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Reziumė 

Disertacijoje nagrinėjamos automatizuotai valdomos transporto priemonės (TP) 

pakabos ir ratų pozicionavimo sistemos ir kuriami valdymo algoritmai, skirti va-

žiavimo komfortui užtikrinti. Taip pat atsižvelgiama į TP valdomumą, nes paka-

bos sistema veikia nuolatinio kompromiso ribose tarp važiavimo komforto ir TP 

valdomumo. TP pakabos ir ratų pozicionavimo sistemos yra veikiamos kintančių 

parametrų. Dėl šios priežasties valdymo algoritmai turi užtikrinti sistemos sta-

bilumą įvairiomis sąlygomis ir spręsti parametrų neapibrėžtumą. 

Disertaciją sudaro įvadas, keturi skyriai, bendrosios išvados, naudotos litera-

tūros sąrašas, autoriaus publikacijų disertacijos tema sąrašas ir 4 priedai. 

Įvadiniame skyriuje įvardijama tiriamoji problema, darbo aktualumas, apra-

šomas tyrimų objektas, suformuluojamas darbo tikslas ir uždaviniai. Taip pat ap-

rašoma tyrimų metodika, darbo mokslinis naujumas, darbo rezultatų praktinė 

reikšmė, ginamieji teiginiai. Įvado pabaigoje pateikiamos disertacijos tema auto-

riaus paskelbtos publikacijos, pranešimai mokslinėse konferencijose bei diserta-

cijos struktūra. 

Pirmajame skyriuje nagrinėjamas važiavimo komforto ir TP valdomumo 

kompromisas bei objektyvios įvertinimo metrikos ir testai. Atsižvelgiama į įvairių 

pakabos charakteristikų, konstrukcijų ir aktyviųjų elementų poveikį TP dinamikai. 

Pristatomi kitų autorių sukurti pakabos ir ratų pozicionavimo sistemų valdymo 

algoritmai. Taip pat nurodomi važiavimo komforto modeliavimo ir tyrimų meto-

dai. 

Antrajame skyriuje apibrėžiamas metodologinių tyrimų planas. Pateikiami 

sudaryti matematiniai TP modeliai ir jų prielaidos. Detaliai aprašomos modeliuo-

jamos TP posistemės ir pavaros, kurių poveikis ypač svarbus vertinant važiavimo 

komfortą ir sukurtų valdymo algoritmų efektyvumą. Taip pat detalizuojami bazi-

nių – palyginamųjų ir sukurtų valdymo algoritmų įvesties ir išvesties parametrai 

bei valdymo dėsniai. 

Trečiajame skyriuje pateikiama sukurtos matematinio modelio ir aparatines 

įrangos sąsajos architektūra, veikimo principas ir validavimas. Taip pat apibrė-

žiama eksperimentų atlikimo metodika testuojant ratų pozicionavimo ir pakabos 

valdymo sistemas. 

Ketvirtajame skyriuje pateikiami matematinių modelių, sudarytų pakabos ir 

ratų pozicionavimo sistemų valdymo algoritmų modeliavimo rezultatai bei atliktų 

eksperimentinių tyrimų rezultatai. Atliekama rezultatų analizė.  

Disertacijos tema yra paskelbti penki moksliniai straipsniai – mokslo žurna-

luose, įtrauktuose į Web of Science duomenų bazę. 
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Abstract 

The dissertation investigates the suspension and wheel positioning systems of an 

automated vehicle and develops control algorithms designed to ensure ride com-

fort. Vehicle handling is also considered, since the suspension system operates on 

a compromise between ride comfort and handling. Vehicle suspension and wheel 

positioning systems are affected by changing parameters. For this reason, control 

algorithms must ensure robustness, system stability under various conditions, and 

deal with parameter uncertainty. 

The dissertation consists of an introduction, four chapters, general conclu-

sions, a list of used literature, a list of the author’s publications on the topic of the 

dissertation, and four appendices. 

The Introduction states the research problem, the relevance of the work, the 

research object, the goal, and objectives of the dissertation. Additionally, it pro-

vides the research methodology, the scientific novelty of the work, the practical 

significance of the results, and defended statements. The Introduction concludes 

with lists of the author’s publications concerning the investigated topic, the 

presentations at conferences and the structure of the dissertation. 

The First Chapter presents the trade-off between ride comfort and vehicle 

handling, as well as objective evaluation metrics and tests. It considers the impact 

of various suspension characteristics, structures, and actuators on vehicle dynam-

ics. It also presents control algorithms for suspension and wheel positioning sys-

tems developed by other authors. Finally, it indicates methods for modelling and 

investigating ride comfort. 

The Second Chapter defines the methodological research plan. It presents the 

mathematical vehicle models and their assumptions. Also, it provides a detailed 

description of the simulated vehicle subsystems and actuators, the effect of which 

is particularly important in assessing ride comfort and the effectiveness of the cre-

ated control algorithms. Furthermore, it presents the input and output parameters 

and control laws of the baseline and the created control algorithms. 

The Third Chapter presents the architecture, operating principle, and valida-

tion of the created hardware-in-the-loop (HIL) interface. It also defines the meth-

odology for conducting experiments when testing wheel positioning and suspen-

sion control systems within the HIL interface. 

The Fourth Chapter presents the results of extensive mathematical modelling 

and experimental testing with the developed suspension, wheel positioning sys-

tem, and their control algorithms. The analysis of the results is performed. 

Five research papers on the dissertation’s topic have been published in scien-

tific journals that are included in the Web of Science database.
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Žymėjimai 

Santrumpos 

AV – automatizuotai valdomas automobilis (angl. automated vehicle); 

BFA – ribinės funkcijos adaptacija (angl. barrier function adaptation – BFA); 

EH – elektrohidraulinė pavara (angl. electro-hydraulic actuator); 

EM – elektromechaninė pavara (angl. electromechanical actuator); 

EMAG – elektromagnetinė pavara (angl. electromagnetic actuator); 

FOSM BFA – pirmosios eilės slankiojo režimo valdymas su ribinės funkcijos adaptacija 

(angl. first-order sliding mode control with BFA); 

HIL – realiuoju laiku vykstančio kompiuterinio modeliavimo ir fizinės sistemos sąsaja 

(angl. hardware-in-the-loop – HIL); 

IWM – ratuose integruoti elektros varikliai (angl. in-wheel motor – IWM); 

LL – laisvės laipsnis (angl. degree of freedom – DOF); 

MIL – modeliavimu grindžiama testavimo metodika, kai valdymo algoritmai ir sistemos 

dinamika vertinami virtualioje aplinkoje (angl. model-in-the-loop – MIL); 

MR – magnetoreologinė pavara (angl. magnetorheological actuator); 

PI(A) – proporcinis-integralinis valdiklis, kuriame grįžtamojo ryšio signalas yra amorti-

zuojamos masės vertikalusis pagreitis (angl. PI controller with vertical sprung mass  

acceleration as feedback); 



 

viii 

PID(V) – proporcinis-integralinis-diferencialinis valdiklis, kuriame grįžtamojo ryšio sig-

nalas yra amortizuojamos masės vertikalusis greitis (angl. PID controller with vertical 

sprung mass velocity as feedback); 

PID-CSMC BFA – nepertraukiamas slankiojo režimo valdymas su ribinės funkcijos adap-

tacija (angl. continuous sliding mode control with BFA); 

SAE – tarptautinė automobilių inžinierių draugija (angl. Society of Automotive  

Engineers); 

SMC – slankiojo režimo valdymas (angl. sliding mode control – SMC); 

STA + EQ BFA – „Super-Twisting“ algoritmas su ekvivalentine dedamąja ir ribinės funk-

cijos adaptacija (angl. Super-Twisting algorithm with equivalent part and BFA); 

TP – transporto priemonė (angl. vehicle); 

TPL – technologinės parengties lygis (angl. technology readiness level); 

tSH – „Triple Skyhook“ pakabos valdymo metodas (angl. Triple Skyhook suspension  

control method); 

TSMC + EQ BFA SS1 – terminalinis SMC su ekvivalentine dedamąja ir ribinės funkcijos 

adaptacija, kuriam taikomas slydimo paviršius SS1, aprašytas (2.46) lygtimi (angl. termi-

nal SMC with equivalent part, BFA, and sliding surface SS1 defined in equation (2.46));  

TSMC + EQ BFA SS2 – terminalinis SMC su ekvivalentine dedamąja ir ribinės funkcijos 

adaptacija, kuriam taikomas slydimo paviršius SS2, aprašytas (2.46) lygtimi (angl. termi-

nal SMC with equivalent part, BFA, and sliding surface SS2 defined in equation (2.46)); 

TSMC BFA SS1 – terminalinis SMC su ribinės funkcijos adaptacija, kuriam taikomas 

slydimo paviršius SS1, aprašytas (2.46) lygtimi (angl. terminal SMC with BFA and sliding 

surface SS1 defined in equation (2.46)); 

TSMC BFA SS2 – terminalinis SMC su ribinės funkcijos adaptacija, kuriam taikomas 

slydimo paviršius SS2, aprašytas (2.46) lygtimi (angl. terminal SMC with BFA and sliding 

surface SS2 defined in equation (2.46)). 
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Įvadas 

Problemos formulavimas  

Automatizuotas valdymas (AV) ir transporto priemonių (TP) elektrifikavimas yra 

vienos iš svarbiausių transporto inžinerijos sričių, kurioms skiriamos reikšmingos 

investicijos. Tarptautinės energetikos agentūros duomenimis (International  

Energy Agency, 2026) į TP elektrifikaciją pasauliniu mastu kasmet investuojama 

apie 295 mlrd. JAV dolerių, o į išmaniojo judumo ir AV technologijas nuo 

2010 m. jau investuota daugiau kaip 200 mlrd. JAV dolerių (Holland-Letz et al., 

2021). Nuolatinis aplinkos suvokimo ir valdymo algoritmų tobulinimas leidžia 

atsisakyti aktyvaus vairuotojo dalyvavimo TP valdymo procese. Kryptingai sie-

kiama, kad tokios TP keleiviai važiuodami galėtų leisti laiką darbui, poilsiui ir 

kitoms veikloms. Tikslingam šių veiklų vykdymui būtina užtikrinti keleivių kom-

fortą plačiąja prasme. Nors terminis, akustinis, ergonominis ir psichologinis kom-

fortas yra svarbūs, AV kontekste didesnę reikšmę įgyja funkcinis ir važiavimo 

komfortas (Peng et al., 2024). Deja, esamų AV važiavimo komfortas nėra pakan-

kamas, nes kelionės metu jose esantys žmonės (naršantys internete, skaitantys) 

greitai pavargsta ir jaučiasi nemaloniai. 

Sparti AV plėtra lemia didesnių skaičiavimo pajėgumų integravimą į šiuolai-

kinius automobilius (Stümpfle et al., 2025). Dėl šios priežasties atsiranda gali-
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mybė diegti daugiau aktyviųjų sistemų, kurios gerina važiavimo komfortą, valdo-

mumą ir leidžia programine įranga apibrėžti TP funkcionalumą. Taip pat integ-

ruoti elektros varikliai ratuose (angl. in-wheel motor – IWM) tampa naujos kartos 

transmisijų dalimi. Todėl padidėja neamortizuojama masė, tačiau atsiranda gali-

mybė diegti modulines pakabos ketvirčio konstrukcijas. Įtraukus ratų poziciona-

vimo sistemą, aktyvią arba pusiau aktyvią pakabą ir elektros variklius ratuose į 

bendrą modulį, tampa įmanoma pasiekti racionalią keleivių važiavimo komforto 

ir TP valdomumo pusiausvyrą. Problema, kuri sprendžiama šiame darbe, yra mi-

nėtų komponentų sujungimas į bendrą sistemą ir jos valdymo algoritmų sudary-

mas siekiant pagerinti TP važiavimo komfortą. 

Darbo aktualumas 

Remiantis įvairiomis vartotojų apklausomis, pastebima, kad reikšminga dalis res-

pondentų dar nėra pasirengę naudoti AV ir pasižymi ribotu atvirumu šioms tech-

nologijoms (Kyriakidis et al., 2015; Zhang et al., 2019; Continental AG, 2024). 

Šalių pasirengimo AV vertinimas grindžiamas daugiasluoksniais metodais, api-

mančiais teisinę, infrastruktūrinę, technologinę ir socialinę dimensijas, kurios a-

nalizuojamos tiek per OECD/ITF politikos sistemas, tiek per KPMG indeksą, tiek 

per ES finansuojamus bandomuosius instrumentus – „GINEVRA“ projektas 

(OECD/ITF, 2023; KPMG, 2020; Interreg Central Europe, 2026). Kaip rodo šių 

vertinimo įrankių rezultatai, teisinės bazės ir infrastruktūros parengimas išlieka 

vieni sudėtingiausių diegimo aspektų, o technologijų brandos lygis ir vartotojų 

lūkesčių bei pasitikėjimo atitiktis – esminiai šių technologijų priėmimo veiksniai. 

Siekiant didinti AV patrauklumą, svarbus vaidmuo tenka važiavimo komforto už-

tikrinimui. 

Moksliniame sektoriuje gausu tyrimų, kuriuose vertinamas keleivių komfor-

tas ir kuriami pakabos valdymo algoritmai, skirti važiavimo komfortui ar TP val-

domumui pagerinti. Kadangi tiesioginis aktyviųjų elementų ir valdymo algoritmų 

įdiegimas į realią TP yra sudėtingas ir brangus procesas, daugelis sprendimų yra 

realizuojami tik matematinio modeliavimo aplinkoje. Tokiose teorinėse analizėse 

vertinamas bet koks skaitinis komforto pagerėjimas, kuris dažnai neperžengia 

slenkstinių pagreičių ribų ir nėra juntamas keleivių. Tik taikant skaitinį modelia-

vimą patikrinti valdymo algoritmai linkę prarasti stabilumą, kai įtraukiamas ma-

tavimų triukšmas, signalų delsa ir sistemų netiesiškumas. Dėl šių priežasčių yra 

tikslinga ištirti, kaip aktyviųjų elementų delsa, dinaminės savybės ir kiti valdomos 

sistemos neapibrėžtumai paveiks sudarytą valdymo algoritmą. Papildomai svarbu 

įvertinti TP pakabos kinematinių ir dinaminių parametrų poveikį važiavimo kom-

fortui ir valdomumui, nes literatūroje egzistuoja nemažai dviprasmybių. Atliekant 

tyrimus, pasitelkus realiuoju laiku vykdomą kompiuterinį modeliavimą su fizinės 
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sistemos sąsaja (angl. hardware-in-the-loop – HIL), galima visapusiškai įvertinti 

sudaryto algoritmo veiksmingumą. Ši architektūra leidžia tiesiogiai matuoti sun-

kiai modeliuojamų komponentų atsaką į žadinimo signalus ir užtikrina rezultatų 

korektiškumą. Taikomi nauji pakabos valdymo algoritmai ir jų modifikacijos leis 

pagerinti keleivių komfortą ir TP valdomumą, o sudaryta HIL aplinka užtikrins 

korektišką algoritmų įvertinimą. 

Tyrimų objektas 

Darbo tyrimų objektas – automobilio pakabos ir ratų pozicionavimo sistemos. 

Darbo tikslas 

Sukurti naujus važiavimo komfortą pagerinančius pusiau aktyvios, aktyvios  

pakabos ir ratų pozicionavimo sistemų valdymo algoritmus bei įvertinti jų  

veiksmingumą. 

Darbo uždaviniai 

Darbo tikslui pasiekti disertacijoje sprendžiami šie uždaviniai:  

1. Išanalizuoti automobilio pakabos ir ratų pozicionavimo sistemų val-

dymo metodus, pagrindinius veiksmingumo įvertinimo rodiklius ir ty-

rimo metodus. 

2. Išnagrinėti ratų pozicionavimo sistemos ir valdomos pakabos įtaką au-

tomobilio dinamikai, naudojant validuotą netiesinį automobilio mate-

matinį modelį. 

3. Sudaryti pakabos ir ratų pozicionavimo sistemos valdymo algoritmus 

ir įvertinti jų veiksmingumą, taikant transporto priemonės komforto ir 

valdomumo metrikas. 

4. Sukurti HIL sistemą ir atlikti eksperimentinius tyrimus, sujungiant au-

tomobilio matematinį modelį su pakabos ketvirčio stendo aparatine  

įranga. 

5. Atlikti teorinių bei eksperimentinių tyrimų analizę bei įvertinti sukurtų 

valdymo algoritmų veiksmingumą. 
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Tyrimų metodika 

Darbe atliekama mokslinių publikacijų analizė siekiant identifikuoti dažniausiai 

taikomų valdymo algoritmų privalumus, trūkumus ir galimas tobulinimo kryptis. 

Lygiagrečiai vykdomas teorinis tyrimas, skirtas nustatyti kritiniams TP pakabos 

parametrams, kurių keitimas daro didžiausią poveikį valdomumui ir komfortui. 

Identifikavus pakabos ir ratų pozicionavimo sistemas kaip perspektyviausias, at-

liekamas jų valdymo algoritmų kūrimas. Taikomi pažangiausi metodai, kurių dau-

guma iki šiol nebuvo eksperimentiškai išbandyti, taip pat pasiūlyti visiškai nauji 

valdymo algoritmai. Valdymo veiksmingumas vertinamas pagal standartais apra-

šytas ir industrijoje taikomas važiavimo komforto bei valdomumo metrikas. Su-

daryti valdymo algoritmai testuojami pasitelkiant industrijoje plačiai taikomą 

programinę įrangą, verifikuotą TP matematinį modelį ir realiuoju laiku vykdomą 

kompiuterinį modeliavimą su fizinės sistemos sąsaja – HIL. 

Darbo mokslinis naujumas  

Rengiant disertaciją buvo gauti šie transporto inžinerijos mokslui nauji rezultatai: 

1. Sukurtas originalus pakabos valdymo algoritmas, pagrįstas nepertrau-

kiamo slankiojo režimo valdymo (angl. continuous sliding mode con-

trol) modifikacijomis ir ribinių funkcijų (angl. barrier function) tai-

kymu. Ši valdymo strategija gali būti taikoma tiek važiavimo 

komforto, tiek transporto priemonės valdomumui pagerinti. 

2. Sukurtas ir išbandytas ratų pozicionavimo sistemos valdymo algorit-

mas, kuris naudojamas kaip dinaminio stabilumo kontrolė (DSC), nes 

užtikrina transporto priemonės valdomumą esant dideliam sukimosi 

apie vertikalią ašį intensyvumui (angl. Yaw rate) ir skersiniam pagrei-

čiui. 

3. Sukurtas programinės ir aparatinės įrangos įrankis, leidžiantis testuoti 

valdymo sistemas taikant modeliavimo ciklo su aparatine įranga sąsają 

(HIL). 

Darbo rezultatų praktinė reikšmė 

Tyrimų rezultatai gali būti taikomi tobulinant aktyvios pakabos ir ratų poziciona-

vimo sistemos valdymo algoritmus bei vertinant keleivių komfortą ir transporto 

priemonės valdomumą. 
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1. Pakabos ir ratų pozicionavimo sistemos valdymo algoritmai ženkliai 

pagerina važiavimo komfortą ir transporto priemonės valdomumą. Al-

goritmai veikia realiuoju laiku ir siekia technologinės parengties – 

TPL 5 lygį. Šis praktinis rezultatas tiesiogiai prisideda prie keleivių 

komforto užtikrinimo. 

2. Sukurta ratų pozicionavimo sistemos konstrukcija, skirta daugiasvirtei 

pakabos sistemai, kurios įdiegimas nereikalauja sudėtingų pakabos 

konstrukcijos pokyčių. 

3. Sukurtas automobilio ketvirčio stendas su HIL architektūra leidžia pa-

tikrinti ir įvertinti įvairių valdymo algoritmų efektyvumą plačiame 

kraštinių sąlygų rėžyje. Stendo konstrukcija yra nesudėtingai pritai-

koma kitos TP pakabos konstrukcijai ar tipui. Sudaryta HIL stendo 

validavimo metodika. 

4. Sudaryta kompleksinė TP važiavimo komforto įvertinimo metodika su 

parinktomis metrikomis ir manevrais. 

5. Sukurta hidraulinės ir elektromechaninės (EM) pakabos architektūra, 

kurioje integruojamos slopinimo ir pridėtinės jėgos. 

