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摘要：现有电子液压制动系统（EHB）在常规制动工况下均

是以主缸液压力传感器为反馈进行液压力控制，而忽略了

主、轮缸液压力的差异性对制动控制带来的影响。针对此，

首先通过电磁阀测试台架测试了液压控制单元（HCU）增压

阀在全开工况下的正、反向的压差流量特性。之后，通过制

动测试台架测试了轮缸压力体积（PV）特性，建立了非极限工

况下的主、轮缸液压力的动态模型，并通过试验数据验证了

模型的准确性。将由上述模型估计的轮缸液压力作为反馈，

替换原始的主缸液压力传感器信号，引入到EHB的液压力控

制算法中，而并不改变原控制算法。基于经典控制理论，分

析了该新控制系统的快速性和稳定性。最后进行了液压力

控制的实车试验，结果表明，在相同的目标阶跃工况下，相比

于主缸液压力反馈控制，所提出的新控制系统可将轮缸液压

力及制动减速度的响应速度提高12 %左右，从而缩短紧急制

动工况下的制动距离。此外，由于估算的轮缸液压力比主缸

液压力更加平稳且没有超调，新控制系统在快速建压过程中

运行更加平稳，显著提升噪声、振动与声振粗糙度（NVH）性

能。最后，多工况下的实车试验表明新控制系统是稳定的。

关键词：电子液压制动系统；电磁阀压差流量特性；轮缸压

力体积特性；轮缸液压力估计；制动增强控制
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Abstract：Nowadays，the electro-hydraulic brake system
（EHB） adopts the master cylinder pressure sensor as
feedback for pressure control under normal braking
conditions， while ignoring the difference in pressure
between the master and the wheel cylinder. Therefore，
first，through the solenoid valve test bench，the forward
and reverse throttling characteristic of the inlet valve of
the hydraulic control unit（HCU）in the fully open state is
tested. After that， the pressure volume （PV）
characteristic of the wheel cylinder is tested by the brake
test bench. Based on the above， a dynamic model
between the pressure of the master cylinder and the wheel
cylinder under non-limiting conditions is established，and
the accuracy of the model is verified by real test data. The
wheel cylinder pressure estimated by the above model
rather than the master cylinder pressure sensor is adopted
as the feedback and introduced into the master cylinder
pressure control algorithm of the EHB without changing
the original control algorithm. Based on the classical
control theory， the rapidity and stability of the new
control system is analyzed. Finally，real vehicle test of
pressure control is conducted. The results show that
under the same target step condition，the response speed
of the wheel cylinder pressure and vehicle deceleration is
increased by about 12 %，thereby shortening the braking
distance under emergency braking conditions. In addition，
since the estimated wheel cylinder pressure is smoother
than that of the master cylinder without overshoot，the
new control system runs more smoothly during the rapid
pressurization process，significantly improving the noise，
vibration，and harshness （NVH） performance. Finally，
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real vehicle tests under multiple conditions indicate that
the new control system is stable.

Key words： electro-hydraulic brake system(EHB)；
throttling characteristic of the solenoid valve； pressure
volume characteristic of the wheel cylinder； wheel
cylinder pressure estimation； braking enhancement

