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摘要：建立包含电磁阀、制动管路和制动分泵的防抱制动系统(Anti-lock braking system，ABS)液压系统数学模型，

设计 ABS 液压系统试验平台，对实车 ABS 液压系统进行测试。采用回归分析的方法对模型参数进行拟合，对仿

真结果与试验数据进行对比验证。在液压系统模型的基础上，建立整个 ABS 系统的仿真模型，进行仿真分析，讨

论影响 ABS 控制效果的液压系统滞后时间、升压减压能力、压力波动特征等关键因素及参数。研究结果为 ABS

系统与整车制动系统的匹配提供了重要依据。 

关键词：防抱制动系统  液压系统  试验平台  数据采集  评价参数 
中图分类号：U463.7 

0  前言* 

防抱制动系统(Anti-lock braking system，ABS)
通过在汽车常规制动系统上加装压力控制单元、电

子控制单元、传感器等零部件，在紧急制动时可有

效避免车轮抱死，防止发生甩尾或者侧滑等危险工

况[1-2]。其中，压力控制单元与原车的制动总泵、真

空助力器、分泵及液压管路构成了 ABS 的液压系

统。由于压力控制单元中存在着高速开关电磁阀以

及较长的制动管路，使得液压系统呈现很强的非线

性特性。文献[1]对 ABS 的液压特性进行了初步探

讨，文献[3]对电磁阀的电气响应特性做了试验研

究，通过动态响应测试，得到了电磁阀几个关键响

应时间。为了对液压系统的性能做较为准确的评价，

必须根据 ABS 的特点，作进一步的分析和试验研

究。本文对汽车 ABS 液压系统关键模块和整车 ABS
系统进行了建模分析，设计了 ABS 液压系统的试验

平台，并对实车的 ABS 液压系统进行了试验，通过

仿真与试验数据分析，讨论了影响 ABS 控制效果的

关键因素，提出了液压系统关键的评价参数。 

1  液压系统数学模型 

1.1  ABS 液压系统结构组成和工作原理 
图 1 为典型的 ABS 液压系统结构组成，前后轴

均采用盘式制动器。在制动时，制动踏板力经过真

空助力器的放大后，作用在总泵上；总泵的两条输

出管路采用 X 方案布置，分别将压力作用在交叉的
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两个车轮上，通过增压阀和减压阀调节压力的变化。

ABS 未动作时，增压阀常开，减压阀常闭；在紧急

制动情况下，驾驶员踩下制动踏板，压力很快上升，

当车轮有抱死趋势时，关闭增压阀，进行保压，如

果车轮仍有抱死趋势，则打开减压阀，进行减压，

使车轮转速充分恢复，然后再重新进入升压阶段。

在升压过程中，为了保持制动过程的平顺性，防止

出现振荡，一般采用阶梯升压策略。 

 

图 1  ABS 液压系统结构组成示意图 
1. 减压阀  2. 增压阀  3. 回流泵  4. 低压蓄能器 
5. 总泵  6. 真空助力器  7. 分泵  8. 轮速传感器 

1.2  液压系统模型 
在紧急制动过程中，驾驶员全力踩下制动踏

板，然后保持该状态。根据真空助力器的增压特性，

总泵压力主要由制动踏板位移决定[4]，因而在 ABS
动作过程中，总泵的两条输出管路内压力可近似认

为是定值，设为 p0。 
1.2.1  电磁阀模型 

如图 1 所示，高速开关电磁阀包括增压阀和减

压阀，其中增压阀是常开阀、减压阀是常闭阀。ABS
液压系统高频响应性能很大程度上取决于 ABS 电

磁阀的动态响应特性，电磁阀动态特性由电磁场、
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机械运动和流体运动的综合过渡过程决定。电磁阀

的线圈通电产生电磁力，以控制电磁阀的开关状态。

图 2 为典型的减压阀的结构。 

 

图 2  减压阀结构 

1. 阀座  2. 阀孔  3. 阀心和动铁  4. 回位弹簧 

电磁场动态过程可由电磁阀线圈微分方程表示 
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式中  x ——阀心和动铁位置 
v ——阀心和动铁移动速度 
U ——线圈驱动电压 
R ——线圈回路电阻 
i ——线圈回路电流 
L ——线圈电感 

如图 3 所示为阀心和动铁的受力分析，列写其

动力学方程为 
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式中  v ——阀心和动铁移动速度 
m ——阀心和动铁的质量 