Ginamieji teiginiai 

1. Aktyvus ratų pozicionavimas pagerina ne tik TP valdomumą, bet ir 

važiavimo komfortą. 

2. Sukurtas pakabos valdymo algoritmas, pagrįstas nepertraukiamo slan-

kiojo režimo valdymo modifikacijomis ir ribinių funkcijų taikymu, ly-

ginant su kitais darbe nagrinėtais valdymo algoritmais užtikrina ge-

riausią TP važiavimo komfortą.  

3. Nepertraukiamo slankiojo režimo valdymo dėsnio papildymas kvad-

ratinėmis ribinėmis funkcijomis pašalina valdymo signalo būsenos 

virpėjimą (angl. chattering), būdingą klasikiniam slankiojo režimo 

valdymui. 

4. Disertacijoje nagrinėjamomis sąlygomis, taikant tik pusiau aktyvią pa-

kabos sistemą ir pažangius valdymo algoritmus, pagrįstus amortizuo-

jamos masės būsenos parametrų sekimu, šios sistemos konstrukciniai 

ribotumai neleidžia visiškai realizuoti pažangių valdymo algoritmų 

potencialo. 



6 ĮVADAS 

 

Darbo rezultatų aprobavimas 

Disertacijos tema yra atspausdinti 5 moksliniai straipsniai mokslo žurnaluose,  

įtrauktuose į Web of Science duomenų bazės sąrašą ir turinčiuose cituojamumo 

rodiklį (Skrickij & Kojis, 2026; Skrickij et al., 2024; Šabanovič et al., 2024; Kojis 

et al., 2022; Šabanovič et al., 2021). 

Disertacijoje atliktų tyrimų rezultatai buvo paskelbti 6 mokslinėse konferen-

cijose Lietuvoje ir užsienyje:  

− Tarptautinėje konferencijoje „TRANSBALTICA XV: Transportation sci-

ence and technology“ 2024 m., Vilnius, Lietuva. 

− Tarptautinėje konferencijoje „TRANSBALTICA XII: Transportation sci-

ence and technology“ 2021 m., Vilnius, Lietuva. 

− Tarptautinėje konferencijoje „VEHITS 2025: Conference on Vehicle 

Technology and Intelligent Transport Systems“ 2025 m., Porto, Portuga-

lija. 

− Tarptautinėje konferencijoje „SAE World Congress Experience, WCX 

2024“ 2024 m., Detroitas, Jungtinės Amerikos Valstijos. 

− Tarptautinėje konferencijoje „SAE World Congress Experience, WCX 

2022“ 2022 m., Detroitas, Jungtinės Amerikos Valstijos. 

− Tarptautinėje konferencijoje „EVTeC 2025: International Electric Vehi-

cle Technology Conference“ 2025 m., Jokohama, Japonija.  

Disertacijos struktūra 

Disertaciją sudaro įvadas, keturi skyriai ir rezultatų apibendrinimas. Taip pat yra 

4 priedai. 

Darbo apimtis yra 183 puslapiai, neskaitant priedų, tekste panaudotos 60 nu-

meruotos formulės, 81 paveikslas ir 16 lentelių. Rašant disertaciją buvo panaudoti 

182 literatūros šaltiniai. 

Padėka  

Reiškiu padėką Jaroslavui Grigorovičiui ir visam „UAB Metec“ kolektyvui už 

prieigą prie technines bazės gaminant transporto priemonės ketvirčio stendą. Taip 

pat dėkoju Tenneco Automotive Europe BVBA darbuotojams už konsultacijas ir 

pusiau aktyvaus amortizatoriaus testavimą. Galiausiai nuoširdžiai dėkoju savo 

šeimai – žmonai, tėvams ir sesei – už jų supratingumą ir nuolatinį palaikymą.  
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1 
Transporto priemonės pakabos 

parametrų analizė ir valdymo 
algoritmų apžvalga 

Pirmajame skyriuje nagrinėjamas važiavimo komforto ir TP valdomumo komp-

romisas bei objektyvios įvertinimo metrikos ir testai. Analizuojamas įvairių paka-

bos charakteristikų, konstrukcijų ir aktyviųjų elementų poveikis TP dinamikai. 

Pristatomi kitų autorių sukurti pakabos ir ratų pozicionavimo sistemų valdymo 

algoritmai. Papildomai nurodomi važiavimo komforto modeliavimo ir tyrimų me-

todai. 

Skyriaus tematika buvo paskelbtas vienas straipsnis (Skrickij et al., 2024) ir 

skaitytas vienas pranešimas (Kojis et al., 2022) konferencijoje. 

1.1. Važiavimo komforto ir transporto priemonės 
valdomumo kompromisas 

TP pakabos tikslas yra izoliuoti amortizuojamą masę nuo išorės trikdžių, kartu 

užtikrinant padangos ir kelio dangos paviršiaus kontaktą. Pasyvioje pakaboje va-

žiavimo komfortas ir TP valdomumas yra kompromiso reikalaujantys kriterijai 
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(1.1 pav.). TP valdomumas – TP gebėjimas tiksliai, stabiliai ir prognozuojamai 

reaguoti į įvesties signalus bei išlaikyti pageidaujamą judėjimo trajektoriją įvai-

riomis važiavimo sąlygomis (Mastinu & Ploechl, 2018). Važiavimo komfortas – 

kompleksinė sąvoka, apimanti ergonominius, psichologinius ir akustinius veiks-

nius, viso kūno vibracijas bei mikroklimato sąlygas TP viduje (Papaioannou et al., 

2025). Disertacijoje ši sąvoka nagrinėjama tik kaip įvairių vibracijų bei judesių 

poveikis, kuris per TP konstrukciją yra perduodamas žmogaus kūnui. 

Tyrimai rodo, kad pakaba su žemu slopinimu ir standumu užtikrina gerą va-

žiavimo komfortą, tačiau tokia konfigūracija nulemia drastiškus rato prispaudimo 

jėgos pokyčius (Savitski et al., 2017; Williams, 2022). Priešingų charakteristikų 

pakaba užtikrins gerą TP valdomumą net ir esant dideliam važiavimo greičiui, 

tačiau važiavimo komfortas bus minimalus. 

 
1.1 pav. Važiavimo komforto ir TP valdomumo kompromisas  

(sudaryta pagal Savitski et al., 2017) 

Fig. 1.1. Ride comfort and handling trade-off (based on Savitski et al., 2017)  

Taigi, ieškomas kompromisas tarp geriausio rato sukibimo su kelio danga ir 

važiavimo komforto. Vadinasi, pusiau aktyvioje arba aktyvioje pakabos sistemoje 

tuo pačiu laiko momentu egzistuoja kompromisas tarp važiavimo komforto ir TP 

valdomumo optimizavimo (Poussot-Vassal et al., 2012). Dėl šios priežasties pa-

kabose diegiami valdymo algoritmai, kurių veikimo logika grindžiama taisyklė-

mis, kurios, reaguodamos į TP parametrus, pritaiko valdymo tikslus ir prioritetą 

suteikia komfortui arba valdomumui. 

Kelio nelygumų sukeltas žadinimas pasižymi plačiu dažnių spektru, tačiau 

TP pakabos sistemos elgsena pasižymi žemo dažnio perdavimo savybėmis (Jazar, 

2017; Milliken & Milliken, 1994). Dėl šios priežasties amortizuojamos masės di-
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naminis atsakas, reikšmingas važiavimo komfortui, daugiausia koncentruojasi že-

miau 30 Hz dažnio, o pagrindinis poveikis pasireiškia žemiau 10 Hz. Pagal ISO 

2631-1:1997 standartą keleiviai labiausiai jautrūs vibracijoms, kurių dažnis yra 

tarp 4–8 Hz bei 0,1–0,5 Hz, nes jos skatina prastą savijautą. Šie dažnių rėžiai yra 

plačiai analizuojami literatūroje (Deubel et al., 2023; Zhang et al., 2024; Pa-

paioannou et al., 2025; Ren et al., 2018). Nors žmogaus organizmas yra natūraliai 

prisitaikęs prie 1–2 Hz virpesių, kurie atitinka eisenos pagrindinį dažnį, tačiau kitų 

dažnių ilgalaikis poveikis yra ypač pavojingas sveikatai. Literatūroje (Deubel 

et al., 2023) pateikiami žmogaus kūno dalių rezonansiniai dažniai: skrandžio  

4–8 Hz, stuburo 3–12 Hz, pečių 4–6 Hz, galvos 8–27 Hz, krūtinės 2–12 Hz bei 

akių 12–27 Hz. Būtent šių dažnių svyravimų minimizavimas yra vienas iš pagrin-

dinių važiavimo komforto uždavinių. 

AV perėjimas nuo aktyvaus vairuotojo prie neatidaus keleivio keičia judė-

jimo sampratą, nes suvokiamo pagreičio ir judėjimo krypties kompensavimas nėra 

įmanomas dėl trūkstamos vaizdinės informacijos (1.2 pav.). Tyrimuose (Burkhard 

et al., 2018; Iskander et al., 2019) nustatyta, kad nedėmesingi keleiviai, AV va-

žiavimo metu užsiimantys kitomis veiklomis, juda daugiau bei netolygiau nei ke-

leiviai, stebintys aplinką. Taigi, dėl visiško arba dalinio vairavimo užduoties per-

davimo pačiam automobiliui pagal SAE J3016:2021 lygius tikimasi, kad judesio 

liga (angl. motion sickness) įgis ypatingą svarbą (Iskander et al., 2019). 

 
1.2 pav. Kaita didėjant automatizavimo lygiui pagal SAE (sudaryta pagal Jurisch, 2022) 

Fig. 1.2. Trend with increasing automation level based on SAE (based on Jurisch, 2022) 

Komfortas AV gali būti skirstomas į du sluoksnius: i) fizinis komfortas, kai 

vertinamas važiavimo tolydumas ir iš to atsirandantys žmogaus kūno kinematiniai 
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judesiai bei judesio liga; ii) psichologinis komfortas, kai atsižvelgiama į pri-

vatumą, pasitikėjimą TP, važiavimo natūralumą, saugumą, galimybę įsitraukti į 

pašalines veiklas ir situacijos suvokiamumą (Peng et al., 2024). Dėl šių priežasčių 

šalia vertikaliųjų svyravimų ypatingas dėmesys yra skiriamas išilginės ir skersinės 

TP dinamikos sukeltiems pagreičiams. Standarte (ISO 15622:2018) nurodytos ak-

tyvios greičio palaikymo sistemos pagreičių ribinės vertės: išilginio – stabdymo 

metu: −3,5 m/s2, greitėjimo metu: 2,0 m/s2 bei skersinio – posūkio metu: 

2,0 m/s2. Šios ribos yra pirminis apibendrintas pagreičių apribojimas, taikomas 

įvairių automatizacijos lygių TP. 

Judesio liga TP kyla dėl ilgalaikio žemųjų dažnių svyravimų poveikio. Šis 

fenomenas gali sukelti pykinimą, kognityvinių užduočių atlikimo pablogėjimą, 

subjektyviai suvokiamo darbo krūvio padidėjimą ir letargiją (De Winkel et al., 

2023). Esminis judesio ligos atsiradimo šaltinis AV yra judesio suvokimas vesti-

buliarine sistema be regimosios informacijos patvirtinimo. Neigiamas efektas gali 

būti mažinamas taikant tolydesnius judesio valdymo algoritmus, užtikrinant regi-

mosios informacijos apie judėjimą pateikimą, optimizuojant ergonominius aspek-

tus bei įdiegiant žmogaus ir mašinos sąsają (angl. human-machine interface) 

(Siddiqi et al., 2023). Šie uždaviniai nėra disertacijos tyrimo objektas. 

Analizuojant važiavimo komfortą svarbu išskirti tam tikrus reiškinius, kurie 

nulemia TP atsaką į išorės žadinimą. Pavyzdžiui, įdiegtos pakabos modifikacijos 

ir atliekamas testavimas pasitelkus aukštą žadinimo dažnį – 25 Hz. Šiuo atveju 

keleiviai gali nepajusti komforto pagerėjimo, nes jis bus užgožiamas akustiniais 

reiškiniais. Bendruoju atveju važiavimo komforto reiškiniai yra skaidomi į šias 

grupes (Deubel et al., 2023; Kat et al., 2024; Guastadisegni et al., 2024): 

• Pirminis važiavimas (angl. primary ride) (0–5 Hz) – apibūdina TP 

elgseną, susijusią su kėbulo svyravimais nurodytame dažnių intervale.  

Analizė paprastai atliekama važiuojant kelio dangomis, pasižyminčiomis 

žemo dažnio nelygumais. 

• Antrinis važiavimas (angl. secondary ride) (5–30 Hz) – apibūdina įvairių 

TP masių, tokių kaip neamortizuojama masė ar variklis, poveikį nurody-

tame dažnių intervale. Ši analizė atliekama važiuojant kelio dangomis, 

kuriose naudojami intensyvūs žadinimo profiliai. Papildomai vertinami 

sąlyčio reiškiniai, kurie atitinka sudėtingą vibraciją įvairiuose TP inter-

jero komponentuose, kuriuos nuolatos arba su pertraukomis liečia kelei-

vis. Toks sąlytis sukelia nepatogumo ir nuovargio jausmą.  

• Triukšmo ir vibracijos reiškiniai (angl. Noise, vibration, and harshness – 

NVH) (daugiau nei 30 Hz) pasireiškia kompleksiniu būdu, susidedančiu 

iš akustinio bei tiesioginio sąlyčio poveikio derinių. 

Vertinant TP, kurią valdo vairuotojas, ypač svarbus yra grįžtamasis ryšys. Šis 

ryšys perteikiamas per valdymo įtaisus, vertikalius, skersinius ir išilginius kėbulo 

judesius. Tokiu būdu užtikrinamas vairuotojo situacijos suvokimas, nes vaizdinė 
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informacija sutampa su pojūčiais. Svarbu suprasti, kad vairuotojas negali jausti 

visų TP valdomumą lemiančių parametrų. Dėl šios priežasties greta profesionalių 

vairuotojų atliekamos subjektyvios analizės registruojami objektyvūs TP para-

metrai. 

AV didesnę reikšmę įgauna globalūs kintamieji, nuo kurių priklauso TP sta-

bilumas, manevringumas ir bendras valdomumas. Šie kintamieji yra: TP skersri-

dės kampas, sukimosi greitis apie vertikalią TP ašį, tendencija nepakankamam 

pasisukimui (angl. understeer) arba per dideliam pasisukimui (angl. oversteer), 

dinaminis svorio persiskirstymas (angl. weight transfer) bei padangos trinties  

elipsės apribojimas. 

TP skersridės kampas apibrėžiamas kaip funkcija, priklausanti nuo išilginio 

ir skersinio judėjimo greičio komponenčių automobilio svorio centre. Tai svarbus 

rodiklis, nusakantis TP valdomumą, stabilumą ir subjektyvų keleivių saugumo 

pojūtį (Puscul et al., 2024). Literatūroje (Tang et al., 2023; Cao et al., 2025) ana-

lizuojami TP skersridės kampo stabilumo žemėlapiai (angl. phase-plane), ku-

riuose išskiriamos stabilios ir nestabilios zonos (1.3 pav.). Išliekant stabilioje sri-

tyje, TP aktyviai reaguoja į valdymo įvestis ir konverguoja į norimą būseną. 

Nestabilioje zonoje TP atsakas į perturbacijas ir įvestis yra sunkiai nuspėjamas. 

Tinkamai sudarytas TP dinaminio stabilizavimo algoritmas gali praplėsti sta-

bilumo ribas ir užtikrinti gerą valdomumą net ir esant kritinėms važiavimo sąly-

goms (Cao et al., 2025; Mazzilli et al., 2021). 

 
1.3 pav. TP stabilumo žemėlapiai (sudaryta pagal Tang et al., 2023) 

Fig. 1.3. Vehicle stability maps (based on Tang et al., 2023) 

Sukimosi greitis apie vertikalią TP ašį yra tiesiogiai matuojamas rodiklis, ku-

ris nusako stabilumą posūkyje, polinkį į nepakankamą arba perteklinį pasisukimą. 

Tiek sukimosi greitis apie vertikalią TP ašį, tiek skersridės kampas turi slenkstines 

ribas, kurias peržengus TP tampa nevaldoma (1.3 pav.). Kadangi sukimosi greitis 

apie vertikalią TP ašį priklauso nuo TP inercinių savybių, padangos skersinio stan-
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dumo, važiavimo greičio ir sankybumo su kelio danga, slenkstinė riba yra nuola-

tos kintanti. Taigi, geromis valdomumo savybėmis pasižyminti TP geba staigiai 

keisti šio greičio kryptį, užtikrinti minimalius verčių svyravimus ir sparčiai bei 

sklandžiai sugrįžti į stabilų tašką (Mazzilli et al., 2021; Park et al., 2022). 

TP valdomumas negali būti aptariamas neįvertinus padangos trinties elipsės 

apribojimo, kurio išraiška aprašoma (Jazar, 2017). 

 (
𝐹𝑥

𝜇𝑥𝐹𝑧
)
2
+ (

𝐹𝑦

𝜇𝑦𝐹𝑧
)
2

≤ 1, (1.1) 

čia 𝜇𝑥, 𝜇𝑦 – išilginis ir skersinis sukibimo koeficientas, 𝐹𝑥, 𝐹𝑦, 𝐹𝑧 – išilginė, sker-

sinė ir vertikali padangos jėga.  

Didėjant vertikaliajai apkrovai, padangos trinties elipsės ribos didėja, tačiau 

dėl padangos jautrumo apkrovai (angl. tyre load sensitivity) efektyvus sukibimo 

koeficientas mažėja, todėl maksimalios išilginės ir skersinės jėgos didėja netoly-

giai su vertikaliąja apkrova. Šis netiesiškumas turi esminį poveikį TP valdomumui 

ir stabilumui (Milliken & Milliken, 1994). Svarbu suprasti, kad esant tam tikrai 

𝐹𝑧, rato skersridės kampui, išilginio rato praslydimui ir kitoms sąlygoms galima 

pasiekti tik tam tikrą padangos jėgų kombinaciją. Pavyzdžiui, dominuojanti 𝐹𝑦 

jėga sumažins 𝐹𝑥 jėgos vertę ir tokią TP bus sudėtingiau sustabdyti. 

Taigi, atlikus literatūros analizę apibrėžtos važiavimo komforto ir TP valdo-

mumo sąvokos, nustatytas kritinis žadinimo dažnių rėžis, kuris yra pavojingas ke-

leiviams, bei sukonkretinta disertacijoje nagrinėjama mokslinė sritis. Taip pat 

nustatyti esminiai kintamieji, kurių įtaka TP valdomumui yra reikšminga. 

1.2. Pakabos charakteristikų įtaka transporto 
priemonės dinamikai  

Pasyviosios TP pakabos konfigūraciją sudarantys elementai yra fiksuotų charak-

teristikų. Nekintančios slopinimo ir standumo komponentų savybės, esant įvai-

rioms važiavimo sąlygoms, gali užtikrinti tik tam tikrą važiavimo komforto ir TP 

valdomumo santykį. Priklausomai nuo kelio nelygumų bei važiavimo greičio, pa-

kabos komponentai yra žadinami plačiame rėžyje: 0–30 Hz. Dėl šios priežasties 

galimas amortizuojamos (1–2 Hz) ir neamortizuojamos masės (10–12 Hz) savųjų 

ir žadinimo dažnių sutapimas. Atsiradus projektavimo fazėje nenumatytam paka-

bos sistemos charakteristikų pokyčiui masių savieji svyravimo dažniai bei svyra-

vimo amplitudės gali išaugti arba sumažėti. Šie pokyčiai gali neigiamai paveikti 

TP važiavimo komfortą ir valdomumą. 
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Pakabos standumo pokyčio poveikis amortizuojamos ir neamortizuojamos 

masės saviesiems dažniams pateiktas 1.4 pav., a. Grafiko vertikalioje ašyje pa-

teiktas santykis tarp kelio nelygumo ir atitinkamos masės poslinkio. Abiejų masių 

savieji svyravimo dažniai didėja, įvedus aukštesnį pakabos standumą. Esant di-

desniam pakabos standumui, nurodyto santykio vertė sumažėja. Tai pagerina ke-

lio nelygumų izoliavimą (4–8 Hz srityje) neamortizuojamos masės atžvilgiu, ta-

čiau daroma neigiama įtaka važiavimo komfortui (Williams, 2022). Bendruoju 

atveju pakabos standumo pokytis turi didesnį poveikį važiavimo komfortui nei TP 

valdomumui. Kadangi amortizuojamos masės savųjų dažnių formulėje spyruoklės 

ir padangos standumai vertinami taikant nuoseklaus jungimo išraišką – regimas 

mažesnio standumo dominavimas. 