control

汽车制动系统是保证行车安全的重要基础。对

于传统制动系统，驾驶员踩下制动踏板，经真空助力

器助力，在制动回路中产生液压力，促使制动卡钳加

紧制动盘，使车辆减速，制动力大小由驾驶员来控

制。随着电动化及智能化的发展，传统制动系统不

再满足新的需求，具备主动制动功能的电子液压制

动系统（electro-hydraulic brake system，EHB）开始

占据越来越多的市场份额，如德国博世公司的 i-
Booster［1］、日本日立集团的 e-ACT等［2］。这类制动

系统通过“电机+减速机构”替代传统的真空助力器

推动主缸活塞进行建压，具备建压速度快，液压力控

制精确的优点。由于作用在车轮上的制动力难以直

接测量，EHB往往通过在制动主缸加装液压力传感

器实施主缸液压力闭环控制，从而间接进行制动力

控制。国内外对于EHB的主缸液压力控制已有较

多研究，包括摩擦补偿技术［3-6］、多环控制架构［7-10］及

鲁棒控制算法等［11-13］，算法的工程应用也越来越

成熟。

液压控制单元（hydraulic control unit，HCU）位

于主、轮缸之间，通过其内部电磁阀与液压泵的协调

工作，可在极限工况下调节轮缸液压力。在非极限

工况下，HCU的增压阀全开，此时主、轮缸的制动液

是连通的。作为精密器件，HCU增压阀从完全关闭

状态到完全打开状态的阀芯位移只有 0. 2 mm左

右［14］，其相比制动管路的内径仍然小了一个量级。

因此，受小孔节流特性的影响，即使在HCU不工作、

增压阀全开的情况下，液压力在主、轮缸间的传递也

是存在动态过程的，当主缸液压力变化速度不是很

大时，主、轮缸液压力差异很小，而当主缸液压力变

化速度较大时，主、轮缸液压力差异愈加显著。

就作者所知，国内外现有非极限工况下的EHB
液压力控制算法大都忽略主、轮缸液压力之间的特

性关系［3-13］。然而，制动控制的本质是制动力的控

制，而制动力与轮缸液压力直接相关。因此，对于现

有的主缸液压力控制架构，主、轮缸液压力之间的特

性关系以及这种特性关系对制动控制带来的影响需

要进一步研究。

为此，受轮缸液压力估计算法［15］的启发，本文首

先测试了HCU增压阀在全开工况下的正向及反向

的流量特性。之后，测试了不同工况下的轮缸压力

体积（pressure volume，PV）特性，基于此建立了主、

轮缸液压力的动态模型，并基于试验数据进行了模

型验证。在此基础上提出了以轮缸液压力估计为反

馈的液压力控制方法并与现有的主缸液压力控制算

法进行了对比，分析了各自控制系统的性能。最后

进行实车试验以验证新控制系统在响应速度、稳定

性及齿条运行平稳性方面的优越性。

1 主、轮缸压差流量模型

忽略四路增压阀及轮缸的差异性，将液压回路

抽象为图 1（假设主缸液压力大于轮缸）。图 1中，

pm、pw分别为主、轮缸液压力，q为流经增压阀的制动

液流量，V0为轮缸容积。制动时，主缸活塞挤压主

缸中的制动液，制动液经制动管路和增压阀流入

轮缸。

文献［10］指出，非极限工况下主、轮缸液压力的

差异主要源自HCU增压阀的节流作用。根据小孔

节流模型，液压力在增压阀处的压降可由式（1）
计算：

cvAv
2 ( )pm- pw

ρh
= q （1）

式中：cv为增压阀的流量系数；Av为增压阀全开时的

阀口面积；ρh为制动液的密度。

图1 液压回路原理图

Fig. 1 Schematic diagram of hydraulic circuit
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2 压差流量特性测试及模型验证