Fm ——电磁力 
k ——回位弹簧刚度 

Fp ——阀心组件所受液动力 
b ——速度阻尼系数 

G0 ——弹簧预紧量 
Ff ——摩擦力 

 

图 3  阀心和动铁受力分析图 

在式(1)、(2)中，Fm(x, i)、L(x, i)和 Fp(x)为未知

量，可通过有限元法来计算[5]。 
表 1 显示了本文试验车辆所用电磁阀的仿真     

和试验对比结果，仿真模型结果和试验结果符合      
良好。 

表 1  电磁阀仿真和试验对比结果 
结果 加载时间 ton/ms 卸载时间 toff/ms 

仿真结果 2.9 3.1 
试验结果 2.7 2.8 

阀起到节流作用，根据其流量特性，压力变化

率一般表述为[5] 
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式中  K1, K2 ——常系数 
pΔ  ——阀口两侧压差，增压时为 p0–pc，

减压时为 pc 
pc ——管路的当前压力 

式(3)中的 pc 不能直接计算得到，不利于液压系

统的评价，考虑到在实车控制中，电磁阀的动作时

间一般来说较短，电磁阀可视为一阶延迟环节，又

根据表 1，电磁阀响应虽然有延迟，但是相对于 ABS
中的压力变化周期(几十毫秒)，可视为阶跃响应，

因而压力变化规律可表示为 
 1( ) [1 exp( / )]y t p t T= Δ − −  (4) 

式中T 为压力变化的时间常数，其值的大小反应了

液压系统增压、减压的能力。 
1.2.2  制动管路模型 

对 ABS 的液压系统仿真分析，一般会忽略制动

系统中管路的影响[1]，这对于控制算法的初步探讨

是合适的，但是以产品化为目的完善的控制算法必

须考虑可能引起系统不稳定的因素。在 ABS 液压系

统中，由于较长制动管路的存在，可能会引起压力

振荡[4]，因而必须考虑制动管路的影响。制动管路

可视为典型的二阶系统，在欠阻尼状态下，单位阶

跃响应可表示为 
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其振荡分量为 
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式中   ζ  ——相对阻尼系数 

nω  ——振荡角频率 

θ  ——相位角 
A2 ——振荡幅值，其大小与 pΔ 有关 

相关参数可通过试验获取。这里假定为欠阻尼

状态，根据后面的试验结果来看，是符合实际的。 
1.2.3  制动分泵模型 

试验车辆采用盘式制动器，建立弹簧阻尼等效

模型。输入量为制动压力，输出量为制动器制动力，

如图 4 所示。 
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图 4  制动分泵模块建模示意图 

 在制动压力作用下，制动钳体需克服钳体和制

动盘直接接触所产生的等效弹簧阻尼影响。制动钳

体的运动微分方程为 
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式中  qm  ——制动钳体质量 

qx  ——制动钳体相对制动盘的位移 

eqc  ——等效阻尼 

xp  ——制动分泵压力 

S  ——制动分泵断面积 
eqk  ——等效弹簧刚度 

由于制动钳体和制动盘为金属材质，应变很

小，故 xq 较之于制动管路的变形也很小。在实际计

算过程中，可以忽略其微分项，故式(5)变为 

 x eq qp S k x=  (8) 