 

  

  
1.4 pav. Pakabos parametrų įtaka TP dinamikai (sudaryta pagal Williams, 2022): 

pokytis – a) standumo; b) slopinimo; c) neamortizuojamos masės; d) padangos standumo 

Fig. 1.4. Suspension parameters impact on vehicle dynamics (based on Williams, 2022): 

change – a) stiffness; b) damping; c) unsprung mass; d) tyre stiffness 

Neamortizuojamos masės savųjų dažnių formulėje taikoma lygiagretaus jun-

gimo išraiška, todėl spyruoklės standumo pokytis turi mažesnį efektą. Apibendri-

nant, standesnė pakaba padeda geriau valdyti neamortizuojamą masę ir užtikrina 
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aukšto dažnio vibracijų izoliaciją, tačiau pablogina žemo dažnio važiavimo kom-

fortą (Hamed et al., 2018). 

Pakabos slopinimo pokytis ir jo poveikis masių kritiniams dažniams pateikia-

mas 1.4 pav., b. Nežymių slopinimo variacijų gali atsirasti dėl darbinės tempera-

tūros kaitos ir slopinimo elemento tūrinių pokyčių dėl suspaudimo bei išplėtimo 

ciklų. Drastiškas slopinimo pokytis gaunamas naudojant kitos konstrukcijos ir 

charakteristikų amortizatorių. Bendruoju atveju padidinus pakabos slopinimą pas-

tebimas abiejų masių rezonansinių dažnių sumažėjimas. Tačiau bendras kelio ne-

lygumų izoliavimas kritiniame dažnyje (4–8 Hz) pablogėja (Williams, 2022). At-

sižvelgus į visos TP atsaką, žemas slopinimas užtikrina aukštą važiavimo 

komfortą, tačiau išauga neamortizuojamos masės bei kėbulo posvyrio kampų 

amplitudės. Papildomai gaunamas ryškesnis vertikaliosios apkrovos perdavimas 

tarp priekinių ir galinių bei kairės ir dešinės pusės ratų. Dėl šių priežasčių padidėja 

atsako į valdymo signalus laikas ir blogėja TP valdomumas. Didelis pakabos slo-

pinimas pagerina išilginę ir skersinę TP dinamiką, sumažina kėbulo posvyrio 

kampus bei užtikrina mažą rato prispaudimo jėgos kitimą. Kita vertus, didelio slo-

pinimo pakabos sistema neužtikrina tinkamo kelio nelygumų izoliavimo ir per-

duoda žadinimo jėgas į TP amortizuojamą masę (Wang et al., 2025). 

Pakaboje neamortizuojamos masės pokytis gali atsirasti pakeitus ratlankius, 

padangas bei atliekant kitas modifikacijas: lengvinant pakabos elementus arba di-

dinant stabdžių sistemos efektyvumą. Šie veiksniai turės minimalų poveikį paly-

ginus su elektros variklių įdiegimu į ratus. Ratuose montuojami elektros varikliai 

yra naujos architektūros TP dalis, kuri gali padidinti neamortizuojamą masę iki 

40 kg – kiekviename ketvirtyje (Wu et al., 2025). Papildomai ratuose montuojami 

varikliai derinami su novatoriškais TP ketvirčio moduliais, kuriuose gausu kitų 

aktyvių komponentų. Šio prieaugio ar sumažėjimo poveikis saviesiems amorti-

zuojamos ir neamortizuojamos masės dažniams pateikiamas 1.4 pav., c. Intuityvu, 

kad neamortizuojamos masės pokytis turės didesnį poveikį šios masės svyravimų 

dažniui. 1.4 pav., c matyti, kad didėjant neamortizuojamai masei jos savieji daž-

niai artėja prie 4–8 Hz rėžio, kuriam yra ypač jautrūs žmonės. TP esantys keleiviai 

nebūtinai pajus šį skirtumą, tačiau iš grafiko matyti, kad neamortizuojamos masės 

prieaugis gali neigiamai paveikti keleivių komfortą, ypač kritinių dažnių rėžyje 

(Williams, 2022). 

Įvairių šalių mokslininkų atliktuose teoriniuose (Žuraulis et al., 2022; Wu 

et al., 2025) ir eksperimentiniuose (Anderson & Harty, 2010) tyrimuose matyti 

tos pačios tendencijos. Mokslininkai (Ślaski et al., 2014) atliko eksperimentinius 

testus su papildoma 22 kg neamortizuojama ir 23 kg amortizuojama mase, sumon-

tuota ant galinės TP ašies. Šiuose testuose amortizuojamos masės vertikaliojo 

pagreičio vidutinė kvadratinė vertė (angl. root mean square – RMS) svyravimo 

dažniuose 1,25–2,5 Hz ir 12,5 Hz padidėjo atitinkamai 63 % bei 60 %. Papildomai 

autoriai atliko matematinį modeliavimą su TP ketvirčio modeliu. Teorinio tyrimo 
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metu gauti rezultatai rodo neamortizuojamos masės rezonansinio dažnio kritimą 

nuo 14 Hz iki 10,5 Hz bei iki 30 % didesnį normalizuotą vertikalios padangos 

jėgos kitimą. Taip pat aukštesniuose nei rezonansinis neamortizuojamos masės 

dažnis pastebimas minėtų parametrų sumažėjimas. Tai sutampa su autorių (Wu 

et al., 2025) pastebėjimais, kai ties vidutiniu važiavimo greičiu (17–25 m/s) regi-

mas vertikaliojo pagreičio svyravimų išaugimas. Ties greičiais 25–50 m/s – su-

mažėjimas. 

Bendruoju atveju pridėtinė neamortizuojama masė yra siejama su amortizuo-

jamos masės išaugimu. Šis kombinuotas masių išaugimas, pagal antrąjį Niutono 

dėsnį, sumažins sistemos pagreičius. Kita vertus, išlieka neigiamas rezonansinio 

dažnio pokytis, kuris lemia dinaminius rato apkrovos svyravimus ir galimas TP 

valdomumo problemas. 

TP padangų standumas beveik nekinta. Šio parametro variacijas galima pa-

siekti pakeitus padangas arba įvedus dinaminį padangos slėgio valdymą (Savitski 

et al., 2015). Svarbu paminėti, kad padangos standumas yra skirtingas įvairiomis 

kryptimis – vertikalusis, skersinis, nuo to priklauso padangos jėginės charakteris-

tikos bei bendras TP valdomumas. Įvedus padangos standumo pokytį bus regimas 

neamortizuojamos masės rezonansinio dažnio pokytis – standumui didėjant daž-

nis auga, standumui mažėjant dažnis artėja prie kritinio (1.4 pav., d) (Konieczny 

et al., 2015). Kita vertus, padangos standumo pokyčio įtaka beveik nejuntama ties 

amortizuojama mase (Williams, 2022). 

Aptarus pagrindines TP pakabos charakteristikas, svarbu atkreipti dėmesį į 

geometrinių parametrų ypatybes. TP pakaboje daugelis geometrinių parametrų 

yra tarpusavyje susiję. Priekinėje pakaboje vairuojamųjų ratų išvirtimo kampas – 

funkcija, priklausanti nuo skersinio ir išilginio sukamųjų šerdžių nuolinkio kampų 

(angl. kingpin inclination, caster angle), vertikaliosios eigos ir TP kėbulo pavir-

timo kampo apie išilginę ašį (Milliken & Milliken, 1994). Nesant šių kampų, rato 

išvirtimo vertė nesikeistų priklausomai nuo vairo pasukimo kampo. Įvedus sker-

sinį nuolinkio kampą, tačiau nesant išilginio, sukant TP vairaratį, išorinio rato iš-

virtimas įgaus teigiamą vertę. Kita vertus, įvesta teigiama išilginio sukamųjų šer-

džių nuolinkio kampo vertė pakeis šią priklausomybę. Šiuo atveju atliekant posūkį 

išorinis ratas įgaus neigiamą, o vidinis teigiamą ratų išvirtimo vertę. 

Analizuojant šias priklausomybes svarbu paminėti rato apriedėjimo spindulį 

(angl. scrub radius), kuris priklauso nuo skersinio sukamųjų šerdžių nuolinkio 

kampo ir rato išnešimo (1.5 pav.). Teigiama šio spindulio vertė sukelia neigiamo 

suvedimo (angl. toe-out) vertės išaugimą stabdymo manevro metu ir teigiamo su-

vedimo (angl. toe-in) padidėjimą įsibėgėjimo metu. Neigiamas apriedėjimo spin-

dulys sukelia atvirkštinį efektą. Šių parametrų tarpusavio suderinamumas gali nu-

lemti TP tendenciją nepakankamam arba per dideliam pasisukimui. 

Ratų išvirtimas – kampas tarp rato sukimosi plokštumos ir vertikalės. Šis 

kampas laikomas teigiamu, kai rato sukimosi plokštuma nukreipta į automobilio 
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išorę. Priešingu atveju kampas yra neigiamas (1.6 pav.). Ratų išvirtimas yra vienas 

iš įvesties parametrų, lemiančių padangos jėgines charakteristikas (Jazar, 2017). 

Kiti įvesties parametrai yra vertikalioji padangos apkrova, skersridės kampas 

(angl. slip angle) ir išilginis slydimas (angl. longitudinal slip). 

 
1.5 pav. Skersinio sukamųjų šerdžių nuolinkio kampo ir rato apriedėjimo 

spindulio sąryšis 

Fig. 1.5. Relation of kingpin inclination angle and scrub radius 

Esant ratų išvirtimo kampui papildomai generuojama skersinė jėga padan-

goje. Šios jėgos dydis priklauso nuo rato išvirtimo bei skersridės kampų, vertika-

liosios rato apkrovos, padangos pripūtimo slėgio ir mechaninių padangos savybių 

(Abe, 2015). Tokiu atveju, kai nėra skersridės kampo, skersinė padangos jėga ge-

neruojama tik dėl ratų išvirtimo kampo (angl. camber thrust). 

Lengvųjų automobilių statinis ratų išvirtimo kampas dažniausiai yra nedide-

lis, neigiamas ir gali svyruoti maždaug nuo 0° iki −2°, priklausomai nuo TP 

konstrukcijos ir pakabos geometrijos (Milliken & Milliken, 1994). Svarbu sup-

rasti, kad TP pakabos konstrukcijoje ratų išvirtimo kampas kinta priklausomai nuo 

vertikaliosios rato eigos ir apkrovos. Pakabos kinematikos ir paslankumo (angl. 

kinematics and compliance – K&C) analizės rodo, kad ratų išvirtimas kinta ir nuo 

vairuojamųjų ratų pasukimo kampo, guminių įvorių ir kitų pakabos elementų de-

formacijos (Gao & Wu, 2021; Gao & Qi, 2024; Lukoševičius et al., 2021). 

Mokslinėje literatūroje ratų išvirtimo kampo įtaką TP dinamikai nagrinėjo 

Milliken ir Milliken (1994). Šaltinyje pateikiami eksperimentų, kurie atlikti 

Calspan tyrimų centre, rezultatai. Tyrimų metu nustatyta, kad padangai neturint 

išvirtimo kampo generuojama skersinė jėga yra simetriška vairo pasukimo kampo 

(važiavimo krypties) atžvilgiu. Įvedus neigiamą išvirtimo kampą (−5°) pastebėta, 
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kad didesnė jėga išvystoma, kai važiavimo ir pavertimo kryptys sutampa. Šiame 

bandyme nagrinėjamas tik vienas ratas, todėl dinaminiai vertikaliosios apkrovos 

pokyčiai, sukelti skersinio ar išilginio pagreičio, nebuvo vertinami. Autoriai skiria 

daug dėmesio įstrižinės struktūros padangoms, kurios pasižymi mažesniu skersi-

niu standumu ir apvalios formos skerspjūviu. Šio tipo padangos leidžia didesnes 

ratų išvirtimo kampo (±20°) vertes. Tokios padangos posūkio metu labiau defor-

muojasi, todėl ratų išvirtimo kampas leidžia padidinti kontakto plotą. 

 

1.6 pav. Ratų išvirtimo konfigūracijos 

Fig. 1.6. Camber angle configurations 

Rekomendacijos pagal (Milliken & Milliken, 1994): 

1. Neigiama ratų išvirtimo vertė ant dviejų išorinių ratų posūkyje leidžia 

maksimizuoti šių padangų skersinę jėgą. Teigiamas ratų išvirtimo nusta-

tymas yra pageidaujamas ant vidinių ratų posūkyje. 

2. Daugumai radialinės konstrukcijos padangų 1° ratų išvirtimo tolygus 

maždaug 0,1° vairuojamųjų ratų pasukimo kampui. Dėl šios priežasties 

TP galima stabilizuoti įvedus atitinkamą ratų suvedimo kampo vertę, iš-

laikant 1: 10 santykį su ratų išvirtimo kampo verte. 

Roethof et al. (2016) nagrinėjamas ratų išvirtimo kampo poveikis TP valdo-

mumui ir vairavimo pojūčiui. Sudarytas kompleksinis pakabos matematinis mo-

delis, kuris leidžia aktyviai keisti ratų išvirtimo kampus. Testuojant TP matema-

tinis modelis sujungiamas su vairavimo simuliatoriumi. Bandymuose dalyvavo 12 

dalyvių, kurie naudodami simuliatorių atliko įvairius manevrus. Eksperimentų 

metu buvo fiksuojami TP duomenys, atliekamas subjektyvus ir objektyvus TP 

valdomumo įvertinimas. Iš subjektyviojo įvertinimo matyti, kad dalyviai jautėsi 

saugiau ir lengviau gebėdami valdyti TP. Autoriai pabrėžia aktyvaus ratų išvir-

timo kampo reguliavimo elemento (pvz., elektrinio cilindro) pozicijos svarbą. 

Virš rato centro esantis elementas reikalauja daugiau erdvės. Žemiau – leidžia pa-

siekti didesnes rato išvirtimo vertes, tačiau reikalingos galingesnės pavaros. 
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Li (2013) teoriniame lygmenyje išnagrinėjo ratų išvirtimo kampo poveikį TP 

dinamikai. Autorius taikė daugialinijinį (angl. multi-line) „brush“ tipo padangos 

matematinį modelį, skirtą padangos jėginėms charakteristikoms nagrinėti esant 

ratų išvirtimo kampui. Gauti matematinio modeliavimo rezultatai rodo neigiamą 

ratų išvirtimo poveikį padangos išilginės jėgos generavimui. Dėl šios priežasties 

įsibėgėjimo ar stabdymo metu rekomenduojama išlaikyti ratų išvirtimo kampą, 

artimą 0°. Šaltinyje pabrėžiamas vertikalios rato apkrovos ir išvirtimo kampo san-

tykis. Nurodoma, kad esant tam tikrai apkrovai yra racionalus išvirtimo kampas, 

kuris leis išvystyti maksimalią padangos skersinę jėgą. Išvirtimo kampo reikšmė 

turi augti tiesiogiai su didėjančia vertikalia rato apkrova. Li (2013) modeliavimo 

metu įvedus aktyvų ratų išvirtimo kampo reguliavimą rėžyje ±10° pasiektas 5 % 

TP važiavimo greičio padidėjimas atliekant juostos keitimo manevrą. 

Ratų suvedimas yra kampas tarp skersinės TP simetrijos ašies ir ratų sukimosi 

plokštumos, žiūrint iš TP viršaus (Abe, 2015). Kampas vadinamas teigiamu, kai 

ratų sukimosi plokštumos yra nukreiptos link skersinės TP simetrijos ašies. Prie-

šingu atveju – suvedimas neigiamas (1.7 pav.). 

 
1.7 pav. Ratų suvedimo kampo konfigūracijos 

Fig. 1.7. Toe angle configurations 

Suvedimo reikšmė gali priklausyti nuo įvairių TP pakabos charakteristikų: 

Akermano arba atvirkštinės Akermano geometrijos, ratų pasukimo kampo poky-

čio dėl vertikalios eigos (angl. ride steer), nuo pavirtimo kampo apie išilginę TP 

ašį (angl. roll steer), nuo pakabos paslankumo (angl. compliance steer) ir nuo ratų 

išvirtimo kampo (Milliken & Milliken, 1994). Klasikinė Akermano geometrija 

lemia išorinio rato posūkyje polinkį į neigiamą suvedimo reikšmę. 

Ratų suvedimo kampas turi įtakos trims pagrindinėms charakteristikoms: pa-

dangų dilimui, stabilumui važiuojant tiesia linija ir TP valdomumui atliekant 

posūkius (Jazar, 2017). Siekiant minimalaus padangų dilimo ratų suvedimas tu-

rėtų būti neutralus. Didelis teigiamas suvedimas skatina padangos išorinio krašto 

dėvėjimąsi. Neigiamo suvedimo perteklius pagreitina vidinio krašto dilimą. TP 
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stabilumas pagerinamas įvedus teigiamą suvedimo kampą. Tokiu atveju TP lin-

kusi į savaiminį svyravimų, sukeltų šoninio vėjo ar kelio geometrijos nelygumų, 

slopinimą. Taip pat šiuo atveju TP yra labiau linkusi į tendenciją nepakankamam 

pasisukimui, kuris yra laikomas stabilizuojančiu efektu. Dėl šios priežasties dau-

gelyje lengvųjų automobilių naudojamas statinis teigiamo suvedimo parametras 

priekinėje ašyje. Neigiamas suvedimas paprastai siejamas su spartesniu TP atsaku 

į vairaračio padėties pokyčius ir tendencija per dideliam pasisukimui. Įvairūs su-

vedimo nustatymai dažnai naudojami siekiant minimizuoti kitų, neigiamų veiks-

nių daromą įtaką. Pavyzdžiui, TP varančiojoje ašyje dėl sukuriamo sukimo mo-

mento ratai linkę įgauti teigiamą suvedimo kampą. Atitinkamai stabdymo metu 

varomieji ratai linksta į neigiamo suvedimo pusę. Taigi, pradinis statinis suvedimo 

kampo nustatymas gali sumažinti šių kampų pokyčius. 

Įvairios TP pakabos charakteristikos yra nulemtos taikomų inžinerinių spren-

dimų visumos. Išskiriamos tiek priklausomos, tiek pusiau priklausomos pakabos 

sistemos, tačiau jos nėra siejamos su geru važiavimo komfortu ir TP valdomumu.  

Komforto požiūriu palankiausiai vertinamos nepriklausomos pakabos siste-

mos. Šių pakabų konstrukcijos užtikrina nepriklausomą kairės ir dešinės pusių 

ratų judėjimą, taip sumažinant ratų išvirtimo kampo pokyčius, atsirandančius dėl 

TP kėbulo pasvirimo apie išilginę ašį. Nuo taikomo pakabos konstrukcijos tipo 

priklauso darbinės erdvės poreikis, konstrukcinis standumas, kelio nelygumų izo-

liavimo lygis, neamortizuojama masė, ilgaamžiškumas ir kaina. Inžineriniai 

sprendimai daro tiesioginį poveikį TP valdomumui, padangos ir kelio dangos kon-

takto ploto pokyčiui, pakabos kinematinių parametrų kitimui ir bendram TP at-

sako į žadinimus nuspėjamumui. Dėl šių priežasčių svarbu įvertinti pakabos 

konstrukcijos poveikį anksčiau išvardintiems aspektams (Reimpell et al., 2001; 

Jazar, 2017; Goodarzi et al., 2023; Yu et al., 2024). 