为验证以上模型的准确性，本文根据前期搭建

的试验平台［16］，对HCU增压阀的压差流量特性进行

测试。另外，根据增压阀的结构原理，当主缸液压力

大于轮缸液压力时，制动液从主缸经增压阀阀口流

入轮缸；当轮缸液压力大于主缸液压力时，制动液从

轮缸经增压阀阀口及单向阀流入主缸，如图1所示。

因此，增压阀正、反方向的压差流量特性需分别

测试。

电磁阀测试台架如图 2所示，以工业气源为动

力源，推动气缸及液压缸活塞运动，排出的制动液经

过比例溢流阀进入被测增压阀及流量计，并最终流

入储液罐。增压阀两端的液压力由液压力传感器测

得，通过控制比例溢流阀可调节增压阀入口处的液

压力，由此可测量不同压差下的压差流量特性。将

增压阀反装即可测量反向的压差流量特性。测试结

果如图3所示。

流量随压差增大而增大，但其增长速度随压差

增大而减小。由于单向阀的存在，同一压差下，反向

时的流量大于正向。从曲线形状上看，压差流量特

性与小孔节流模型较为相近。以正向的压差流量特

性为例，对小孔节流模型进行最小二乘拟合，结果如

图4所示。

小孔节流模型在 0~8 MPa的压差范围内均能

较好地贴合实测数据，误差均方根为 18 cm3·min−1，
由此证明了该模型的准确性。

3 轮缸PV特性

为获取主缸液压力与轮缸液压力的数学关系，

在获取压差与流量的关系后，还需获取轮缸液压力

与流量（或体积）的关系，即PV特性。

对于轮缸，忽略轮缸液压回路的变形，根据流体

的连续方程可得［4］：

ṗw=
βh
V0
q （2）

式中：βh为制动液体积弹性模量，本文定义
βh
V0

为液

压回路刚度。对式（2）两边积分并假设初始状态为

零可得：

pw=
βh
V0
∫q= βh

V0
V （3）

式中：V为流入轮缸制动液的体积。可见，轮缸液压

力与流入轮缸制动液的体积成正比。

需要指出的是，一方面由于制动液会不可避免

地混入少量气体［17］，制动液的等效体积弹性模量会

随着工作压力的变化而变化［18］；另一方面由于液压

回路本身包含间隙、橡胶件等非线性环节，制动过程

中V0会产生非线性的变动［19］。鉴于PV特性的复杂

性，本文直接对其进行试验测试。

制动测试台架如图 5所示，由驾驶员按照驾驶

习惯分别对制动踏板进行慢踩和快踩，EHB根据原

有的主缸液压力控制算法［20］对主缸液压力进行控

制，由轮缸液压力传感器及流量计分别测试轮缸液

图2 电磁阀测试台架

Fig. 2 Solenoid valve test bench

图3 增压阀压差流量特性

Fig. 3 Throttling characteristic of inlet valve

图4 模型验证

Fig. 4 Model verification
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压力和流入轮缸的制动液体积。本文忽略轮缸PV
的个体差异性，只对某一轮缸进行测试，结果如图 6
所示。

轮缸液压力与制动液体积并非严格的比例关

系，液压回路刚度随制动液体积的增大而增大。由

于液压回路中包含非弹性元件，PV存在滞环特性，

即相同制动液体积下，增压时的液压力大于减压时

的液压力。随着制动速度增大，PV特性变硬，即相

同制动液体积下轮缸液压力变大。为简化问题，本

文取其平均值，不再考虑滞环特性及速度影响特性。

4 主、轮缸液压力动态模型及模型验证

4. 1 主、轮缸液压力动态模型（轮缸液压力估计模

型）

根据增压阀的压差流量特性及轮缸PV特性，参

考文献［15］，设计如图 7所示的轮缸液压力估计算

法。算法原理为首先根据压差及增压阀压差流量特

性（图3）计算流量，然后通过对流量积分获得流入轮

缸的制动液体积，最后根据体积和轮缸PV特性（图

6）估算轮缸液压力。

注意，正、反向的压差流量特性分别是正、反向

压差的连续函数，而压差为零时，正、反向的压差流

量特性相同（此时流量均为零），因此，在所有压差

下，流量始终是压差的连续函数，对流量进行积分得

到的体积也是连续的。本文对不同工况下的轮缸

PV取了平均值，从而轮缸液压力与流入轮缸制动液

的体积是连续且一一对应的。由以上两点可知，由

图 7所示的主、轮缸液压力动态模型估算轮缸液压

力，估计值必定是连续的。此外，由于前向通道存在

积分器，当主缸液压力恒定时，轮缸液压力最终能够

收敛到主缸液压力，从而保证系统的稳态误差为零。

4. 2 模型验证

作者在前期研究中积累了大量的主、轮缸液压

力的实测数据，选取不同主缸液压力变化速度的数

据，基于MATLAB/Simulink平台对模型进行仿真

验证。仿真模型如图8所示，其中，实测数据的采样

周期为 10 ms，仿真步长为 5 ms，仿真结果如图 9所
示。图中，从图9a至图9d建压速度依次增大。

当主缸建压速度较慢时，主缸与轮缸的液压力

几乎没有差异。随着主缸建压速度的增大，在建压

初始阶段，轮缸液压力滞后于主缸液压力的时间越

来越长，图 9b、9c和 9d中的最大滞后时间分别为

10、30和 50 ms。此外，随着建压速度的增大，主缸

液压力在增压过程中出现局部的先增后减的现象，

而轮缸液压力则相对平顺。在以上工况下，估计的

轮缸液压力均能准确地贴合实际轮缸液压力，证明

了主、轮缸液压力动态模型的准确性。

5 基于轮缸液压力估计的液压力控制

由 4. 2节研究可知，轮缸液压力相较于主缸液

压力存在滞后但更加平稳。另外，轮缸液压力滞后

时间相较EHB的主缸液压力响应时间（约 200 ms）

图5 制动测试台架

Fig. 5 Brake test bench

图6 轮缸PV特性

Fig. 6 PV characteristic of wheel cylinder

图7 轮缸液压力估计模型

Fig. 7 Model of wheel cylinder pressure estimation
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仍差一个数量级。因此，为进一步研究主、轮缸液压

