.68, 0.68, – 0.68, 0.68, 0,0)

仿真初始车速设为100 km/h,按照国标《GB–
T 6323.2–1994–T汽车操纵稳定性试验方法转向瞬
态响应试验(转向盘转角阶跃输入)》的规定,方向
盘转角采用阶跃输入,从0上升到稳态值的时间为
0.15 s,其幅值使得稳态侧向加速度为3 m/s2. 仿真
结果如图8−11所示.

图 8 横摆角速度响应曲线
Fig. 8 Yaw rate response

图 9 质心侧偏角响应曲线

Fig. 9 Side slip angle response

图 10 侧向加速度响应曲线

Fig. 10 Lateral acceleration response

图 11 横摆转矩响应曲线

Fig. 11 Yaw moment response

由车辆动力学的知识可知,横摆角速度应具有
快速响应的特性,且稳态误差越小越好.质心侧偏
角的大小反映了车辆的侧向稳定性,其绝对值越小
越好,一般要求不超过6◦,否则车辆可能发生侧滑或
甩尾等失稳的情况. 从图9可以看出质心侧偏角仅
0.4◦左右,车辆具有良好的侧向稳定性. 图11显示横
摆转矩能够很好地跟踪期望值,表明合力计算的结
果被正确地分配到4个车轮.表3给出了阶跃响应的
指标.从表中的数据可以看出,采用功能分配方法
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后,横摆角速度峰值时间大幅缩短,显示了良好的
快速性,横摆加速度总方差和侧向加速度总方差均
减小50%以上,显示了良好的抗干扰性能.

表 3 横摆角速度阶跃响应指标
Table 3 Performance of step response

控制方式

横摆角

速度峰值

时间/s

横摆角

速度

超调量/%

横摆角速

度总方差/

(rad · s−1)
2

侧向加速

度总方差/

(m · s−2)
2

有力分配 0.105 9.30 0.015 0.013

无力分配 0.9 0 0.036 0.035

依照国标《GB/T6323.3–1994汽车操纵稳定性
试验方法转向瞬态响应试验(转向盘转角脉冲输
入)》的规定,方向盘转角采用脉冲输入,脉冲宽度
为0.4 s,其幅值使得最大侧向加速度不低于4 m/s2.
仿真结果如图12−15所示. 从图12−15可以看出,在
相同的方向盘转角下,有力分配时的横摆角速度峰
值明显高于无力分配时的数值,力分配能够有效地
增大通频带宽,提高横摆角速度的瞬态响应能力.

图 12 横摆角速度响应曲线

Fig. 12 Yaw rate response

图 13 质心侧偏角响应曲线

Fig. 13 Side slip angle response

图 14 侧向加速度响应曲线

Fig. 14 Lateral acceleration response

图 15 横摆转矩响应曲线

Fig. 15 Yaw moment response

参考美国高速公路交通安全局的FMVSS 126法

规的相关规定,方向盘转角采用正弦延迟输入,频

率为0.7 Hz,在波谷处延迟0.5 s.

首先,进行缓慢增加转向试验,车辆以80±

2 km/h的速度匀速行驶,转向盘转角以13.5(◦)/s角
速度匀速增加,直到车辆的侧向加速度约为5m/s2;

然后,开始正弦延迟试验,车速为80±2 km/h,

正弦曲线的起始振幅为1.5A(A为上述缓慢增加转

向试验中,使车辆产生3m/s2稳态侧向加速度时的

转向盘转角),每次试验振幅的递增幅度为0.5A,直

到正弦曲线的振幅增加到6.5A. 在方向盘转角幅度

大于等于5A时,方向盘转角刚进入波谷时的侧向位

移不应小于1.83 m.

按照上面给出的条件进行仿真,图16−19给出

了方向盘转角1.5A时的响应曲线.在方向盘转角

为5A时,测得侧向位移为1.84 m,满足标准的要求.

从仿真结果可以看出,横摆角速度能很好地跟随期

望值,质心侧偏角峰值不超过1◦,转向指令回零后,

车辆迅速回到直线行驶状态,其跟随性和快速性都

优于无力分配的结果.
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图 16 横摆角速度响应曲线
Fig. 16 Yaw rate response

图 17 质心侧偏角响应曲线
Fig. 17 Side slip angle response

图 18 侧向加速度响应曲线
Fig. 18 Lateral acceleration response

图 19 横摆转矩响应曲线
Fig. 19 Yaw moment response

5 结结结论论论(Conclusion)
本文构造了一种车辆稳定控制系统的结构,控

制算法由理想车辆模型、合力计算、合力调整、力分

配、轮胎逆模型、滑移率和侧偏角控制器6个模块组
成. 其中合力调整模块计算出纵向合力与横摆转矩
的可行域,按设计的规则将合力计算的结果调整到
可行域内,确保纵向合力和横摆转矩是可以实现的;
力分配模块采用动态分配方法,避免了对后轮侧向
力的估计.在第4节设定的条件下进行仿真,结果表
明合力被正确的分配到4个车轮,车辆具有良好的
动态性能、跟踪性能和侧向稳定性.
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