Plačiausiai paplitusi „MacPherson“ pakabos konstrukcija, kurios pagrindiniai 

pranašumai yra kompaktiškumas ir paprastumas (Reimpell et al., 2001). Dėl kom-

binuotos statramsčio sandaros užtikrinamas platesnis pakabos eigos rėžis, gauna-

mas skersinis bei išilginis sukamųjų šerdžių nuolinkio kampas įgalina savaiminį 

važiavimo krypties sekimą ir vairaračio grįžimą į pradinę padėtį. Kita vertus, dėl 

didesnio konstrukcinio standumo juntamas perteklinis smūgių ir vibracijų perda-

vimas į TP kėbulą (Goodarzi et al., 2023). Klasikinė „MacPherson“ pakaba nesu-

teikia optimalios ratų išvirtimo ir suvedimo kampų priklausomybės nuo vertika-

lios eigos. Polinkis į teigiamą ratų išvirtimo kampą nulemia prastesnį padangos ir 

kelio dangos kontaktą bei valdomumą. Ratų suvedimo kampas tiesiogiai priklauso 

nuo ratų išvirtimo kampo ir atsiradę dinaminiai pokyčiai gali padidinti padangos 

dilimą, bendrą nestabilumą ir lemti tendenciją nepakankamam pasisukimui (Goo-

darzi et al., 2023; Milliken & Milliken, 1994). Taigi, ši pakaba užtikrina gerą val-

domumą įprastomis sąlygomis, tačiau dėl vienos apatinės svirties naudojimo re-

gimas netinkamas rato pozicionavimas ir prastas valdomumas ties sukibimo riba. 
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Žinoma, egzistuoja inžineriniai sprendimai, kurie minimizuoja šiuos neigiamus 

aspektus: „HiPer Strut“ ir dviejų apatinių lankstų konstrukcija (angl. Dual-Pivot), 

„Doftek“ – aktyvi pakabos geometrijos keitimo sistema ir pusiau aktyvios bei ak-

tyvios pakabos taikymas (Yu et al., 2024). 

Dvigubų skersinių svirčių pakaba (angl. double wishbone suspension) išsis-

kiria plačiomis kinematinės galimybės. Tinkamai parinkus svirčių ilgius ir posvy-

rio kampus galima minimizuoti ratų išvirtimo, suvedimo kampų ir tarpvėžės plo-

čio pokyčius visame pakabos eigos rėžyje. Papildomai galima modifikuoti TP 

polinkį į pavirtimą apie skersinę ir išilginę simetrijos ašį. Dėl didesnio įtvirtinimų 

skaičiaus ir juose naudojamų guminių atramų užtikrinamas geras kelio nelygumų 

izoliavimas ir apkrovos paskirstymas. Tikslus rato pozicionavimas užtikrina pa-

dangos ir kelio paviršiaus kontaktą, polinkis į neigiamą ratų išvirtimo kampą su-

teikia gerą valdomumą ties sukibimo riba (Reimpell et al., 2001). Vis dėlto ši pa-

kabos konstrukcija reikalauja daugiau erdvės skersine TP kryptimi, yra 

sudėtingesnė projektavimo ir derinimo požiūriu bei kainuoja daugiau. Kita vertus, 

yra įvairių techninių sprendimų, kurie dar labiau padidina šios pakabos pranašu-

mus: aktyvus pakabos geometrijos keitimas, lengvas pritaikomumas pusiau akty-

vios, aktyvios pakabos sistemų įdiegimui bei papildomų trauklių sistema (angl. 

push-rod, pull-rod), kuri leidžia pozicionuoti slopinimo ir standumo modulį į kė-

bulo vidų, taip sumažinant neamortizuojamą masę (Yu et al., 2024). 

Daugiasvirtė pakaba (angl. multi-link suspension) yra pažangi sistema, suda-

ryta iš trijų ar daugiau svirčių, formuojančių artikuliuotą struktūrą, kurioje didžioji 

dalis trauklių yra veikiamos beveik vien tik ašinės apkrovos. Dėl plataus konst-

rukcijos realizavimo spektro galima pasiekti norimas pakabos kinematines ir di-

namines priklausomybes (Goodarzi et al., 2023; Yu et al., 2024). Tokiu būdu pa-

renkant tinkamas gumines atramas, mažą masę turinčių svirčių skaičių bei kitas 

jungiamąsias dalis, galima užtikrinti efektyvų kelio nelygumų izoliavimą. Racio-

nali valdymo svirčių kinematika bei paslankumas tiksliai pozicionuoja ratą vi-

same pakabos eigos rėžyje ir garantuoja komforto bei valdomumo balansą. 

Daugiasvirtė pakaba yra nuspėjama, staigus TP stabdymas ar įsibėgėjimas 

nesukelia nepageidaujamų suvedimo kampo pokyčių, o kėbului pasvirus apie išil-

ginę ašį išlaikomas neigiamas ratų išvirtimo kampas. Kita vertus, padidėjęs kom-

ponentų skaičius, geometrijos kompleksiškumas ir gamybos kaina apsunkina šios 

pakabos diegimą į ekonominės klasės TP. Papildomai, statinis pakabos geometri-

jos reguliavimas yra imlus laikui ir reikalauja aukštos specialisto kompetencijos. 

Esami pakabos trūkumai yra sprendžiami pritaikius aktyviuosius elementus vie-

toje svirčių bei tvirtinimo taškų. Tokiu būdu užtikrinamas aktyvus pakabos geo-

metrijos derinimas bei važiavimo komforto ir TP valdomumo pagerinimas (Yu 

et al., 2024). Šio darbo B priede pateikiamas apibendrintas aptartų pakabos konst-

rukcijų įvertinimas pagal esminius efektyvumo rodiklius. 
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Apžvelgus pakabos konstrukcijas matyti, kad net ir pažangiausios pakabos 

susiduria su ratų pozicionavimo problemomis, nes pasyvus sprendimai tik iš da-

lies užtikrina norimą suvedimo ir išvirtimo kampų priklausomybę nuo pakabos 

eigos. Rankinis ratų geometrijos reguliavimas yra sudėtingas ir laikui imlus pro-

cesas, todėl galimybė nuolatos stebėti ir aktyviai keisti pakabos geometriją yra 

patraukli. 

Pakabos parametrų keitimas atliekamas pritaikius įvairias pavaras. Tai gali 

būti hidraulinės, elektrohidraulinės (EH), pneumatinės, magnetoreologinės (MR), 

elektromechaninės (EM) arba elektromagnetinės (EMAG) pavaros. Priklausomai 

nuo valdomos pakabos tipo – adaptyvi, pusiau aktyvi arba aktyvi – naudojami 

skirtingi komponentai. Literatūroje (Savitski et al., 2017; Isermann, 2021) ypa-

tinga svarba teikiama pakabos sistemos savybėms, kurios yra tokios: efektyvių 

dažnių intervalas, energijos sąnaudos bei valdymo jėgos (𝐹) priklausomybė nuo 

pakabos eigos greičio (𝑥̇). 1.1 lentelėje pateikiamas apibendrintas įvairių pakabos 

sistemų charakteristikų sąrašas. 

1.1 lentelė. Įvairių pakabos sistemų charakteristikos 

Table 1.1. Characteristics of various suspension systems 

Pakabos tipas 𝑥̇ ir 𝐹 diagrama 
Efektyvi daž-

nių juosta 

Energijos 

sąnaudos 
Pavarų tipas 

Pasyvi Fiksuota - - - 

Adaptyvi Lėtai kintanti < 2 Hz 
Mažos 

(~50 W) 

Hidraulinis ir 

pneumatinis 

Pusiau aktyvi 

Priklauso nuo 

santykinio judesio 

krypties ir greičio 

< 15 Hz 
Mažos 

(~25 W) 

Hidraulinis, 

MR ir EMAG 

Žemo dažnio 

aktyvi 

Naudojami visi 

kvadrantai 
< 5 Hz 

Vidutinės 

(~500 W) 

EH, EM ir 

pneumatinis 

Aktyvi 
Naudojami visi 

kvadrantai 
< 30 Hz 

Didelės 

(4–5 kW) 

EH, EM ir  

EMAG 

Pasyvios pakabos sistemos sudarytos iš komponentų, kurių parametrai yra 

fiksuoti. Žinoma, galimos įvairios modifikacijos, papildant sistemą standumo, slo-

pinimo ar kitais funkciniais elementais. Vis dėlto pasyvios sistemos yra suderina-

mos tik tam tikram dažnių diapazonui bei konkrečiai TP masei ir padangų slėgiui 

(Isermann, 2021). 

Adaptyvios pakabos įgalina labai lėtą parametrų kitimą (< 2 Hz). Tokių sis-

temų pavyzdžiai yra kėbulo aukščio palaikymo sistema (angl. load leveling sys-

tem) ir įvairūs važiavimo režimų nustatymai (Soliman & Kaldas, 2021). Pirmuoju 
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atveju yra keičiamas spyruoklės pradinis suspaudimas (angl. preload) ir prošvaisa 

(angl. ride height). Tai atliekama siekiant užtikrinti TP kėbulo padėties stabilumą 

ir išlaikyti nominalią prošvaisą esant skirtingoms amortizuojamosios masės kon-

figūracijoms (keleiviai, krovinys). Ši galimybė realizuojama pritaikius pneumati-

nes spyruokles arba hidraulinius cilindrus, kurie montuojami vietoje pagrindinio 

standumo elemento. Antruoju atveju važiavimo režimų nustatymai leidžia keisti 

slopinimą ar standumą pagal iš anksto numatytas parametrų lenteles. Šiuo atveju 

sistema minimaliai prisitaiko prie kelio nelygumų ar TP dinamikos pokyčių 

(Koch, 2011). Abi sistemos veikia koordinuotai: tarkime, pasirinkus „Sport“ rė-

žimą, keičiama TP prošvaisa siekiant sumažinti masės centro aukštį, o slopinimas 

ir standumas atitinkamai didinami, taip pagerinant bendrą valdomumą. 

Pusiau aktyvi pakaba suteikia galimybę realiuoju laiku keisti amortizatoriaus 

slopinimą. Svarbu pabrėžti, kad valdomo amortizatoriaus generuojama jėga prik-

lauso nuo santykinio judesio krypties ir greičio (Subramanian et al., 2024). Dėl 

šio apribojimo pusiau aktyvi pakaba negali tiesiogiai valdyti TP kėbulo aukščio 

bei posvyrio kampų apie skersinę ir išilginę ašis (Theunissen et al., 2021). Kita 

vertus, dėl netiesiogiai generuojamos jėgos, ši sistema pasižymi mažu energijos 

suvartojimu – iki 25 W vienam amortizatoriui. 

Konstrukciniu požiūriu pusiau aktyvi pakaba gali būti realizuojama naudo-

jant hidraulinius, MR bei EMAG amortizatorius (Soliman & Kaldas, 2021; Subra-

manian et al., 2024). MR amortizatoriuose naudojamas skystis, kurio klampa yra 

keičiama pritaikius elektromagnetinio lauko poveikį. Užfiksavus reikiamus TP 

parametrus, generuojamas valdymo impulsas ir įjungiama ar išjungiama magne-

tinė ritė. MR skysčio dalelės orientuojasi pagal magnetinio lauko kryptį, didinda-

mos slopinimo savybes (Wang et al., 2024; Lenkutis, 2023). Hidrauliniuose slo-

pintuvuose skysčio srautas yra reguliuojamas elektromagnetiniais vožtuvais. 

Pažangios konstrukcijos amortizatoriuose naudojami du tokie vožtuvai, kurie lei-

džia keisti tiek kompresijos, tiek išstūmimo kreives (Savitski et al., 2017; Soliman 

& Kaldas, 2021). EMAG pavaros veikimas pagrįstas judančios ritės sąveika su 

nuolatinio magneto arba elektromagneto magnetiniu lauku, kurios metu sukuria-

mas slopinimo efektas. Slopinimo lygis papildomai gali būti keičiamas pakeitus 

išorinę varžą arba magnetinio lauko stiprumą. Pagrindinis EMAG amortizatoriaus 

trūkumas yra aukšta kaina (Soliman & Kaldas, 2021; Subramanian et al., 2024). 

Taigi, pusiau aktyvi pakaba dėl netiesioginio jėgos generavimo pasižymi pa-

kankama greitaveika. Šios pakabos konstrukcija užtikrina funkcinį saugumą, nes 

nutrūkus elektros grandinei amortizatorius veikia kaip pasyvus arba pereina į pa-

didinto slopinimo režimą. Kita vertus, yra akivaizdus apribojimas – priklauso-

mybė nuo santykinio judesio krypties ir greičio. 

Aktyvi pakaba gali būti įgyvendinama naudojant EM, EMAG arba EH pava-

ras, kurios montuojamos tarp amortizuojamos ir neamortizuojamos masės. Prie-

šingai nei pusiau aktyvioje pakaboje, aktyviojo elemento generuojama pridėtinė 
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jėga nepriklauso nuo santykinio judesio krypties. Šis privalumas leidžia kompen-

suoti TP kėbulo svyravimus vertikalia kryptimi, posvyrį apie išilginę ir skersinę 

ašį bei valdyti prošvaisą (Theunissen et al., 2021), priklausomai nuo pavaros grei-

taveikos išskiriamos žemo ir aukšto dažnio aktyvios pakabos sistemos (Enders, 

2022). Žemo dažnio sistemos pasižymi vidutinėmis energijos sąnaudomis. Šios 

konfigūracijos yra tinkamos amortizuojamos masės judesiams, atsirandantiems 

dėl išilginių ir skersinių pagreičių, kompensuoti. Dažniausiai realizuojamos kaip 

aktyvūs stabilizatoriai, veikiantys EH ir EM principais. Taip pat taikomos pneu-

matinės spyruoklės (Yu et al., 2024). 

Visiškai aktyvios pakabos sistemos pasižymi plačiu efektyvių dažnių inter-

valu, tačiau jų energijos sąnaudos yra didelės. Abi savybės tiesiogiai priklauso 

nuo pasirinktų pavarų tipų. EH pavaros atveju didesnis hidraulinio siurblio našu-

mas leidžia pasiekti geresnes aktyvios jėgos charakteristikas. Papildomai naudo-

jamas hidraulinis akumuliatorius užtikrina reikiamą skysčio slėgį ir (arba) debitą 

(Vandersmissen et al., 2012). Sklandus bei spartus veikimas reikalauja galingų 

elektros variklių, todėl pereinama prie zoninės architektūros su 48V elektros sis-

tema (Levasseur, 2024) bei trumpinamas skysčio kelias ir siurblys su elektros va-

rikliu yra montuojami tiesiai ant aktyviojo elemento (Ekchian et al., 2016). 

EM pakabos pavaros paprastai susideda iš elektros variklio ir mechaninės pa-

varos, kuri sukamąjį judesį paverčia slenkamuoju. Pažymėtina, kad EM sistemos 

siejamos su mažesne delsa ir platesne efektyviųjų dažnių juosta nei EH sistemos. 

Vis dėlto geresnės pavaros savybės lemia didesnes energijos sąnaudas (Savitski 

et al., 2017). Svarbu suprasti, kad vien tik EM pavaros naudojimas neužtikrina 

funkcinio saugumo ir pasyviojo slopinimo. Tokia sistema reikalaus nuolatinės  

elektros energijos ir aktyviųjų elementų dubliavimo. Dėl šių priežasčių industri-

nėje bei akademinėje bendruomenėje EM pavaros yra derinamos su kitais slopi-

nimo ir standumo sprendimais (Münster et al., 2009; Yu et al., 2024). 

Atlikus mokslinės literatūros analizę, nustatyta, kad neamortizuojamosios 

masės padidėjimas yra vienas iš esminių pakabos parametrų pokyčių, galinčių 

reikšmingai pabloginti TP važiavimo komfortą ir valdomumą. Taip pat aktyviai 

keičiamos pakabos geometrijos poveikis TP valdomumui ir važiavimo komfortui 

yra nepakankamai ištirtas. Moksliniuose tyrimuose taikomi platūs ratų išvirtimo 

kampo rėžiai nėra tinkami radialinės struktūros padangoms. Valdomos pakabos 

atveju aktyviojo elemento tipo parinkimas nulemia efektyviųjų dažnių intervalą ir 

energijos sąnaudas. Vien tik aktyvios EM pavaros naudojimas neužtikrina funk-

cinio saugumo ir pasyviojo slopinimo. Tokia architektūra reikalaus nuolatinės  

elektros energijos ir pavarų dubliavimo. Būtina atsižvelgti, kad įvairios aktyvios 

pakabos yra efektyviausios esant mažam pakabos eigos greičiui. Pusiau aktyvios 

pakabos atveju yra akivaizdus apribojimas – valdymo jėgos priklausomybė nuo 
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santykinio judesio krypties ir greičio. Todėl formuluojami du pagrindiniai moks-

liniai klausimai: kaip tikslingai valdyti sistemos parametrus, atsižvelgiant į TP 

pakabos apribojimus, ir kokią aktyviųjų pakabos elementų architektūrą taikyti. 

1.3. Transporto priemonės pakabos valdymo 
algoritmai 

Pusiau aktyvios ir aktyvios pakabos naudoja poslinkio, pagreičio jutiklių bei iner-

cinio matavimo bloko (angl. Inertial Measurement Unit – IMU) derinius, kad tin-

kamai sektų amortizuojamos ir neamortizuojamos masės būsenas. Gauti tiesiogi-

niai arba išvestiniai jutiklių rodmenys taikomi pakabos slopinimui ir pridėtinei 

jėgai keisti realiuoju laiku (Theunissen et al., 2021). Taigi, pakabos valdymo al-

goritmas įvertina esamus parametrus, generuoja ir siunčia valdymo impulsus į ak-

tyvius pakabos elementus, kurie suveikdami keičia TP būseną. Bendruoju atveju 

pakabos valdymo algoritmai yra kuriami siekiant įgyvendinti kėbulo padėties sta-

bilizavimą išilginio ir skersinio pasvirimo kampų atžvilgiu; vibracijų slopinimą, 

siekiant didesnio važiavimo komforto ir geresnio sukibimo su kelio danga; sude-

rintą veikimą su kitais automobilio moduliais, siekiant pagerinti TP valdomumą, 

stabilumą, energijos sąnaudas bei saugumą (Mazzilli et al., 2021). 

Literatūroje nėra visuotinai priimto pakabos valdymo algoritmų klasifika-

vimo, tačiau dažnai sutinkamas algoritmų skirstymas apima klasikinius, pažan-

gius ir intelektinius – mokymais pagrįstus valdymo metodus (Kimball et al., 

2024). Daugelis naujų valdymo metodų yra sudaryti derinant skirtingų grupių ir 

pogrupių valdymo algoritmus. Tokiu būdu gaunami algoritmai, kurie negali būti 

priskirti vienai ar kitai grupei dėl jų mišrios sandaros ir sudėtingumo. 

Klasikinių pakabos valdymo algoritmų vystymui yra būtina prieiga prie sis-

temos matematinio modelio, nes norimų TP būsenos parametrų pasiekimas reika-

lauja ilgo iteracinio proceso ir valdymo konstantų derinimo. Klasikiniai metodai 

su įvairiomis modifikacijomis yra gerai įsitvirtinę automobilių pramonėje. Papil-

domai šie valdymo algoritmai pasižymi paprastumu ir visišku apibrėžtumu. Dėl 

šių priežasčių lengviau užtikrinamas algoritmų funkcinis saugumas ir veikimas 

realiuoju laiku. Kita vertus, dėl dažnai taikomų idealizuotų matematinių modelių 

šių metodų efektyvumas sudėtingose sistemose yra ribotas. Realioje pakaboje vy-

rauja netiesinės standumo ir slopinimo charakteristikos, padangų savybės, akty-

viųjų elementų dinamika bei delsa. Klasikinių valdymo algoritmų prognozavimo 

galimybės sistemoje, kurią jie siekia valdyti, yra ribotos, todėl valdymo efektyvu-

mas nėra maksimalus (Kimball et al., 2024). 

Skyhook algoritmas ir įvairios jo modifikacijos yra labiausiai industrijoje pap-

litusios ir mokslinėje literatūroje išnagrinėtos pakabos valdymo strategijos (Pous-

sot-Vassal et al., 2012; Tseng & Hrovat, 2015; Surblys, 2020). Tai paprastas ir 



1. TRANSPORTO PRIEMONĖS PAKABOS PARAMETRŲ ANALIZĖ IR VALDYMO ... 25 

 

 

efektyvus būdas užtikrinti gerą važiavimo komfortą pusiau aktyvioje pakabos sis-

temoje. Algoritmas paremtas perjungimu tarp dviejų slopinimo koeficientų. Šio 

metodo įdiegimas reikalauja dviejų jutiklių ties vienu TP pakabos ketvirčiu. Dėl 

naudojamo staigus perjungimo tarp dviejų būsenų sistemoje gali atsirasti papil-

domų trūkių ir vibracijų. (Poussot-Vassal et al., 2012). Išskiriamos įvairios 

Skyhook strategijos, kurios pateikiamos didėjančio kompleksiškumo tvarka. 