力的差异性对制动控制带来的影响，在不改变液压

力控制算法本身的情况下对以主缸液压力传感器为

反馈的原控制系统和以估计的轮缸液压力为反馈的

新控制系统进行对比分析。

5. 1 原控制系统特性分析

新控制系统即将由第4节估计的轮缸液压力替

换原控制系统的主缸液压力传感器作为反馈信号，

因此新控制系统与原控制系统存在着某种联系，首

先对原控制系统进行特性分析。

本文依托某企业量产的主缸液压力控制算法［20］

展开研究。由于原控制系统的时域响应（见第 6节
的实车试验）符合典型二阶系统的形式。因此，本文

将原闭环控制系统等效为典型二阶系统［21］，如图 10

图8 MATLAB/Simulink仿真模型

Fig. 8 Simulation model based on MATLAB/Simulink

图9 模型验证

Fig. 9 Model verification
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所示。图中，s为传递函数的复变量；K和T为系统

参数，均为正实数。

原闭环控制系统的开环传递函数为

Gk ( s)= K
s ( )Ts+1 （4）

闭环传递函数为

pm( )s
pm_tar( )s

= Gk ( )s
1+Gk ( )s

= K
Ts2+ s+K （5）

式中：pm_tar为目标主缸液压力。

所提出的轮缸液压力估计方法的闭环传递函数

可近似等效为式（6）所示形式：

pw ( )s
pm( )s

=
1
τs

1+ 1
τs

= 1
τs+1 （6）

式中：τ为轮缸液压力估计算法的等效时间常数，为

正实数。

综合式（5）与式（6），轮缸液压力与目标主缸液

压力之间的传递函数为

pw ( )s
pm_tar( )s

= pw ( )s
pm( )s

pm( )s
pm_tar( )s

= 1
τs+1

K
Ts2+ s+K=

K
τTs3+ ( )τ+T s2+ ( )1+ τK s+K （7）

根据特征方程式列出劳斯阵列如下：
s3 τT 1+ τK
s2 τ+T K

s1 ( )τ+T ( )1+ τK - τTK
τ+T

s0 K

（8）

显然，首项系数均为正数，根据劳斯判据［22］，系

统是稳定的。

5. 2 新控制系统特性分析

将估计的轮缸液压力作为原控制系统的反馈信

号构成新的控制系统，如图 11所示。注意，由于所

提出的轮缸液压力估计算法已经过试验数据的验

证，为避免引入过多的符号和变量，方便读者理解，

假设估计的轮缸液压力等于实际的轮缸液压力。

新闭环控制系统的开环传递函数为

Gk ( s)= K
s ( )Ts+1

1
τs+1 （9）

闭环传递函数为

pm( )s
pm_tar( )s

= Gk ( )s
1+Gk ( )s

= K
τTs3+ ( )τ+T s2+ s+K

（10）

对比式（10）和式（7）容易证明，当输入信号的频

率大于零时，式（10）输出信号的相位滞后小于式

（7）。即，新控制系统拥有更快的轮缸液压力响应

速度。

根据特征方程式列出劳斯阵列如下：
s3 τT 1
s2 τ+T K

s1
τ+T- τTK

τ+T
s0 K

（11）

相 比 于 式 （8） ，
τ+T- τTK

τ+T <

( )τ+T ( )1+ τK - τTK
τ+T ，即，新控制系统比原控制

系统增加了不稳定趋势。事实上，
τ+T- τTK

τ+T 的

正负可通过获取系统参数的具体数值来计算。文献

［21］对EHB进行了系统辨识，但由于系统的非线

性，辨识结果会随输入信号幅值和频率的变化而产

生较大变化。本文直接通过实车试验的方法对新控

制系统的稳定性进行验证。

6 实车试验

实车试验平台参见文献［23］，其中，为了获取实

际的轮缸液压力及车辆减速度信息，在原车上加装

了轮缸液压力传感器及惯性测量单元（inertial
measurement unit，IMU）。通过试验电脑进行在线

观测和标定。EHB有两种工作模式，正常模式和线

控模式。正常模式中，EHB响应由制动踏板解析出

的目标主缸液压力；线控模式中，EHB响应由试验

电脑给出的目标主缸液压力。出于篇幅考虑，本文

图10 原控制系统控制架构

Fig. 10 Architecture of original control system

图11 新控制系统控制架构

Fig. 11 Architecture of new control system
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不再对EHB的结构和工作原理进行详述，感兴趣的