而 eq qk x 是制动钳和制动盘之间的法向作用力，从 

式(8)可知，该作用力只跟 px 有关。 
1.2.4  液压系统建模 

为了保证运行速度，提高灵活性和平台的可移

植性，由式(1)、(2)、(4)～(8)，使用 Visual C++编
写相应的模型核心代码，并封装成 S 函数，调入

Matlab/Simulink 仿真环境中，形成最后的仿真模  
型。模型的输入为主缸压力(分为前腔和后腔)、8
个电磁阀状态，输出为制动分泵处的压力，根据式

(8)可直接得到制动盘上的法向作用力。模型参数

T 、 2A 、 nω 、ζ 、θ 可通过试验数据的回归分析        

得到。 

2  试验平台搭建与模型参数测量 

从上述 ABS 液压系统关键模块的数学模型可

知，其结构比较复杂，建立各个模块的数学模型只

能计算部分参数，而其他部分只能定性分析其动态

特性。具体定量的计算需要用到精确的参数，由于

系统具有非线性和时变性的特点，无法用理论数学

方法得到，只能通过试验数据来具体分析[1, 6]。 

2.1  试验平台组成 
试验平台如图 5 所示，包括三个组成部分。 

 
图 5  试验平台示意图 

1. 真空助力器和总泵  2. 分泵  3. 计算机  4. 压力传感器 
5. CAN 总线  6. 控制板  7. 增压阀控制  8. 减压阀控制 

测试对象：ABS 液压系统，包括真空助力器、

总泵、电磁阀、制动管路、制动分泵。 
控制板：控制板经由 ABS 的电控单元改造而

成，可以驱动各个电磁阀，产生压力上升(升压)、
压力释放(减压)和压力保持(保压)的不同制动液压

力变化状态。 
数据采集：在分泵处加装压力传感器，用以采

集作用在车轮上的压力，使用 NI 的 PCMCIA 数采

卡 DAQ1200 获 得 传 感 器 动 态 数 据 ， 使 用

LabWindows/CVI 在计算机上编制数据采集软件。 
便携式计算机通过 CAN 总线对控制板进行测

试项目的设置和对控制信号进行采集。 
2.2  测试项目 

试验时，在控制板中预设压力测试程序，先由

驾驶员全力促动踩下制动踏板并保持，以在液压系

统中建立最大制动压力，然后通过 CAN 总线设置

具体的测试项目，如表 2 所示，按照事先设定的指

令控制电磁阀动作，实现制动系统制动压力的调节。 

表 2  测试项目列表 

编号 名称          内容 

① 直接减压 测试液压系统快速减压能力 

② 直接升压 测试液压系统快速升压能力 

③ 阶梯升压 测试升压时制动压力控制能力 

④ 阶梯减压 测试减压时制动压力控制能力 

 
表 2 中的③、④由于控制参数的不同在实际测

试中有多组测试结果。 
2.3  试验结果分析 

图 6 为一组典型的压力变化曲线。其测试项目

为：①→②→①→③→④→③→④→③→④→③，
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即在一个测试循环中进行了 10 次制动压力调节。 

 

图 6  压力变化曲线 

进行多次试验，采用回归分析，通过最小二乘

拟合算法，可获取相应的未知参数。表 3 所示为某

试验车辆的拟合结果。 

表 3  某试验车辆的拟合结果 

过程 
滞后时间 

td /ms 
时间常

数 T/ms 
振荡幅值

A2/MPa 
振荡角频

率ωn/Hz 
相对阻

尼系数 ζ
相位角

θ/(°)

增压 5.0 30 0.450 155.6 0.065 0 
减压 5.0 35 1.980 155.6 0.065 0 

 
表 3 中 td 为液压系统总的滞后时间。另外，振

幅 A2 的大小与 pΔ 有关，但是试验表明，只有在压

力接近 0 MPa 或接近主缸压力时，才迅速变小，而

在 ABS 的常用工作压力范围内(图 6 中试验车辆为

1.0～9.0 MPa)，可视为常数。 
把参数代入 Simulink 仿真模型中，使用定步长

ODE4(Runge-Kutta)积分器，仿真步长设定为 1 ms，
按照表 2 的测试项目进行仿真，即可计算模型的输

出。图 7 是试验数据和仿真结果对比情况，仿真结

果能够较好地反映实际的液压系统响应。 

 

(a) 试验数据 

 

(b) 仿真结果 

图 7  试验数据和仿真结果对比 

3  含整车模型的仿真分析 

3.1  ABS 仿真模型 
得到 ABS 液压系统的试验模型后，为进一步分

析液压系统对 ABS 控制的影响，建立 15 自由度车

辆动力学和运动学的数学模型[2]，进行仿真分析。

建模工具使用 Matlab/Simulink，其框图如图 8 所示。

ABS 的控制算法使用逻辑门限值方法[2]。 

 
电子控制

单元模型
液压系统模型 制动器模型

运动学模型 动力学模型 车轮模型

15 自由度车辆模型 
 

图 8  ABS 仿真模型框图 

3.2  ABS 仿真分析 
3.2.1  选取如下关键参数进行仿真分析和讨论 

计算机通过比较制动压力建立的时刻与从

CAN 总线上获得的控制信号之间的时间差来计算

滞后时间，试验车辆的滞后时间约为 5 ms，该时间

受电磁阀的开关响应能力、制动管路长度和压力波

传播速度等因素的影响。滞后时间可表示为 
 d on,off d1t t t= +  (9) 

式中  ton,off ——电磁阀响应时间 
td1 ——其他延迟环节造成的滞后 

若右前轮通道和左前轮通道分别有 15、5 ms
的滞后，仿真结果如图 9 所示。 

 