Skyhook su linijine aproksimacija (SH-L) – ši modifikacija taip pat orientuota 

į važiavimo komfortą. Priešingai nei bazinis Skyhook, šis algoritmas geba užtik-

rinti nenutrūkstamą slopinimo koeficiento kitimą. SH-L reikalauja analogiškų  

įvesties matavimų kaip ir bazinis algoritmas. Nors metodas skirtas nenutrūkstamai 

keisti slopinimą, dėl būsenos, kai ∆𝑣 ≈ 0, atsiranda trūkių ir vibracijų. 

Pagreičiu paremtas valdymas (angl. Acceleration Driven Damper control – 

ADD) literatūroje laikomas racionaliausiu, nes užtikrina važiavimo komfortą ir 

nereikalauja papildomo signalų integravimo. Vis dėlto, kaip ir ankstesnėse modi-

fikacijose, perjungimo dėsnis gali paveikti uždarojo kontūro stabilumą ir sukelti 

papildomus būsenos svyravimus. 

Galia paremtas valdymas (angl. Power Driven damper control) suteikia re-

zultatus, artimus ADD valdymui, kartu išsprendžiamos amortizatoriaus slopinimo 

vertės vibracijos ir valdymo jėgos trūkiai. Tačiau algoritmas reikalauja papildomų 

žinių apie spyruoklės standumą, pakabos eigą ir taiko sudėtingesnę valdymo tai-

syklę.  

Mišrus Skyhook bei pagreičiu pagrįstas valdymas (SH-ADD) derina geriau-

sias Skyhook ir ADD charakteristikas, nereikalaudamas daugiau skaičiavimo re-

sursų ar papildomų būsenos matavimų. Pagrindinė idėja paremta dažnių diapa-

zono selektoriumi, kuris geba atskirti pakabos dinaminę būseną: žemo dažnio 

rėžyje parenkamas Skyhook, o kitais atvejais naudojamas ADD.  

Literatūroje nėra gausu valdymo algoritmų, orientuotų į TP valdomumo pa-

gerinimą. Dažniausiai projektuojama taip, kad pakabos valdymo algoritmas už-

tikrintų važiavimo komfortą ir minimaliai paveiktų TP valdomumą arba visiškai 

jo nepaveiktų. „Groundhook“ (GH) strategija yra atvirkščia Skyhook ir amortiza-

toriaus slopinimo reguliavimas joje grindžiamas neamortizuojamos masės svyra-

vimo charakteristikų gerinimu. Šis valdymo algoritmas pablogina važiavimo 

komfortą ir dėl staigaus perjungimo dėsnio gali sukelti vibracijas. 

„Groundhook“ su linijine aproksimacija (GH-L) – ši modifikacija taip pat  

orientuota į TP valdomumą ir geba užtikrinti nenutrūkstamą slopinimo koefi-

ciento kitimą. Deja, algoritmas išlaiko daugumą bazinės GH strategijos trūkumų 

ir nestabilumų. 

Hibridinis valdymas yra alternatyvi strategija (Díaz-Choque et al., 2021), kai 

siekiama kompromiso tarp važiavimo komforto ir TP valdomumo. Šis valdiklis 

sujungia Skyhook ir „Groundhook“ strategijų privalumus. Kai 𝛼 = 1, valdymas 

atitinka Skyhook, kai 𝛼 = 0 – taikomas „Groundhook“. Galimos įvairios statinės 
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ir dinamiškai kintančios 𝛼 reikšmės. Taigi, atsižvelgus į tikslinius TP būsenos pa-

rametrus, tarkime, skersinį pagreitį ar vairaračio pasukimo kampą, galima keisti 

valdymo algoritmą pagal poreikį. Literatūroje gausu studijų, kuriose bandoma su-

rasti optimalias 𝛼 reikšmes bei sukurti racionalų 𝛼 kitimo dėsnį (Tan et al., 2024). 

Modernesnis klasikinių algoritmų pavyzdys yra „Triple Skyhook“ (tSH) me-

todas, kuris sukurtas „Toyota“ kompanijos mokslininkų Shimoya ir Katsuyama, 

(2019). Tai vertikaliųjų svyravimų slopinimo metodas, paremtas trijų virtualiųjų 

elementų poveikiu amortizuojamajai masei. Šie elementai yra spyruoklė, amorti-

zatorius ir inercinis elementas (angl. inerter), kurių suminis poveikis išreiškiamas 

aktyviojo elemento pridėtine jėga. Nedaugelyje mokslinių darbų (Shimoya & Kat-

suyama, 2019; Suzuki et al., 2021) algoritmas analizuojamas tiek teoriniu, tiek 

eksperimentiniu būdu. Pabrėžiamas veiksmingumas rezonansiniuose bei 4–5 Hz 

dažniuose. Papildomai nurodoma, kad šis valdymo algoritmas taip neigiamai ne-

veikia TP valdomumo, kaip kiti į važiavimo komfortą orientuoti valdymo algorit-

mai. Straipsnyje (Shimoya & Katsuyama, 2019) pritaikius aktyvią pakabos sis-

temą ir tSH gauti rezultatai rodo ne tik vertikaliųjų kėbulo vibracijų sumažėjimą, 

bet ir kėbulo padėties stabilizavimą išilginio ir skersinio pasvirimo kampų atžvil-

giu. Moksliniame darbe (Suzuki et al., 2021) atliekamos bazinio tSH algoritmo 

modifikacijos ir atsisakoma aukštojo dažnio filtro. Sudarytas valdymo algoritmas 

testuojamas TP su įdiegtais elektros varikliais ratuose. Atlikta valdymo korekcija 

leido sumažinti 4–5 Hz vibracijas, tačiau aukštesnių dažnių svyravimų amplitudė 

išaugo. 

Kiti taisyklėmis pagrįsti algoritmai yra taikomi ratų pozicionavimo siste-

moms valdyti. Moksliniame straipsnyje (Roethof et al., 2016) priklausomai nuo 

TP skersinio pagreičio ir sukimosi apie vertikalę TP ašį greičio įvedami ratų iš-

virtimo kampai. Aktyvus kampų reguliavimas leidžia pasiekti didesnes normali-

zuotas skersines padangos jėgas esant mažesniems skersridės kampams. Taip pat 

pastebimai sumažėjo vairo pasukimo kampo, sukimosi greičio apie vertikalę TP 

ašį ir skersinio pagreičio verčių svyravimai bei amplitudės. Kita vertus, regimas 

posvyrio apie išilginę TP ašį kampo išaugimas ir didesnis sukimo momento, rei-

kalingo pasukti vairaratį, poreikis. Straipsniuose (Sun et al., 2018; Chen et al., 

2026) siūloma ratų išvirtimo kampų priklausomybė nuo vairuojamųjų ratų pasu-

kimo kampo. Priklausomai nuo koeficiento, ratai paverčiami vairo pasukimo 

kryptimi arba prieš ją. 

Straipsnyje (Park et al., 2020) taikomas taisyklėmis pagrįstas visų TP ratų 

vairavimo algoritmas. Strategija leidžia pasiekti geresnį TP valdomumą ties va-

žiavimo greičiais > 60 km/h ir manevringumą ties greičiais < 60 km/h. Siūlomas 

algoritmas gali būti pritaikytas aktyviam ratų pozicionavimui.  

Klasikinių algoritmų klasifikacija užbaigiama proporciniu-integraliniu-dife-

rencialiniu (PID) valdikliu, kurio veikimas pagrįstas grįžtamojo ryšio valdymo 
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kontūro taikymu. Pageidaujami būsenos parametrai yra nuolatos lyginami su esa-

mais sistemos rodikliais. Užfiksavus skirtumus tarp lyginamų verčių, įvedami a-

titinkami valdymo signalai. Tokiu būdu minimizuojami atsiradę skirtumai (Çelik 

et al., 2026). 

Šalia Skyhook variacijų ir taisyklėmis grįstų valdymo algoritmų, PID taip pat 

plačiai naudojami TP ir jų posistemių valdymui. Išskirtinai pabrėžiamas šios val-

dymo strategijos paprastumas, efektyvumas bei integralinės dedamosios nulemtas 

atsparumas trikdžiams. Yra apibrėžtos metodikos, kurios nereikalauja matemati-

nio modelio PID konstantoms derinti, tačiau didžiausias valdymo efektyvumas 

pasiekiamas pritaikius matematinius modelius ar sistemos perdavimo funkcijas. 

Dažniausiai industrijoje taikomi tiesiniai PID valdikliai, kurie nėra tokie atsparūs 

netiesiškumams, būsenos neapibrėžtumams ir kintančioms kraštinėms sąlygoms. 

Svarbu suprasti, kad linijinis PID yra tinkamas tokiems uždaviniams spręsti, tie-

siog nebus pasiekiamas maksimalus valdymo efektyvumas. Norint užtikrinti PID 

efektyvumą atliekamas dinaminis valdymo koeficientų derinimas (angl. gain 

scheduling), sujungimas su kitais valdymo algoritmais, taikomas netiesinis PID 

(Çelik et al., 2026), trupmeninės eilės PID reguliatorius (angl. Fractional-order 

PID) (Li et al., 2024) arba slankiojo režimo valdymo ir PID integracija (Nguyen, 

2023). 

Pažangūs pakabos valdymo algoritmai sprendžia esmines klasikinių valdymo 

strategijų problemas ir užtikrina efektyvų valdymą netiesinėse sistemose bei esant 

parametrų neapibrėžtumui. Prie pažangiųjų algoritmų priskiriami optimalieji,  

adaptyvus ir trikdžiams atsparūs metodai (angl. robust control). 

 Optimalus valdymas yra pagrįstas tikslo funkcija, kurioje apibrėžiamos sis-

temos būsenos, valdymo įvestys bei jų svarbos svoriai, siekiant optimizuoti siste-

mos veikimą pagal nustatytus kriterijus. TP pakaboms valdyti plačiausiai taikomi 

matematiniu modeliu prognozuojami valdymo metodai (angl. model predictive 

control – MPC), linijinis kvadratinis reguliatorius (angl. linear quadratic regula-

tor – LQR) ir bendriniai optimalaus valdymo paskirstymo metodai. 

MPC paremti sistemos elgsenos prognozavimu ir optimizavimo procesu, ku-

riame, atsižvelgiant į aktyviųjų elementų apribojimus bei numatomą išorės žadi-

nimą, apskaičiuojamas optimalus valdymo signalas. MPC metodai yra tiesiniai 

arba netiesiniai, priklausomai nuo prognozavimo modelio, kuris integruojamas į 

valdiklio struktūrą. Dauguma literatūroje pateikiamų MPC formuluočių – linijinės 

ir pagrįstos ketvirčio, pusės arba visos TP matematiniais modeliais, o kelio per-

žiūros informacija įtraukiama naudojant išplėstinius būsenų vektorius (Theu-

nissen et al., 2020). Mokslinėje literatūroje šis valdymo algoritmas vadinamas 

implicitiniu MPC (angl. implicit), nes valdymo dėsnis nėra iš anksto išreikštas 

aiškia analitine formule, o kiekviename laiko žingsnyje apskaičiuojamas spren-

džiant optimizavimo uždavinį. Apskaičiavus optimalų valdymo vektorių, pakabos 



28 1. TRANSPORTO PRIEMONĖS PAKABOS PARAMETRŲ ANALIZĖ IR VALDYMO ...   

 

aktyviesiems elementams pritaikomas tik pirmasis impulsas, nes tuo pat metu ki-

tam laiko žingsniui apskaičiuojamas naujas sprendinys. Šis procesas kartojamas 

kiekviename laiko žingsnyje pagal slenkančio horizonto metodą (Theunissen 

et al., 2021; Xing et al., 2025). Dėl šio nuolatinio optimizavimo MPC veikimas 

realiuoju laiku reikalauja didelių skaičiavimo pajėgumų. Santykinai retai atlieka-

muose eksperimentiniuose tyrimuose taikomos aukštos klasės skaičiavimo plat-

formos, kurių pajėgumai yra kur kas didesni nei automobiliuose naudojamų mik-

rovaldiklių (Schwenzer et al., 2021; Alavilli et al., 2024). 

Kaip alternatyva įprastam MPC literatūroje (Houzhong et al., 2020; Theu-

nissen et al., 2019) taikomas eksplicitinis MPC (angl. explicit), kuriame optimalus 

valdymo signalas yra parenkamas iš duomenų masyvo. Šios duomenų struktūros 

sudaromos simuliuojant įprastinį MPC su įvairiomis kraštinėmis sąlygomis. To-

kiu būdu, kai realios TP būsenos parametrai yra artimi duomenų masyvo vertėms, 

interpoliuojamas atitinkamas valdymo signalas iš sprendinių rinkinio (angl. piece-

wise affine region). 

MPC yra vienas pagrindinių metodų, taikomų nuspėjamajam pakabos valdy-

mui įgyvendinti. Išankstinė kelio profilio peržiūra (angl. road preview) gali būti 

atliekama pasitelkus kameras, lazerius arba LiDAR. Tokiu būdu aktyvusis ele-

mentas jau yra parengtas kompensuoti galimus kelio nelygumus dar jų fiziškai 

nepasiekus. Publikacijoje (Kim et al., 2023) MPC su išankstine kelio profilio per-

žiūra taikomas pusiau aktyviai pakabai valdyti. Atliekant eksperimentus paste-

bėta, kad dėl didelės MPC skaičiavimo apkrovos elektroniniame valdymo bloke 

atsiranda kintančių delsų, todėl valdymo signalas generuojamas pavėluotai ir blo-

gėja sistemos veikimas. Dėl šios priežasties taikomas papildomas kompensavimo 

algoritmas, kuris sumažina neigiamus MPC aspektus. Kita vertus, pasiektas va-

žiavimo komforto pagerėjimas siekia 8 %. Straipsnyje (Theunissen et al., 2019) 

aktyviai EH pakabai valdyti taikomas eksplicitinis MPC. Atliekami eksperimen-

tiniai tyrimai su TP prototipu. Gauti rezultatai rodo iki 40 % sumažėjusį amorti-

zuojamosios masės vertikalųjį pagreitį, lyginant su pasyvia pakabos sistema. Pa-

lyginimas su Skyhook algoritmu parodė iki 20 % MPC pranašumą. 

LQR yra vienas iš optimalaus valdymo pavyzdžių. Visų pirma, tai linijinis 

valdymo dėsnis 𝑢, pagal kurį išmatuoti sistemos būsenos parametrai 𝑥 yra daugi-

nami iš −𝐾 matricos, tokiu būdu gaunami optimalūs valdymo impulsai. Matrica 

gaunama sprendžiant algebrinę Riccati lygtį. Svarbu paminėti, kad šios lygties 

sprendimas, kai sistemos būseną nusako didelis kiekis parametrų, reikalauja daug 

kompiuterinių resursų (Brunton & Kutz 2022). Antra, netiesinėms sistemoms val-

dyti būtina atlikti linearizaciją. Trečia, valdymo dėsnis paremtas kvadratinės kaštų 

funkcijos minimizavimu. LQR schema pateikiama 1.8 pav. 

Didesni svoriniai koeficientai 𝑄 matricoje užtikrina mažesnes paklaidas tarp 

etaloninio signalo ir sistemos atsako. Kita vertus, 𝑅 matricoje esančių koeficientų 



1. TRANSPORTO PRIEMONĖS PAKABOS PARAMETRŲ ANALIZĖ IR VALDYMO ... 29 

 

 

dydis priklauso nuo valdymo jėgos generavimo galimybių. Jei mechaninės siste-

mos savybės leidžia lengvai ir ekonomiškai generuoti didelę pridėtinę jėgą, tuo-

met 𝑅 koeficientai turės mažas vertes. Priešingu atveju 𝑅 reikšmės išaugs, taip 

simbolizuodamos aukštas energijos sąnaudas. 

 
1.8 pav. Bendroji LQR schema 

Fig. 1.8. General diagram of the LQR algorithm 

Moksliniuose tyrimuose, skirtuose TP pakabos valdymo algoritmams anali-

zuoti, LQR išbandytas su automobilio ketvirčio matematiniu modeliu (Tran et al., 

2022). Teoriniame lygmenyje realizuota aktyvi pakabos sistema su LQR valdikliu 

leido sumažinti amortizuojamosios masės poslinkio RMS vertę 56,6 %, o pagrei-

čio RMS vertę – 26,8 %. Straipsnyje (Wu et al., 2022) autoriai taiko validuotą 

7 LL TP matematinį modelį su EMAG aktyvios pakabos sistema, kurią valdo 

LQR. Atliekami TP valdomumui įvertinti skirti testai: C klasės kelias pagal ISO 

8608, ISO 3888-2:2025, stabdymo ir įsibėgėjimo manevrai. Skaitinio modelia-

vimo metu mokslininkams pavyko sumažinti šių parametrų RMS vertes: iki 51 % 

sukimosi apie skersinę TP ašį pagreitį, iki 32 % skersinį pagreitį bei iki 2 % dina-

minius padangos apkrovos svyravimus. Publikacijoje (Kwon et al., 2020) atlie-

kant matematinį modeliavimą taikoma ratų bazės peržiūros prielaida (angl. wheel-

base preview), pagal kurią galiniai TP ratai seka priekinių ratų trajektoriją. 

Matuojamas priekinių ratų vertikalusis pagreitis ir pagal šiuos rodmenis atlieka-

mas galinių ratų pakabos valdymas su LQR. Gauti rezultatai rodo svertinės pag-

reičių RMS vertės sumažėjimą nuo 1,175 iki 0,297 m/s2. 

LQR gali būti taikomas realizuojant aktyvų ratų išvirtimo valdymą (Ataei 

et al., 2019). Atliktame tyrime nagrinėjamos įvairios ratų išvirtimo kombinacijos: 

tik priekinėje ašyje, tik galinėje ir ant abiejų ašių. Tik priekyje aktyvuojamas ratų 

išvirtimas turi prastą efektą. Galinėje ašyje – gali sumažinti TP sukimosi greitį 

apie vertikalią ašį ir TP skersridės kampą. Abiejų ašių aktyvavimas gali sumažinti 

TP skersridės kampą. Visais atvejais naudoti pakankamai dideli išvirtimo kampai 

> 30°, kurie nėra tinkami radialinės struktūros padangoms. Taip pat aktyvus ratų 
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išvirtimas palygintas su papildomo vairuojamųjų ratų pasukimo kampu. Nusta-

tyta, kad papildomo ratų pasukimo kampo įvedimas yra energetiškai efektyvesnis. 

Trikdžiams atsparūs metodai užtikrina sistemos veikimą ir parametrų sta-

bilumą nepaisant išorinių trikdžių ir neapibrėžtumų. Lyginant su kitais valdymo 

algoritmais, šios grupės valdymo konstantų nereikia papildomai derinti pakitus 

kraštinėms bandymų sąlygoms. Dėl šių priežasčių metodai yra plačiai taikomi TP 

pakabai valdyti. Išskiriami šie pagrindiniai valdymo algoritmai: slankiojo režimo 

valdymas (angl. Sliding mode control – SMC) ir įvairios 𝐻∞ struktūros. 

SMC yra efektyvi valdymo strategija, pasižyminti dideliu atsparumu sistemos 

neapibrėžtumams ir trikdžiams. Dėl šių bei kitų pranašumų algoritmai yra plačiai 

taikomi netiesinėms sistemoms valdyti. SMC veikia nukreipdamas sistemos 

būseną į iš anksto nustatytą slydimo paviršių, kuriame ji tampa nejautri išoriniams 

trikdžiams ir parametrų kitimams. Svarbu paminėti, kad išorės trikdis turi turėti 

žinomas ribas ir tenkinti Lipšico sąlygą (angl. Lipschitz condition), kuri nurodo, 

kad perturbacijos kitimo greitis yra ribotas. Būtent tokie trikdžiai yra sukeliami 

važiuojant per ISO 8608 standartu apibrėžtas kelio dangas, greičio mažinimo kal-

nelius ir kitus kelio nelygumus. 