读者可参考文献［23］。以上研究表明，只有在主缸

液压力快速变化时，主、轮缸液压力才会表现出较明

显的差异性。因此，本文选取目标阶跃信号进行算

法验证。

试验方法为将试验车加速到一定车速后，启动

EHB的线控模式，由试验电脑给定阶跃的目标主缸

液压力，直至车速减为零。具体试验设置见表 1，部
分试验结果如图12、图13所示。

出于篇幅考虑，以试验5和试验6的试验结果为例

进行分析。图12表明，原控制系统在制动初始阶段，

主缸液压力存在超调和震荡，符合欠阻尼典型二阶系

统的时域响应。EHB的液压力控制算法［20］为双闭环

架构，外环根据目标液压力与实际液压力的差值通过

比例控制计算目标齿条速度，内环根据目标齿条速度

与实际齿条速度的差值通过比例积分控制计算目标电

表1 试验设置

Tab. 1 Test setup

试验编号

1
2
3
4
5
6
7
8

制动初始车速/
（km·h-1）

30
30
30
30
30
30
30
30

目标主缸液压
力/MPa
2
2
3
3
4
4
5
5

液压力控制算法

原控制系统
新控制系统
原控制系统
新控制系统
原控制系统
新控制系统
原控制系统
新控制系统

图12 试验5
Fig. 12 Test 5

图13 试验6
Fig. 13 Test 6
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机力矩。在19 s左右时，由于实际主缸液压力的超调，

实际主缸液压力大于目标主缸液压力，控制算法产生

负的目标齿条速度，电机力矩为负值对齿条进行“回拉”，

导致齿条速度快速下降。注意，这期间的轮缸液力始

终是低于目标值的，因此对于轮缸液压力控制而言，“回

拉”操作降低了轮缸液压力的响应速度，同时，“回拉”

操作导致齿条速度快速变化，降低了噪声、振动与声振

粗糙度（noise，vibration and harshness，NVH）性能。

图13表明，当使用轮缸液压力做反馈时，由于轮缸液

压力较主缸液压力更加平稳且在制动初始阶段数值更

小，使得电机力矩和齿条速度更加平稳且数值更大，主

缸液压力、轮缸液压力和车辆减速度的响应也更加迅

速。所有试验的轮缸液压力和制动减速度的响应时间

如表2所示。其中，上升时间指响应曲线从开始第一

次上升到目标值90%所需的时间；峰值时间指响应曲

线达到第一个峰值所需的时间。响应速度提升率为原

控制系统的响应时间与新控制系统的响应时间的比值。

可见，新控制系统能够增强制动控制，将轮缸液压

力和制动减速度的响应速度均提高约12%并改善了

系统的NVH性能。以上所有试验中，新控制系统均能

稳定运行。为进一步验证算法的稳定性，进行了常规

制动试验。启动EHB的正常模式，由驾驶员按照驾驶

习惯正常驾驶试验车，试验结果如图14所示。

常规制动工况下，主、轮缸液压力均能准确地跟踪

目标液压力，并不失稳。注意，图14中，主、轮缸液压

力存在0. 1 MPa以内的小幅抖动现象，可能是制动盘

不平造成的，行车过程中驾驶员是感觉不到的。

7 结论与展望

（1）通过电磁阀测试台架测试了增压阀全开工况

下的压差流量特性，试验结果与小孔节流模型吻合。

（2）基于实测的增压阀压差流量特性及轮缸PV

特性，建立了主、轮缸液压力动态模型，试验数据证

明了模型的准确性。

（3）将估计的轮缸液压力作为反馈引入到原主

缸液压力控制算法中，理论分析表明，新控制系统的

轮缸液压力响应速度加快，但稳定性降低。

（4）多工况的实车试验表明，新控制系统仍然稳定

且轮缸液压力及制动减速度的响应速度提高12%左

右，从而缩短制动距离，提高制动安全性；快速建压过

程中齿条运行更加平稳，NVH性能有所提升。此外，

随着EHB产品的推广和普及，搭载EHB的车型逐渐

由乘用车拓展到了轻型商用车。轻型商用车具有更庞

大的制动回路，工程实践表明，基于主缸液压力反馈的

控制系统更容易出现主缸液压力的超调（图 12）及局

部震荡（图 9d）现象，从而导致实际齿条速度大幅度波

动甚至反向，大大减低NVH性能，而本文所提方法为

解决此问题提供了很好的思路。
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