            (a) 右前轮曲线                 (b) 左前轮曲线 

图 9  液压系统滞后时间对 ABS 的影响 

从图 9 中可以看出，右前轮压力波动较大，导

致轮速波动大，轮胎磨损加剧，使得制动平顺性变

差；同时，滞后越大，平均制动压力减小，制动效
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能降低。为了获得较好的 ABS 控制效果，td 应小于

ABS 的控制周期，一般为 10 ms 或者 8 ms。 
3.2.2  直接升压／减压能力 

如图 6 所示，直接升压时，增压阀一直打开，

液压系统以最大升压能力工作，由式(4)，时间常数

设为 T1(图 6 中为 30 ms，见表 3)。直接减压时，增

压阀关闭，减压阀打开，系统以最大减压能力工作，

时间常数设为 T2(图 6 中为 35 ms)。 
T1 主要影响汽车的常规制动性能，对 ABS 控

制也有一定影响，如果升压太快，则会导致 ABS
中的电子制动力分配程序作用频繁，影响寿命；升

压太慢，则影响制动强度。相对于 T1，直接减压时

间常数 T2 对 ABS 控制影响较大，尤其在从高附着

系数路面(简称高附)到低附着系数路面(简称低附)
的对接制动工况。图 10 所示为 T2=35、100 ms 时对

接制动工况的曲线。 

 

            (a) T2=35 ms                  (b) T2=100 ms 

图 10  对接制动工况曲线 

从图 10 中可知，在高附路面过渡到低附路面

时，车轮有强烈的抱死趋势，控制算法识别该工况

后，迅速减压。当 T2=35 ms 时，最低压力为 1 MPa
左右，轮速只有一个时间很短的极值点；而当

T2=100 ms 时，虽然最低压力接近于 0 MPa，但是

由于减压速度太慢，使车轮抱死拖滑 500 ms，抱死

距离达到 3.5 m。因而为了在变附着系数路面上实

现 ABS 的正确控制，需尽可能减小 T2 的大小，即

尽可能增大系统的减压能力，当 T2>150 ms 时，ABS
的控制效果变得较差。 
3.2.3  阶梯升压／减压能力 

阶梯升压／减压能力主要指在 ABS 动作中电

子控制单元对制动压力的可控性。图 6 中分别进行

了 4 次阶梯升压和 3 次阶梯减压调节。 
阶梯减压过程中，使用的减压和保压(设为 T5、

T6)时间分别为：(10，20)、(20，10)、(6，4)，单位

为 ms。由图 6 所示，虽然第 3 次阶梯减压中总的减

压时间多于第 1 次阶梯减压，但是平均减压速率却

要小于第 1 次。这主要是因为电磁阀的反应时间与

控制时间相差较小引起的。因而在实际控制过程中，

需要根据液压系统的动态特性，选取合适的 T5、T6

值，如果 T5、T6 太大，需对液压系统做改进，如控

制电磁阀的设计参数和工艺参数等。 
由于在 ABS 控制中，基本的控制节奏由阶梯升

压决定，因而阶梯升压的可控性尤为重要。在图 6
的试验曲线中，保压(设为 T3)80 ms，而阶跃升压时

间(设为 T4)分别为 20、10、7、5 ms。从图 6 中可以

看出，随着 T4 的减小，升压速率变缓，阶梯升压的

可控性较好。图 11 为最小可控时间 T4min=5 ms 和

T4min=10 ms 时 ABS 在低附着路面上的仿真曲线，

图 10b 的压力曲线和轮速曲线波动较大，电磁阀动

作频繁，影响控制算法的稳定性，并可导致低附路

面上踏板舒适性变差。 

 

(a) T4min=5 ms               (b) T4min=10 ms 

图 11  ABS 在低附着路面上的仿真曲线 

3.2.4  压力波动特征参数 
从图 6 中可以看出，在阶梯升压和阶梯减压时，

压力有较大的振荡，减压时尤为明显，从试验数据

中可得到过渡过程时间(设为 Ts)大概为 40 ms，根据

前面模型分析，电磁阀的响应时间为 3 ms 左右，故

振荡可以看作是由于制动管路的阶跃响应引起。这

从试验数据上验证了制动管路模型的实用性。 
制动压力波动主要影响路面识别的准确性，尤

其在低附路面上。图 12 为一试验车 ABS 在光滑低

附路面控制过程中采集的数据，从轮速曲线上看，

由于该车压力波动特征参数不理想，导致轮速产生

大量毛刺，因而可能会误判为颠簸路面。 
颠簸路面上轮速波动大，附着力不足，车轮容

易抱死，从而使得控制参数(滑移率和轮减速度)容 
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图 12  实车试验压力和轮速波动曲线 