Atsižvelgiant į SMC eilę, kompleksiškumą, bendrą valdymo dėsnį bei sly-

dimo paviršiaus naudojimą arba nenaudojimą, išskiriamos skirtingos SMC val-

dymo strategijos. Slankiojo režimo valdymo teorijos pradininku laikomas  

V. I. Utkinas, kurio monografija (Utkin, 1992) iki šiol laikoma fundamentaliu šios 

srities šaltiniu. Monografijoje daugiausia dėmesio skiriama pirmosios eilės slan-

kiojo režimo valdymui (angl. First order sliding mode – FOSM), pateikiamas ne-

tolydžių valdymo sistemų matematinis pagrindas, atsparumo trikdžiams analizė ir 

valdymo sintezė esant neapibrėžtumams. Formalizuotas ekvivalentinis valdymas, 

kuris palaiko sistemos trajektoriją slydimo paviršiuje. Praktiniam FOSM realiza-

vimui ekvivalentinis valdymas turi būti derinamas su netolydžiuoju perjungimo 

dėsniu, kuris pritraukia sistemą prie paviršiaus. Tokiu būdu ekvivalentinis valdy-

mas kompensuoja žinomą sistemos dinamiką, o perjungimo dėsnio dedamoji ats-

veria nežinomą išorės žadinimą ir kitus neapibrėžtumus. 

FOSM yra dažnai taikomas pusiau aktyviai ir aktyviai TP pakabai valdyti. 

Literatūroje gausu pavyzdžių, kai šis algoritmas naudojamas amortizuojamos ma-

sės svyravimams mažinti ir važiavimo komfortui pagerinti (Azizi & Mobki, 2021; 

Quaini et al., 2020). Teorinis bei praktinis šio algoritmo realizavimas gali suteikti 

dviprasmiškų rezultatų. Viena vertus, tinkamai suderinus perjungimo funkcijos 

stiprinimo koeficientą ir korektiškai nustačius sistemos būsenos parametrus ga-

lima pasiekti pakankamai gerų rezultatų: amortizuojamos masės poslinkio, greičio 

ir pagreičio kombinacija, aprašyta slydimo paviršiuje, bus minimizuojama, o va-

žiavimo komfortas pagerės, lyginant su pasyvia pakabos sistema. Kita vertus, dėl 

netolydžiosios perjungimo funkcijos sign(𝜎), galimo triukšmo ir delsos matuo-

jant būsenos parametrus šiam valdymo algoritmui būdingas aktyviojo elemento 
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būsenos svyravimas. Toks svyravimas pasireiškia net ir dėl minimalios paklaidos 

tarp slydimo paviršiumi apibrėžtos ir realios TP būsenos. Dėl to, net važiuojant 

santykinai lygiu keliu, bus sužadinamas aktyvusis pakabos elementas, eikvojama 

energija, mažinamas pavaros resursas bei keleivių komfortas. Šiai problemai iš 

dalies spręsti yra žinomi keli metodai: perjungimo funkcijos pakeitimas į tolydžią 

(Quaini et al., 2020), ribinių funkcijų taikymas (Bessa, 2009; Zhang et al., 2025), 

adaptyvus valdymo konstantų keitimas (Baek et al., 2019), papildomas valdymo 

signalo filtravimas (Wang et al., 2022) bei aukštesnės eilės SMC taikymas (Guo 

et al., 2024). 

Tolydžiųjų funkcijų (sigmoid ar tanh) taikymas neleidžia iki galo išlaikyti 

idealiojo slankiojo režimo savybių ir neužtikrina slydimo paviršiaus pasiekimo 

per baigtinį laiką (Lee & Utkin, 2007; Khandekar & Patre, 2014). Klasikinių ribi-

nių funkcijų taikymas pasižymi neribotai didėjančiais stiprinimo koeficientais, di-

deliu jautrumu matavimo triukšmui ir diskretizacijos efektams bei ribotu suderi-

namumu su aktyviųjų elementų prisotinimu, tačiau aiškiai apibrėžia galutinį 

tikslumą (Obeid et al., 2018; Laghrouche et al., 2021; Ovalle et al., 2026). Adap-

tyvus valdymo konstantų keitimas leidžia sumažinti minimo svyravimo intensy-

vumą, tačiau gaunama lėtesnė valdymo algoritmo reakcija ir padidintas jautrumas 

matavimų triukšmui (Shtessel et al., 2023; Shao et al., 2021). Valdymo signalo 

filtravimas sumažina svyravimus, tačiau regimas delsos padidėjimas, mažesnis 

atsparumas neapibrėžtumams ir bendras valdymo tikslumas (Liu et al., 2018). 

Aukštesnės eilės SMC metodų taikymas aptariamas toliau, tačiau šių metodų tai-

kymas minimos problemos galutinai neišsprendžia. 

Prieš peržengiant į aukštesnės eilės SMC svarbu paminėti integralinį slan-

kiojo režimo valdymą (ISMC). Šis metodas užtikrina, kad valdoma sistemos 

būsena būtų ant slydimo paviršiaus nuo pradinio laiko momento. Į slydimo pavir-

šiaus išraišką įvesta integralinė dedamoji kompensuoja pradinius būsenos neatiti-

kimus ir panaikina slydimo paviršiaus siekimo fazę, kurioje sistema yra jautri  

išores žadinimui. Tokiu būdu užtikrinamas sistemos invariantiškumas suderin-

tiems trikdžiams (angl. matched disturbances) (Pan et al., 2018). Nesuderinti trik-

džiai yra kompensuojami tik iš dalies. Gaunamas bendrasis valdymo dėsnis yra 

analogiškas FOSM. Nepaisant šių privalumų ISMC pasižymi ydingu pavaros 

būsenos svyravimu. Vien tik ISMC pakabai valdyti yra retai taikomas, dažniausiai 

šis valdymo algoritmas sujungiamas su aukštesnės eilės SMC bei kombinuojamas 

su kitais valdymo algoritmais: neraiškiosios logikos valdymu (angl. Fuzzy logic 

control – FLC) ar PID (Xie et al., 2025; Savitski et al., 2017). 

Antrosios eilės SMC pasižymi tolydžiu valdymo signalu, mažesniu aktyviojo 

elemento būsenos svyravimu ir užtikrina kelių būsenos kintamųjų baigtinio laiko 

stabilumą. Išskiriami trys pirminiai antrosios eilės SMC valdikliai: terminalinis 

SMC (angl. terminal) (Venkataraman & Gulati, 1992), „Twisting“ algoritmas 

(TA) bei „Super-Twisting“ algoritmas (STA) (Levant, 1993). 
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Dėl tolydesnio valdymo dėsnio, kryptingo kelių parametrų valdymo vienu 

metu šie algoritmai yra taikomi pakabai valdyti. Straipsnyje (Rath et al., 2017) 

naudojamas aukštesnės eilės TSMC, kuris yra sujungiamas su pakabos būsenos 

nuspėjimo algoritmu. Teorinio tyrimo rezultatai rodo iki 74 % pagerėjusį važia-

vimo komfortą ir iki 70 % geresnį TP valdomumą, lyginant su pasyvia pakabos 

sistema ir kitais valdymo metodais. Didžiausias pagerėjimas matomas ties kelio 

žadinimu, kurio dažnis yra 3 Hz. Moksliniame darbe (Ghadiri & Montazeri, 2022) 

sudarytas integralinis TSMC, kuris sumažina nenaudingus valdymo būsenos ele-

mento svyravimus ir reikalauja mažiau pakabos valdymo jėgos. Atliktas modelia-

vimas rodo geresnį važiavimo komfortą ir TP valdomumą, tačiau palyginus su 

kitais valdymo metodais pokytis yra mažas ir nejuntamas keleiviams. Pritaikius 

STA (Nguyen et al., 2022) sumažinamas ne tik vertikalusis pagreitis, bet ir pos-

vyrio kampas apie skersinę TP ašį. Šiame teoriniame tyrime valdymo efektyvu-

mas tiesiogiai priklauso nuo pakabos būsenos nuspėjimo algoritmo išvesčių. At-

siradus matavimų triukšmui ar delsai efektyvumas mažėja. 

Taigi, antrosios eilės SMC algoritmai iš dalies išsprendžia pagrindines šios 

valdymo strategijos problemas. Literatūroje nagrinėjami aukštesnės nei antrosios 

eilės SMC valdikliai. Šie algoritmai nereikalauja slydimo paviršiaus, užtikrina 

aukštą sekimo tikslumą ir baigtinio laiko stabilumą. Kita vertus, šių strategijų for-

muluotės yra sudėtingos, valdymo dėsnio realizavimas reikalauja antrosios sly-

dimo paviršiaus išvestinės. Dėl sudėtingo įdiegimo į realias TP sistemas aukštes-

nės eilės SMC yra retai naudojamas tiesioginiam pakabos valdymui. Dažniausia 

taikymo sritis yra tiesiogiai nematuojamų TP parametrų stebėjimas, identifikavi-

mas, nuspėjimas ir diferencijavimas (Huang et al., 2019; Ozer et al., 2018). Ne-

paisant to, aukštesnės eilės slankiojo režimo valdymo algoritmų vystymas įgalino 

tolydžiųjų algoritmų realizavimą. 

Tolydusis slankiojo režimo valdymas generuoja nenutrūkstamą valdymo sig-

nalą, kuris užtikrina sistemos būsenos parametrų stabilumą. Norimas sistemos at-

sakas yra pasiekiamas nepaisant išorinio žadinimo. Dėl šių savybių yra sumaži-

nami būsenos svyravimai ir padidinamas sekimo tikslumas (Fridman et al., 2015). 

Tolydieji SMC algoritmai dažniausiai yra kelių valdymo strategijų deriniai: toly-

dusis TA (Torres-González et al., 2017), tolydusis TSMC (Kamal et al., 2016) bei 

PID-CSMC (Pérez‐Ventura et al., 2021). 

Daugelio iš šių algoritmų pagrindinis pranašumas yra nesudėtingas valdymo 

konstantų derinimo procesas, jų skaičius bei mažas matuojamų sistemos para-

metrų poreikis. Metodai įgalina visus SMC pranašumus esant minimaliam akty-

viojo elemento būsenos svyravimui. Pagrindiniai aptartų ir kitų valdymo algo-

ritmų ypatumai pateikiami apibendrintoje 1.2 lentelėje. 
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1.2 lentelė. TP pakabos valdymo algoritmų palyginimas 

Table 1.2. Comparison of suspension control algorithms 

Algoritmai Pagrindiniai ypatumai 

Klasikiniai 

„Skyhook“ strategijos. Valdymas orientuotas į komfortą. Šių algo-

ritmų rinkinys, apart tSH, skirtas pusiau aktyviai pakabai valdyti. Val-

dymo dėsniams būdingas staigus perjungimas, kuris gali sukelti trūkius 

ir vibracijas. Bendruoju atveju reikalingi 2 būsenos parametrai.  

„Groundhook“ strategijos. Algoritmai skirti pusiau aktyviai pakabai 

valdyti, siekiant pagerinti TP valdomumą. „Groundhook“ pablogina va-

žiavimo komfortą ir dėl staigaus perjungimo dėsnio gali sukelti vibraci-

jas. Bendruoju atveju reikalingi 2 būsenos parametrai. 

PID. Efektyvus pusiau aktyvios ir aktyvios pakabos valdymo algorit-

mas. Tiesinis PID neužtikrina optimalaus veikimo esant kintančioms 

kraštinėms sąlygoms. Galimas realizavimas pradedant nuo 1 būsenos 

parametro. 

Kiti taisyklėmis pagrįsti algoritmai. Hibridinis valdymas – racionaliai 

parinkus Skyhook ir Groundhook proporciją galima užtikrinti gerą TP 

valdomumo ir važiavimo komforto kompromisą. Taisyklėmis grįstų 

metodų derinimas su kitais algoritmais turi daug potencialo. 

Pažangūs 

LQR. Skirtas tiesinei sistemai valdyti, todėl valdant fizinę pakabą efek-

tyvumas bus mažesnis. Bazinis algoritmas neatsižvelgia į sistemos ap-

ribojimus ir neprisitaiko prie pakitusių kraštinių sąlygų. Būtinas detalus 

matematinis modelis. 

MPC. Implicitinis MPC reikalauja didelių skaičiavimo pajėgumų ir gali 

sukelti kintančios delsos valdymo impulsus. Eksplicitinis MPC yra gera 

alternatyva, tačiau valdymo dėsnis pasižymi sudėtingu dizainu ir padi-

dėjusiu atminties poreikiu. Būtinas detalus matematinis modelis. Meto-

das veikia efektyviau aktyvios pakabos atveju. 

SMC. Greitas konvergavimas į norimą būseną ir nejautrumas trik-

džiams bei sistemos neapibrėžtumams. Daugeliu atvejų būdingas akty-

viojo elemento būsenos svyravimas. Aukštesnės eilės metodai užtikrina 

kelių būsenos parametrų valdymą ir iš dalies padeda spręsti svyravimų 

problemą. Metodai gali būt taikomi pusiau aktyviai ir aktyviai pakabai 

valdyti. Būsenos parametrų poreikis priklauso nuo metodo. 
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1.2 lentelės pabaiga  

Algoritmai Pagrindiniai ypatumai 

Pažangūs 

Kiti: H∞ metodas pasižymi atsparumu trikdžiams ir atsižvelgia į sis-

temos apribojimus, tačiau valdymo dėsnio išvedimas netiesinėms sis-

temoms yra komplikuotas. Adaptyvieji valdymo metodai prisitaiko 

prie sistemos parametrų pokyčių, todėl gali kompensuoti modelio ne-

tikslumus ir neapibrėžtumus. Metodai yra jautrūs matavimų triukšmui 

ir reiklūs derinimui, siekiant užtikrinti greitą konvergenciją ir sta-

bilumą. 

Intelektiniai – 

mokymais 

pagrįsti 

Metodai remiasi dirbtinio intelekto ir mašininio mokymosi taikymu, 

kuris leidžia valdymo algoritmui mokytis iš duomenų masyvų ir adap-

tuotis prie netiesinių sistemų. Tokie algoritmai neturi aiškaus valdymo 

dėsnio, todėl užtikrinti stabilumą ir funkcinį saugumą yra sudėtinga. 

Taigi, atlikus įvairių valdymo metodų analizę nustatyta, kad klasikiniai val-

dymo algoritmai yra plačiai taikomi tiek akademinėje, tiek industrinėje bendruo-

menėje. Efektyviausia jų taikymo kryptis – metodų deriniai, leidžiantys kompen-

suoti pavienių algoritmų apribojimus. Intelektiniai – mokymais pagrįsti metodai 

neturi aiškaus valdymo dėsnio, todėl užtikrinti jų stabilumą ir funkcinį saugumą 

yra sudėtinga. Pažangūs valdymo algoritmai, kurių valdymo dėsnis remiasi opti-

mizavimu, reikalauja didelių skaičiavimo pajėgumų, yra labiau tinkami tiesinių 

sistemų valdymui ir nepatikimai sprendžia sistemos neapibrėžtumo klausimus. 

SMC metodai išsiskiria nejautrumu trikdžiams, sistemos neapibrėžtumams ir 

menku skaičiavimo resursų poreikiu. Nors ir egzistuoja aukštesnės eilės SMC me-

todai, esminis jų trūkumas yra aukšto dažnio valdymo užklausos svyravimas, ku-

ris sukelia pavarų virpėjimus ir papildomas energijos sąnaudas. Kadangi TP pa-

kaboje keičiasi neamortizuojama ir amortizuojama masė, kelio paviršiaus 

nelygumų forma ir žadinimo dažnis, valdymo algoritmas turi tinkamai kompen-

suoti šiuos pokyčius. Nustatyta, kad trūksta patikimų sprendimų, leidžiančių iš-

saugoti pagrindinius SMC metodų privalumus kartu pašalinant virpėjimo feno-

meną. Ši spraga ir SMC privalumai lemia disertacijoje pasirinktą tyrimų kryptį – 

SMC pagrindu veikiančio pakabos valdymo algoritmo vystymą siekiant užtikrinti 

važiavimo komfortą. Greta SMC, kaip baziniai palyginamieji metodai pasiren-

kami klasikiniai valdymo algoritmai. Ratų pozicionavimo sistemos atveju reika-

lingas aukštas funkcinis saugumas ir valdymo algoritmo stabilumas, todėl pasi-

renkami klasikiniai valdymo algoritmai. Sprendžiant šių metodų trūkumus 

naudojami deriniai, kuriuose įtraukiamos taisyklės ir dėl būsenos parametrų kin-

tantys derinimo koeficientai. 
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1.4. Transporto priemonės komforto ir valdomumo 
įvertinimo metodikos bei rodikliai 

TP komfortui įvertinti taikomi įvairūs subjektyvus ir objektyvus rodikliai. Pla-

čiausiai paplitęs objektyvus rodiklis yra amortizuojamos masės vertikaliojo pag-

reičio RMS vertė. Šio pagreičio vertė matuojama ties keleivių sėdėjimo vietomis 

arba ties TP masės centro koordinatėmis. Matavimo ir pagreičio RMS vertės svo-

rinių koeficientų metodika aprašyta (ISO 2631-1:1997) standarte. Tarp įvairių 

subjektyvių komforto įvertinimo metrikų, klausimynų ir vertikaliojo pagreičio 

RMS vertės mokslinėje literatūroje nustatyta artima koreliacija (Ali Böke et al., 

2023; Guastadisegni et al., 2024). 

AV komfortui įvertinti plačiai taikoma minėto pagreičio išvestinės RMS 

vertė (angl. jerk). Literatūroje (De Winkel et al., 2023) nurodoma, kad taikant šią 

vertę tiksliau įvertinamas aukšto dažnio žadinimo poveikis keleiviams, kuris yra 

svarbus vertinant triukšmą ir vibracijas. 

Matematinio modeliavimo ir eksperimentinio testavimo metu galima užfik-

suoti itin mažus vibracijų ar pagreičio kitimus, tačiau šie pokyčiai ne visuomet yra 

jaučiami TP keleivių. Siekiant visapusiškai įvertinti įvestas TP pakabos modifi-

kacijas svarbu žinoti, koks yra šio skirtumo slenkstis (angl. difference threshold – 

DT), kad keleiviai pajustų pagerėjusį ar pablogėjusį komfortą. Literatūroje ši 

slenkstinė vertė analizuojama įvairiuose moksliniuose darbuose (Mansfield & 

Griffin, 2000; Forta et al., 2009; Gräbe et al., 2020). Straipsnyje (Gräbe et al., 

2020) autoriai atlieka TP komforto įvertinimo eksperimentinius tyrimus. Bandy-

muose, kuriuose dalyvavo 10 asmenų, naudojami du kelio paviršiaus profiliai: ly-

gus ir nelygus kelias. Kelio nelygumas įvedamas pritaikius laboratorinę, keturių 

ratų žadinimo platformą. Autoriai taiko BS 6841 standartą viso kūno vibracijoms 

įvertinti. Pagal standartą apskaičiuojami komforto įverčiai pagrįsti tiek vertika-

liojo pagreičio RMS svertine verte, tiek suminių pagreičių ir sukimosi apie ašis 

intensyvumu. Papildomai dalyviai subjektyviai įvertina, kuris kelio žadinimas 

buvo mažiau komfortabilus. Atlikę bandymus ir rezultatų analizę, autoriai nustatė, 

kad minimalus vibracijų skirtumas, kurį pajus 50 % keleivių yra: 0,062 m/s2 (ly-

giam keliui) ir 0,082 m/s2 (nelygiam keliui). Taip pat pastebėta, kad komforto 

įverčiai, pagrįsti tiek vertikaliojo pagreičio RMS svertine verte, tiek suminio pag-

reičio ir sukimosi apie ašis intensyvumu, artimai sutampa. Vadinasi, vertikaliojo 

pagreičio RMS svertinė vertė yra pakankama įvertinti diskomfortą, kylantį dėl pa-

didėjusių TP vibracijų. Svarbu suprasti, kad gautos slenkstinės vertės nėra tinka-

mos visoms TP, kelio tipams ir važiavimo greičiams, tai labiau orientacinės ver-

tės, į kurias reikia atsižvelgti vertinant TP pakabos veikimo efektyvumą. 