易达到设定的减压门限，导致过分减压，制动强度

变差。故一经识别为颠簸路面，目前成熟的 ABS
算法将对控制参数进行修正，减小减压趋势[2, 7]。当

路面颠簸情况发生误判时，则会发生控制参数的过

渡补偿，导致轮速振荡，平顺性变差。 
优化设计车辆原有的液压管路可改善液压系

统的动态性能，但结构设计的改变涉及到制造成本

和可操作性的问题，并且无法完全消除压力波动，

因而需要改进算法，采取可行的补偿控制策略。本

文使用的补偿控制策略框图如图 13 所示。 

 

微分 高通滤波 

加权函数 

ω 
穿越累计

z
低通滤波 

控制

指令 

 

图 13  补偿控制策略框图 

图 13 所示补偿控制策略的基本思路是：根据

控制器的控制指令和液压系统模型，引入加权函数

( )w t ，使之满足 

 n( ) 1 exp( )w t tωζ= − −  (10) 

控制指令取值为 10、20 和 30，分别定义为减

压、保压和增压。从控制指令发出时开始记录时        
间 t，并对轮速微分得到的轮减速度进行加权处理。

高通滤波器滤除由 ABS 控制引起的正常轮速波动，

低通滤波器滤除传感器噪声，最后对减速度信号进

行门限值穿越次数累计[2]，累计结果为表征路面颠

簸状况的变量 z，根据 z 的大小对控制参数进行       
修正。 

上面所采用的补偿控制策略因为与控制器控

制指令相联系，而真正颠簸路面的激励是随机的，

因而对正常颠簸路面的识别影响很小，更不会影响

ABS 未工作时的路面识别。 

4  实车试验 

前面部分对液压系统所做的试验研究和 ABS
的仿真分析，可用以指导实车的 ABS 匹配试验。下

面的试验即针对上文提出的压力波动补偿控制策略

而进行的。 
在某越野车的 ABS 匹配中，由于其自重和车体

较大，分泵的体积和制动管路的长度也相应变大，

从而导致其在 ABS 控制过程中，压力波动特征参数

不理想。因而在算法上，采用了上文所述的补偿控

制策略。图 14 为相关实车试验数据曲线。其中，图

14d 没有引入 ( )w t ，得 z =3.0 次/s，远大于 ABS 的

调节频率，故误判为颠簸路面；而图 14c 引入 ( )w t ，

得 z =1.4 次/s，与 ABS 的调节频率一致(图 14b)，故

可正确识别为非颠簸路面，其制动时的轮速变化如

图 14e 所示，制动力能够正常调节，轮速变化平稳。

图 14f 所示为误判后过渡补偿的试验数据，轮速振

荡较大，较之于图 14e，控制效果差。 

 

            (a) 原始轮减速度              (b) 控制指令 

 

           (c) 引入加权修正              (d) 未做加权修正 

 

          (e) 修正后的轮速信号        (f) 修正前的轮速信号 

图 14  相关实车试验曲线 

5  结论 

建立了 ABS 液压系统电磁阀、制动管路和制动
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分泵等关键模块的数学模型，在此基础上，设计了

ABS 液压系统的车载试验平台，并利用该平台对实

车液压系统进行了测试，通过所获取的试验数据，

对模型参数进行了拟合，并对仿真结果与试验数据

进行了验证。建立了包含整车、液压系统、控制器

等在内的 ABS 仿真模型，通过对试验数据和仿真结

果的深入分析，讨论了影响 ABS 控制效果的关键因

素，提出了包括滞后时间、直接升压／减压能力、

阶梯升压／减压能力、压力波动特征等液压系统重

要的评价参数。所得研究结果对 ABS 系统与整车制

动系统的匹配提供了重要依据。 
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Abstract: The model of anti-lock braking system (ABS) hy-

draulic system is built including electromagnetic valve, brake 

line and wheel brake cylinder. By means of analyzing the char-

acteristics of hydraulic system, a test bench is established to 

control and measure the behavioral data from the hydraulic 

system in real vehicles. Model parameters are calculated by 

regression analysis. Based on the model of ABS hydraulic sys-

tem, ABS model is also built which includes vehicle model, 

electronic control unit model, etc. Important factors, which 

have critical effect on the performance of ABS, are discussed. 

Key evaluating parameters that can be used to evaluate the 

hydraulic system are given based on the experimental data. The 

study can be used to guide the developing, calibration and 

matching of ABS for vehicles more effectively. 
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