Straipsnyje (De Winkel et al., 2023) nagrinėjama važiavimo komforto prik-

lausomybė nuo išilginio pagreičio, šio pagreičio išvestinės ir važiavimo krypties. 
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Pritaikius vairavimo simuliatorių atlikti eksperimentai, kuriuose išilginio pagrei-

čio amplitudė kito nuo 0,4 iki 2 m/s2, pagreičio išvestinė kito rėžyje nuo 0,5 iki 

15 m/s3. Išnagrinėti sinusoidinio ir trikampio formos periodinio žadinimo profi-

liai, kurių kitimo dažnis yra tarp 0,4 ir 9,38 Hz. Testų metu nustatyta ribinė išilgi-

nio pagreičio vertė, kuri siejama su komfortišku važiavimu, yra 0,28 m/s2 bei 

nekomfortišku laikoma riba, viršijanti 2,12 m/s2. Papildomai nustatyta, kad tiek 

pagreičio išvestinės maksimali reikšmė, tiek jos išlaikymo trukmė yra tolygūs dis-

komforto šaltiniai. Nustatytos mažiausiai komfortiškos važiavimo kryptys yra at-

buline eiga ir skersine kryptimi. 

Moksliniame darbe (Genser et al., 2022), taikant slenkstinių pagreičių me-

todą ir ISO 2631-1:1997 gaires, gauti važiavimo komforto rezultatai lyginami su 

klasifikacijomis, pagrįstomis empirinio tarptautinio šiurkštumo indekso (angl. In-

ternational Roughness Index – IRI) duomenimis. Slenkstinių pagreičių vertės pa-

rinktos pagal autorių (Bae et al., 2019) atliktus eksperimentinius tyrimus vieša-

jame transporte. Papildomai panaudotos vertikaliojo pagreičio vertės iš (Makridis 

et al., 2020) ir sudaryti slenkstinių verčių rinkiniai normaliam ir agresyviam vai-

ravimo pobūdžiui. Normaliomis sąlygomis slenkstinės vertės yra tokios: 𝑎𝑥 

(−2,0; 1,47 m/s2), 𝑎𝑦 (±4,0 m/s2) ir 𝑎𝑧 (±0,1 m/s2). Agresyviam stiliui pris-

kiriamos vertės: 𝑎𝑥 (−5,08; 3,07 m/s2), 𝑎𝑦 (±5,6 m/s2) ir 𝑎𝑧 (±0,3 m/s2). Bū-

tina paminėti, kad viešojo TP inercinės ir dinaminės savybės skiriasi nuo lengvųjų 

TP. Dėl šios priežasties galimi slenkstinių verčių parinkimo netikslumai. Straips-

nyje taikoma ISO 2631-1:1997 metodika, skirta apskaičiuoti suminiam 𝑎𝑥, 𝑎𝑦 ir 

𝑎𝑧 poveikiui važiavimo komfortui. Papildomai taikomas, su keleiviu komfortu 

susietas ir nuo TP važiavimo greičio priklausantis IRI slenkstinių verčių klasifi-

kavimas. Matematinio modeliavimo metu nustatyta, kad vien tik naudojant 

slenkstines 𝑎𝑥, 𝑎𝑦 ir 𝑎𝑧 vertes linkstama pervertinti arba neįvertinti situacijų, ku-

rios gali sumažinti važiavimo komfortą. IRI metodo taikymo rezultatai yra artimi 

ISO 2631-1:1997, tačiau IRI užfiksuotos diskomforto vertės yra per dažnos ir pas-

tebimai iškreipia realią situaciją. Dėl šios priežasties autoriai siūlo naudoti ISO 

2631-1:1997 kaip pagrindinį rodiklį siekiant kokybiškai ir kiekybiškai įvertinti 

AV važiavimo komfortą. Apibendrintas plačiausiai taikomų važiavimo komforto 

įvertinimo metrikų sąrašas pateikiamas 1.3 lentelėje. 

Važiavimo komfortui įvertinti gali būti nagrinėjami įvairūs testai, kurie atlie-

kami esant skirtingiems važiavimo greičiams, kelio nelygumams ir kelio profi-

liams. Svarbu, kad parinktos kraštinės sąlygos užtikrintų TP sužadinimą iki rei-

kiamo dažnio, kuriame vyksta nagrinėjami komforto reiškiniai. Parinkti testai turi 

apimti pagrindinius TP judesių tipus – vertikalius, skersinius ir išilginius. 

 



1. TRANSPORTO PRIEMONĖS PAKABOS PARAMETRŲ ANALIZĖ IR VALDYMO ... 37 

 

 

1.3 lentelė. Važiavimo komforto įvertinimo metrikos 

Table 1.3. Ride comfort evaluation metrics 

Rodiklis Skaičiavimo formulė, slenkstinės vertės ir paaiškinimas 

1 

Svertinio  

pagreičio 

RMS vertė 

𝑎𝑧,𝑤 = √
1

𝑇
∫ 𝑎𝑧,𝑤

2 (𝑡)𝑑𝑡
𝑇

0

 

Slenkamosios vibracijos atveju matuojamas [m/s2] bei sukamosios 
[rad/s2]. Kuo mažesnė ši vertė, tuo geresnis važiavimo komfortas. 

2 
Smailės  

faktorius 

𝑐. 𝑓. = |
max(𝑎𝑤)

RMS(a)
| , [−] 

Svertinio pagreičio signalo didžiausios momentinės vertės ir jo RMS 

vertės santykio modulis. Kai šio koeficiento vertė yra didesnė nei 9, 

vietoje klasikinės RMS vertės taikomas slenkamosios RMS metodas 

ir vibracijos dozės vertė (VDV) (ISO 2631-1:1997). 

3 

Didžiausia 

pereinamosios 

vibracijos 

vertė 

𝐷𝑃𝑉𝑉 = max (𝑎𝑧,𝑤(𝑡0)) , [m/s
2] 

Taikoma slenkamosios RMS metodui realizuoti, kai atliekamas sver-

tinio pagreičio integravimas (ISO 2631-1, 1997). 

4 

Vibracijos  

dozės vertė 

(VDV) 

𝑉𝐷𝑉 = √∫𝑎𝑧
4(𝑡)𝑑𝑡

𝑇

0

4

, [m/s1,75] 

VDV metodas yra patikimesnis vertinant smailės poveikį keleiviams, 

nes vidurkinimo pagrindu taikomas pagreičio ir laiko funkcijos ket-

virtasis laipsnis (ISO 2631-1:1997). 

5 

Vidutinė  

pagreičio 

vertė  

ketvirtuoju 

laipsniu 

(RMQ) 

𝑅𝑀𝑄 = √
1

𝑇
∫𝑎𝑧

4(𝑡)𝑑𝑡

𝑇

0

4

, [m/s2] 

Taikoma esant nestacionariam judesiui ir smūginiam žadinimui. Eks-

perimentiniai tyrimai rodo artimą koreliaciją su žmogaus patirtimi, 

taikant RMQ metodą (ISO 2631-1:1997). 
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1.3 lentelės pabaiga 

Rodiklis Skaičiavimo formulė, slenkstinės vertės ir paaiškinimas 

6 

Indeksas 

nuo smailės 

iki smailės 

P2P = max(𝑎𝑧(𝑡)) − min(𝑎𝑧(𝑡)), [m/s
2] 

P2P rodo maksimalų pagreičio signalo kitimo rėžį – amplitudę  

(Guastadisegni et al., 2024). 

7 

„Janeway“ 

komforto 

kriterijus 

Pradinis kriterijus: kai žadinimas 1–6 Hz, pagreičio išvestinės riba  

< 12,5 m/s3; kai žadinimas 6–20 Hz, maksimali RMS pagreičio vertė 

<  0,33 m/s2. Patikslintas kriterijus: 1) vertikalaus komforto riba: 

kai žadinimas 1–5Hz, 𝑎𝑍 ≤
0,145

𝑓
, g (RMS), 

kai žadinimas 5–20Hz, 𝑎𝑍 ≤
0,145𝑓

24
, g (RMS). 

2) horizontalaus komforto riba: 1 – 10Hz 𝑎𝑋−𝑌 ≤ 0,02
𝑓1,5

2
, g (RMS). 

8 

Bendra 

svertinė 

pagreičio 

RMS vertė 

𝑎𝑣 = √𝑘𝑥
2𝑎𝑥,𝑤

2 + 𝑘𝑦
2𝑎𝑦,𝑤

2 + 𝑘𝑧
2𝑎𝑧,𝑤

2 , [m/s2], 

čia 𝑎𝑥,𝑤 , 𝑎𝑦,𝑤 , 𝑎𝑧,𝑤 − svertinės pagreičių RMS vertės 𝑥, 𝑦, 𝑧 kryptimis; 

𝑘𝑥, 𝑘𝑦, 𝑘𝑧 − koeficientai, kurių reikšmės priklauso nuo tiriamosios sri-

ties (sveikata, komfortas ar judesio liga). Priklausomai nuo 𝑎𝑣 reikš-

mės, galima nustatyti tikėtiną TP keleivių reakciją į vibracijas (ISO 

2631-1:1997): 1) nepatogumo nėra, 𝑎𝑣 < 0,315; 2) šiek tiek nepatogu, 

0,315 ≤ 𝑎𝑣 < 0,63; 3) gana nepatogu, 0,5 < 𝑎𝑣 < 1; 4) nepatogu, 

0,8 < 𝑎𝑣 < 1,6; 5) labai nepatogu, 1,25 < 𝑎𝑣 < 2,5; 6) ypač nepatogu, 

𝑎𝑣 > 2. 

9 

NASA 

komforto 

modelis 

𝐷𝑣𝑒𝑟𝑡 = {
0,241 + 44,672𝑎𝑧,𝑤 ,  𝑎𝑧,𝑤 > 0,1 

68,772 𝑎𝑧,𝑤 , 𝑎𝑧,𝑤 < 0,1 
 

𝐷𝑠𝑘𝑒𝑟𝑠 = {
0,393 + 47,494𝑎𝑦,𝑤 ,  𝑎𝑦,𝑤 > 0,1 

87,794 𝑎𝑦,𝑤 , 𝑎𝑦,𝑤 < 0,1 
 

𝐷𝑖š𝑖𝑙𝑔 = −0,02 + 42,24𝑎𝑥,𝑤 . 

NASA modelis taiko žmogaus jautrumo dažnines svertis spektrinių 

duomenų analizei penkiose matavimo ašyse (x, y, z ir sukimasis apie x 

bei y ašis). Pritaikius filtrus eksperimentiniams duomenims, kiekvienos 

ašies svertiniai pagreičio spektrai paverčiami į diskomforto vienetus 

(Little et al., 1999). 

10 

Pagreičio 

kitimo 

sparta 

𝑎̇𝑥, 𝑎̇𝑦, 𝑎̇𝑧, [m/s
3] 

Įvairiais moksliniais tyrimais nustatyta, kad tiek pagreičio išvestinės 

maksimali reikšmė, tiek maksimalios vertės išlaikymo trukmė yra toly-

gūs diskomforto šaltiniai (De Winkel et al., 2023). 

 



1. TRANSPORTO PRIEMONĖS PAKABOS PARAMETRŲ ANALIZĖ IR VALDYMO ... 39 

 

 

Bendruoju atveju įvairūs kelio nelygumai pagal kelio paviršiaus geometrijos 

aprašymo matematinį pobūdį yra skirstomi į deterministinius ir stochastinius. De-

terministinis žadinimas yra tiksliai aprašytas matematinėmis funkcijomis ir gali 

būti periodinis bei neperiodinis. Periodinio žadinimo kelio paviršiaus profiliai yra 

dirbtiniai ir dažniausiai sutinkami bandymų poligonuose. Šis sinusoidinis žadini-

mas gali būti pastovios arba kintamos amplitudės bei pastovaus arba kintamo pe-

riodo. Neperiodinis žadinimas apima įvairius greičio mažinimo kalnelius, duobes 

bei kanalizacijos dangčius. Greičio mažinimo kalneliai yra sklandžios geometrijos 

ir sukelia pereinamojo pobūdžio žadinimą, o duobės turi staigius profilio pokyčius 

ir sukelia smūginį žadinimą. 

Stochastinis žadinimas nėra tiksliai žinomas ir aprašomas statistiškai. Išski-

riamas stacionarus ir kintantis stochastinis žadinimas. Stacionarus žadinimas su-

daromas pagal (ISO 8608:2016), kuriame kelio paviršiaus nelygumai aprašomi ne 

pagal konkrečią formą, o pritaikius galios spektrinį tankį (angl. Power Spectral 

Density – PSD). Standarte išskiriamos A–H kelio klasės, iš kurių A – labai lygus 

kelias, o H – labai prastas kelias. Stacionaraus žadinimo atveju kelio geometriją 

aprašančios statistinės savybės laikui bėgant nesikeičia, kintančio stochastinio ža-

dinimo – keičiasi.  

Atliekant važiavimo komforto testus būtina palaikyti pastovų TP važiavimo 

greitį, siekiant užtikrinti tam tikrų dažnių sužadinimą. Nors yra išimčių, dauguma 

komforto testų yra atliekami važiuojant tiesia trajektorija. 

Pirminių važiavimo komforto reiškinių (0–5 Hz) įvertinimui literatūroje 

(Deubel et al., 2023; Guastadisegni et al., 2024; Papaioannou et al., 2025; Park 

et al., 2023; Ali Böke et al., 2023) siūloma atlikti šiuos testus:  

• Važiavimas per aukštus ir ilgus greičio mažinimo kalnelius. TP greitis 

pastovus: 20–60 km/h. 

• Važiavimas kelio ruožu, pasižyminčiu žemo dažnio vertikaliaisiais pos-

linkiais, galinčiais sukelti ratų judėjimą iki 75 mm. TP greitis pastovus: 

20–60 km/h. 

• Kelio ruožai su periodiniais (bangos ilgis > TP ratų bazė) nelygumais, 

pavyzdžiui, betoninių plokščių keliai. TP greitis pastovus: 20–40 km/h. 

• Kelio ruožai, pasižymintys asimetriniais nelygumais – greičio mažinimo 

kalneliai, kanalizacijos dangčiai ar kitos kliūtys, vienu metu veikiančios 

tik vienos TP pusės ratus. TP greitis pastovus: 20–40 km/h. 

Antriniam važiavimo komforto reiškinių (5–30 Hz) įvertinimui literatūroje 

(Deubel et al., 2023; Guastadisegni et al., 2024; Papaioannou et al., 2025; Park 

et al., 2023; Ali Böke et al., 2022) rekomenduojama taikyti šiuos testus:  

• Važiavimas per žemus ir trumpus greičio mažinimo kalnelius. TP greitis 

pastovus: 20–60 km/h. 

• Kelio ruožai su pastovios arba kintamos amplitudės ir periodo nelygumais 

(bangos ilgis ≤ TP ratų bazė). TP greitis pastovus: 20–40 km/h.  
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• Važiavimas per įvairias kliūtys, kurios sukelia smūgius: geležinkelio per-

važos, dirbtinės kliūtys bei duobės su stačiais šlaitais. TP greitis pasto-

vus – iki 20 km/h. 

• Važiavimas aukštos klasės A–C keliuose pagal (ISO 8608:2016). TP grei-

tis pastovus: 40–130 km/h. 

• Važiavimas per trinkelėmis (angl. Belgian blocks) arba akmenimis (angl. 

cobblestone roads) grįstas dangas. TP greitis pastovus: 10–30 km/h. 

Atitinkamai TP valdomumui įvertinti sudarytas platus spektras įvairių rodik-

lių ir metodikų. Labiausiai paplitę bendriniai rodikliai pateikiami C priede. 

TP valdomumui įvertinti mokslinėje ir industrinėje praktikoje atliekami TP 

valdomumo įvertinimo testai, kurių rinkinys pateikiamas 1.4 lentelėje. 

1.4 lentelė. TP valdomumo įvertinimo testai 

Table 1.4. Vehicle handling evaluation tests 

Standartas ir jo paskirtis Testas 

TP 

valdomumas 

ISO 4138:2021 

Pastovaus spindulio posūkio testas 

Posūkio spindulys 20 − 100 m. Atliekamas išlaikant 

pastovų spindulį, pastovų važiavimo greitį arba pas-

tovų vairaračio pasukimo kampą. Kiekvienos iteraci-

jos metu vienas iš kritinių parametrų didinamas tol, kol 

nebeįmanoma išlaikyti pastovių sąlygų. 

ISO 7401:2011 

Staigaus žingsninio tipo įvesties signalo testas 

TP važiuojant tiesia linija ir pasiekus 100 km/h greitį, 

įvedami staigūs vairaračio pasukimo kampo impulsai, 

kurių įvedimo trukmė ribojama iki 0,15 s. Reakcija į 

šiuos įvesties signalus turi sukelti skersinius TP pag-

reičius iki 4 m/s2. 

TP saugumas 

ir stabilumas 

ISO 3888-1:2018 

Dvigubo važiavimo juostos keitimo testas 

Bendras trasos ilgis 125 m, rekomenduojamas įvažia-

vimo į trasą greitis yra 80±3 km/h.  

ISO 3888-2:2025 

Dvigubo važiavimo juostos keitimo testas 

Bendras trasos ilgis 61 m, minimalus testo atlikimo 

greitis yra 72 km/h.  

ISO 19365:2016 

Sinusoidės tipo įvesties signalo testas 

Pasiekus 80 ± 2 km/h greitį, naudojant robotą, įveda-

mas vairaračio žadinimas. Tai sinusoidinė kreivė, tu-

rinti 0,7 Hz dažnį bei būdingą 500 ms užlaikymą, kuris 

prasideda nuo antrosios smailės. 
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1.4 lentelės pabaiga 

Standartas ir jo paskirtis Testas 

TP saugumas 

ir stabilumas 
ISO 7975:2019 

Stabdymo posūkyje testas 

Testo atlikimo sąlygos: važiavimo greitis: 81±4 km/h, 

trajektorijos spindulys: 100 m, skersinis pagreitis: 

5±0,5 m/s2.  Esant nurodytoms sąlygoms užfiksuoja-

mas TP vairaratis ir staigiai aktyvuojamas stabdy-

mas – stabdymo pagreitis: 2 m/s2, didinamas kiek-

vieno bandymo metu 1 m/s2 žingsniu. 

TP atsakas į 

įvesties 

signalus 

ISO 13674-

2:2016 

Juostos keitimo testas 

Pasiekus 100 km/h greitį, keičiama važiavimo trajek-

torija iš tiesios į mažėjančio spindulio kreivę. Minima-

lus skersinis pagreitis yra 1,5 m/s2. 

ISO 13674 

1:2023 

TP važiavimo krypties išlaikymo testas 

Pasiekus 100 km/h greitį įvedami vairaračio pokyčiai, 

kurių kitimo dažnis 0,2 Hz ± 10 %. Būtinas minimalus 

1 m/s2 skersinis pagreitis. Testo trukmė yra 40 s, per 

šį laiką turi įvykti bent 8 vairo pasukimo ciklai.  

Taigi, atlikus važiavimo komforto ir TP valdomumo įvertinimo metodikų bei 

rodiklių analizę, nustatyta, kad vertinant važiavimo komfortą vertikaliojo pagrei-

čio RMS svertinė vertė yra pakankama įvertinti diskomfortą, kylantį dėl padidė-

jusių TP vibracijų. Papildomai nuspręsta taikyti autorių (Gräbe et al., 2020) suda-

rytas žmogaus jautrumo ribas, nes tyrimuose naudojamas TP tipas yra artimas 

šioje disertacijoje taikomai bazinei TP – Range Rover Evoque. Galutinis parinktų 

rodiklių sąrašas pateikiamas 2.5 lentelėje. Atsižvelgus į literatūroje taikomus va-

žiavimo komforto įvertinimo testus parinktas ir sudarytas testų rinkinys, kuris 

skirtas sužadinti pirminio ir antrinio važiavimo komforto reiškinius. Galutinį rin-

kinį sudaro tiek deterministiniai, tiek stochastiniai kelio nelygumai (2.4 lentelė). 

Įvertinti TP valdomumo testai (1.4 lentelė) apima įvairius važiavimo scenarijus, 

tačiau disertacijoje TP valdomumas vertinamas per sudarytos ratų pozicionavimo 

sistemos prizmę. Dėl šios priežasties iš 1.4 lentelės parenkami testai, kurie sukelia 

didžiausią destabilizavimo efektą: ISO 19365:2016 ir ISO 3888-1:2018. Testų at-

likimo sąlygos ir kiti metodiniai aspektai nurodomi 2.1 poskyryje. 
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1.5. Važiavimo komforto matematinio modeliavimo ir 
eksperimentinių tyrimų metodai 

Važiavimo komfortas gali būti tiriamas taikant įvairaus sudėtingumo matemati-

nius modelius, laboratorinius stendus – HIL, įvairius simuliatorius, visos TP la-

boratorinius bandymus su vibraciniu stendu (angl. four-poster rig) bei atliekant 

testus bandymų poligone (angl. proving grounds) su TP. 

Matematinio modeliavimo tikslumas priklauso nuo taikomų prielaidų. Deta-

lus netiesinių priklausomybių įvertinimas užtikrina gerą eksperimentinių ir teori-

nių tyrimų koreliaciją, tačiau reikalauja daug skaičiavimo resursų ir negarantuoja 

veikimo realiuoju laiku. Nagrinėjant važiavimo komfortą ypač svarbu tinkamai 

įvertinti TP inercinius parametrus, pakabos standumą ir slopinimą, kinematiką ir 

paslankumą, taip pat padangos kompleksiškumą. Kitas svarbus aspektas yra kelio 

paviršiaus modeliavimas ir kraštinių važiavimo sąlygų nustatymas. Adekvatus ke-

lio geometrijos modeliavimas pagal (ISO 8608:2016) arba dirbtinių kelio nely-

gumo aprašymas pagal (Viešoji įstaiga Transporto kompetencijų agentūra, 2024) 

užtikrina realistišką TP žadinimą. Tinkamas važiavimo greičio parinkimas įgalina 

tam tikrų žadinimo dažnių aktyvavimą. 

Mokslinėje literatūroje taikomi įvairūs matematiniai TP modeliai, skirti va-

žiavimo komfortui nagrinėti. Kiekvienas iš šių modelių turi tiek privalumų, tiek 

trūkumų. Dėl šių priežasčių įvedamos įvairios modifikacijos, kurios praplečia tai-

kymo galimybes ir modeliavimo tikslumą. Įvairių matematinių modelių, skirtų TP 

važiavimo komforto nagrinėjimui, sąrašas yra pateikiamas 1.5 lentelėje. 

Matematinis modeliavimas suteikia puikų atkartojamumą ir greitą rezultatų 

gavimą, todėl yra laikomas ekonomiškai efektyviausiu metodu sudėtingų sistemų 

tyrimui. Kita vertus, teoriniai tyrimai yra apriboti prielaidomis, kurios mažina re-

zultatų tikslumą ir patikimumą. Dėl šios priežasties, siekiant visapusiškai įvertinti 

sukurto valdymo algoritmo poveikį TP dinamikai ir važiavimo komfortui, būtina 

atsižvelgti į aparatinę įrangą ir atlikti eksperimentinius tyrimus. TP testavimas 

bandymų poligone yra prioritetas, tačiau šie eksperimentai yra veikiami įvairių 

neapibrėžtumų. Siekiant įgalinti tokių bandymų atkartojamumą ir palyginimą bū-

tina užtikrinti kraštinių sąlygų ir įvesties signalų stabilumą. 

Laboratoriniai testai – pagrindinė alternatyva bandymams poligone, nes kraš-

tinės sąlygos yra kontroliuojamos, užtikrinamas aukštas atkartojamumas ir spartus 

rezultatų gavimas. Pažangūs TP ketvirčio stendai užtikrina tikrovišką pakabos ki-

nematiką, jėginių charakteristikų atitiktį realioms važiavimo sąlygoms bei nerei-

kalauja turėti visos TP ar bandymų poligono prieigos. Mokslinėje literatūroje išs-

kiriama mažai stendų, kurie būtų skirti visam TP pakabos testavimui. Tokie 

dėsningumai yra dėl šių priežasčių: stendo kainos bei rezultatų interpretavimo su-

dėtingumo. Taigi, įvertinus šiuos aspektus, racionalus pasirinkimas yra TP ketvir-

čio stendas. Daugelis literatūroje įvardintų TP ketvirčio stendų patenka į vieną iš 



1. TRANSPORTO PRIEMONĖS PAKABOS PARAMETRŲ ANALIZĖ IR VALDYMO ... 43 

 

 

trijų kategorijų (Maher & Young, 2011; Chantranuwathana et al., 2018). Įvairių 

TP pakabos ketvirčio stendų konstrukcijos ir taikymas mokslinėje literatūroje pa-

teikiamas D priede. 

Pirmoji grupė apima supaprastiną amortizuojamos ir neamortizuojamos ma-

sės judėjimą vertikalia kryptimi. Šio tipo stendų pavyzdžių galima rasti moksli-

nėje literatūroje (Omar et al., 2017; Gysen et al., 2010). Dažniausia tokių labora-

torinių stendų taikymo sritis yra pavienių pakabos elementų testavimas ir 

tyrinėjimas, aktyvios ir pusiau aktyvios pakabos valdymo sistemos kūrimas ir va-

lidavimas. 

Antroji TP ketvirčio stendų kategorija pasižymi detalesniu ryšiu tarp amorti-

zuojamos ir neamortizuojamos masės. Taikomi realūs pakabos sistemos elemen-

tai: svirtys, lankstai, guminės atramos, slopinimo bei standumo elementai. Taip 

pat priešingai nei pirmoje grupėje, čia naudojamas realus TP ratas ir padanga. 

Daugelyje šio tipo stendų ratas nesisuka. Moksliniuose straipsniuose tokie stendai 

taikomi pakabos kinematikai ir paslankumui nagrinėti, valdymo algoritmams su-

daryti bei padangos poveikiui TP pakabai įvertinti (Yu et al., 2019). 

1.5 lentelė. Matematiniai modeliai važiavimo komforto tyrimui 

Table 1.5. Mathematical models for ride comfort investigation  

Tipas Taikymo galimybės ir apribojimai Šaltiniai 

TP ketvirčio 

matematinis 

modelis 

2 laisvės laipsniai (LL) – amortizuojamos ir neamorti-

zuojamos masės poslinkiai. Gali būti praplečiamas LL 

skaičius. Tiesinis modelis iki 30 Hz tiksliai atkuria ne-

amortizuojamos masės pagreitį, tačiau reikšmingai per-

vertina amortizuojamos masės pagreitį. Netiesinis mo-

delis artimiau koreliuoja su laboratoriniais bandymais ir 

yra taikomas iki 80 Hz. 

Modelis taikomas – pirminiam važiavimo komforto  

įvertinimui, slopinimo ir standumo elementų derinimui 

bei pakabos valdymo algoritmų testavimui. 

(Maher & 

Young, 2011; 

Yu et al., 2019; 

Jazar, 2017; 

Isermann, 2021; 

Williams, 2022) 

Pusės TP  

matematinis 

modelis 

4 LL – amortizuojamos ir dviejų neamortizuojamų ma-

sių poslinkiai bei pavirtimo kampas apie simetrijos ašį. 

LL skaičius gali būti praplečiamas. Galimos dvi varia-

cijos, viena skirta nagrinėti pavirtimą apie skersinę TP 

simetrijos ašį, kita – apie išilginę. Vertinamas skersinis 

arba išilginis pagreitis. 

Modelis taikomas – pirminiam važiavimo komforto  

įvertinimui iki 10–15 Hz, TP išilginių ir skersinių svy-

ravimų rezonansinių dažnių nustatymui, pakabos geo-

metrijos derinimui bei išplėstiniam pakabos valdymo 

algoritmų testavimui. 

(Kurz et al., 

2023; Jazar, 

2017; Isermann, 

2021; Williams, 

2022) 
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1.5 lentelės pabaiga 

Tipas Taikymo galimybės ir apribojimai Šaltiniai 

Važiavimo 

komforto mo-

delis (angl. 

vehicle ride 

model) 

7 LL – amortizuojamos masės vertikalusis poslinkis, 

posvyrio kampai apie skersinę bei išilgine ašį ir 4 nea-

mortizuojamos masės vertikalieji poslinkiai. LL skai-

čius gali būti praplečiamas. Padangos netiesinės savy-

bės dažniausiai nevertinamos arba labai supaprasti-

namos. 

Modelis taikomas – įvairiems važiavimo komforto reiš-

kiniams nagrinėti iki 30 Hz, asimetrinių kelio nelygumų 

žadinimui įvertinti, pakabos geometrijai optimizuoti bei 

pakabos valdymo algoritmams kompleksiškai testuoti. 

(Ma et al., 

2023; Jazar, 

2017; Isermann, 

2021; Williams, 

2022) 

Visos TP  

matematinis 

modelis 

14 LL, iš kurių 6 LL aprašo TP amortizuojamos masės 

judėjimą vertikalia, išilgine ir skersine kryptimi bei su-

kimąsi apie šias ašis. Likę 8 LL skirti nusakyti kiek-

vieno iš 4 ratų vertikaliesiems poslinkiams ir sukimuisi 

apie rato centrinę ašį. LL skaičius gali būti praplečia-

mas. 

Modelis yra derinamas su netiesinėmis pakabos ir pa-

dangos charakteristikų kreivėmis (LUT) arba atskirais 

posistemių modeliais. 

Modelis taikomas įvairiems važiavimo komforto reiški-

niams realistiškai nagrinėti iki 30 Hz, dinaminėms sta-

bilumo ir važiavimo komforto sistemoms testuoti ir va-

liduoti, HIL architektūroms sudaryti bei pažangiems 

pakabos valdymo algoritmams kurti ir testuoti. 

(Williams, 

2022; Jazar, 

2017; Isermann, 

2021) 

Trečioji bandymų stendų grupė įtraukia besisukantį ratą bei realistiškesnį ke-

lio nelygumų imitavimą (Gießler et al., 2022). Kelias gali būti būgno arba metali-

nės juosto formos. Toks laboratorinis stendas leidžia tirti ne tik vertikalias padan-

gos jėgas, tačiau ir skersines bei išilgines. Kelio nelygumai įterpiami pritvirtinant 

įvarius elementus ant būgno arba juostos paviršiaus. Taip pat galima sužadinti visą 

besisukantį surinkimo mazgą pasitelkus kumštelinį mechanizmą, hidraulinius 

arba elektrinius cilindrus. Toks stendas yra pranašesnis už kitus, tačiau jis turi 

trūkumų. Dėl stendo konstrukcijos amortizuojama masė gali judėti tik vertikalia 

kryptimi. Negalima tiesiogiai įvesti pavirtimo kampo apie išilginę ar skersinę TP 

ašį. Jei stendo konstrukcijoje nenumatyta pavara, kuri papildomai apkrauna amor-

tizuojamą masę, tuomet išlieka nepaisomas masių poslinkis dėl skersinio ir išilgi-

nio TP pagreičio. 
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Apžvelgus TP ketvirčio pakabos stendus, išryškėja du kelio dangos imita-

vimo tipai: plokščia juosta ir būgnas. Svarbu išanalizuoti šių kelio paviršiaus imi-

tavimo tipų tarpusavio skirtumus bei jų tapatumą su realiomis važiavimo sąlygo-

mis gautomis reikšmėmis. 

Plokščiosios juostos tipas yra artimiausias realiam kelio dangos paviršiui. At-

liekant mokslinius tyrimus juostos paviršius dažniausiai būna metalinis arba pa-

dengtas tam tikra medžiaga, kuri imituoja kelio dangos tekstūrą (ISO 

28580:2018). Imituojant kelią plokščiosios juostos tipu gaunama mažesnė riedė-

jimo pasipriešinimo vertė lyginant su realiomis sąlygomis. Taip pat atliekant tes-

tus juosta įkaista, todėl gaunamos aukštesnės temperatūros ties padangos pavir-

šiumi. Standarte (J1106 201208) teigiama, kad lyginant su būgno tipu 

plokščiosios juostos stendas linkęs generuoti iki 10 % didesnes skersines jėgas 

padangoje. Šis jėgų pokytis yra artimesnis realioms važiavimo sąlygoms. 

Būgno tipo stendas linkęs iškreipti padangos kontakto plotą. Dėl šios priežas-

ties gaunamas padangos ir kelio kontakto ploto slėgio pasiskirstymas skiriasi nuo 

tikrojo esant realiomis važiavimo sąlygomis. Svarbu paminėti, kad kuo mažesnio 

spindulio yra būgnas, tuo daugiau yra iškreipiamas kontakto plotas. Daugelio pra-

monėje naudojamų šio tipo stendų būgno skersmuo siekia 3 metrus. Papildomai 

dėl būgno paviršiaus kreivumo spindulio regimas skersinės padangos jėgos bei 

sukimo momento apie vertikalią ašį (angl. aligning torque) sumažėjimas. Skersi-

nės jėgos sumažėjimas siejamas su mažesnėmis rato skersridės bei išvirtimo 

kampo dedamosiomis (Cabrera et al., 2003). Taip pat būgno tipo stendas linkęs 

generuoti didesnį padangos riedėjimo pasipriešinimo koeficientą. 

Norint palyginti stendo su būgnu bei plokščiosios juostos tipu ar realiomis 

važiavimo sąlygomis gautas reikšmes, būtina atlikti reikšmių kompensavimą dėl 

paviršiaus kreivumo ir kitų netikslumų. Šiems iššūkiams spręsti TP tyrėjai ir inži-

nieriai taiko HIL sistemas (Heydrich et al., 2022; Ivanov et al., 2019). 

Modeliavimo ciklo su aparatine įranga (HIL) apibrėžimas pateikiamas 

straipsnyje (Fathy et al., 2006) – sąranka, kuri imituoja sistemą, įtraukdama fizi-

nius jos elementus į likusiųjų posistemių uždarojo ciklo matematinį modeliavimą. 

Kertinis HIL bruožas yra dvikryptė sąveika tarp fizinių ir virtualiųjų sistemos da-

lių. Kita svarbi savybė – tai veikimas realiuoju laiku. Atliekant aparatinės įrangos 

testavimą taikant HIL gaunami realias sąlygas atitinkantys išvesties ir įvesties pa-

rametrai. Tokiu būdu galima išbandyti sukurtą valdymo algoritmą, atlikti reikia-

mas derinimo operacijas ir visapusiškai išnagrinėti sistemos veikimą plačiame rė-

žyje (Mihalič et al., 2022). Modeliavimo ciklo su aparatine įranga sistemų 

klasifikacija pateikiama 1.9 pav.  

Mokslinių publikacijų autoriai (Heidrich et al., 2013; Ivanov et al., 2019) išs-

kiria tris klasifikacijos požymius. Objekto lygmuo apibrėžiamas testuojamos įran-

gos tipu. Dažniausiai naudojami šie tiksliniai objektai: įvairūs valdymo blokai, 

aparatinės įrangos posistemės (stabdžių, vairavimo, pakabos ar traukos) ir kitos 
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kompleksinės sistemos. Valdymo blokų testavimas įgalina kodo tikrinimą be tik-

rosios sistemos dalių. Išbandomas bloko funkcinis saugumas ir atsakas į neįpras-

tus atvejus, kurie gali sugadinti aparatinę įrangą. Aparatinės įrangos posistemių 

analizė leidžia ištirti aktyviųjų elementų suveikimo laiką ir etaloninio signalo (po-

zicijos, greičio ar sukimo momento) sekimo paklaidas (Heydrich et al., 2022; 

Heidrich et al., 2013). 

Antrasis lygmuo nusako aparatinės įrangos tarpusavio integraciją. Dedikuo-

tas HIL stendas gali analizuoti neintegruotą savarankiškai veikiantį objektą arba 

kelias sistemos dalis. Šios posistemės gali būti tarpusavyje priklausomos (pvz., 

tos pačios TP objektai) arba nepriklausomos (pvz., skirtingų TP, dalyvaujančių 

bendrame teste, posistemiai). 

 

1.9 pav. HIL testavimo platformų klasifikacija (sudaryta pagal Heidrich et al., 2013) 

Fig. 1.9. Classification of HIL test platforms (based on Heidrich et al., 2013) 

Ryšio lygmuo išskiria objektų, išbandytų HIL platformose, sujungimo tipą. 

Vienos HIL sistemos atveju visiems bandomiems objektams naudojama bendra 

procesoriaus plokštė. Nagrinėjant kelias vietines HIL sistemas jos gali būti tiesio-

giai sujungiamos. Priklausomai nuo šių sistemų sudėtingumo, taikoma bendra 

procesoriaus plokštė arba dedikuotos plokštės kiekvienam iš stendų. Įvairius HIL 

stendus galima sujungti pasitelkus nuotolinį bei belaidį ryšį (Alfonso et al., 2020). 

Taigi, pritaikius HIL architektūrą galima visos TP lygmeniu įvertinti važia-

vimo komfortą ir valdymo algoritmų efektyvumą, net ir nesant fizinio visos TP 

prototipo. 
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Matematinis modeliavimas ir HIL testavimas yra grindžiami objektyviais va-

žiavimo komforto įvertinimo rodikliais. Siekiant įtraukti keleivius į vertinimo pro-

cesą ir papildyti įverčių masyvą subjektyviais rodikliais, naudojami vairavimo si-

muliatoriai (Khusro et al., 2020; De Winkel et al., 2023; Colmenares et al., 2024). 

Tai 6 LL turinti platforma, kurią sudaro žadinimo elementai, kabinos fragmentas, 

įvairūs akustinės ir vaizdinės įvesties elementai bei realiuoju laiku veikiančios 

skaičiavimo mašinos. Keleivius veikiantys pagreičiai ir vibracijos yra gaunamos 

modeliuojant visos TP matematinį modelį arba replikuojant realių TP važiavimų 

metu užfiksuotas vertes. Simuliatoriai gali efektyviai sužadinti kritinių dažnių dia-

pazoną: 0,1–10 Hz, kuriame pasireiškia judesio liga bei pirminio ir antrinio važia-

vimo komforto reiškiniai. Dėl šių priežasčių simuliatoriai yra puikus įrankis įver-

tinti važiavimo komfortą AV, nustatyti slenkstines žmogaus jautrumo ribas ir 

įvertinti sukurtų valdymo algoritmų efektyvumą.  

Tobulėjant sistemai, atsakingai už važiavimo komfortą, papildomi tyrimai at-

liekami naudojant visos TP vibracinių bandymų stendą, leidžiantį kontroliuoja-

moje aplinkoje atkartoti realias eksploatavimo sąlygas. Tokiu būdu adresuojami 

važiavimo simuliatoriaus apribojimai (Kat et al., 2024; Azrulhisham et al., 2010; 

Chindamo et al., 2017). Keturių atramų vibracinis stendas gali sužadinti tik verti-

kalų judesį bei pavirtimą apie išilginę ir skersinę simetrijos ašis. Pažangios plat-

formos, tokios kaip „MTS Model 329“, „Porsche FaSiP“ ar „Maserati DIM“, gali 

sužadinti iki 9 LL bei 80 Hz. Galutiniame įvertinimo etape atliekami bandymai 

realiame eisme ar bandymų poligone, siekiant patikrinti TP važiavimo komfortą. 

Naudojamos plačios kraštinės sąlygos, įvairūs kelio dangos tipai bei testai ir ver-

tinimo metrikos aprašytos 1.4 poskyryje. 

Taigi, atlikus važiavimo komforto tyrimų metodų analizę, nustatyta, kad TP 

pakabos ketvirčio matematinis modelis yra tinkamas pirminiam važiavimo kom-

forto įvertinimui ir algoritmų derinimo koeficientų parinkimui. Kadangi pagal to-

kio modeliavimo metu gautus rezultatus gali būti pervertintas amortizuojamos 

masės pagreitis, papildomai sudaromas detalus 14 LL visos TP matematinis mo-

delis. Detalios sudarytų matematinių modelių lygtys ir prielaidos pateikiamos 

2.2 poskyryje. Matematinis modeliavimas yra efektyvus įrankis, tačiau siekiant 

visapusiškai įvertinti sukurto valdymo algoritmo poveikį TP dinamikai ir važia-

vimo komfortui, būtina atsižvelgti į aparatinę įrangą ir atlikti eksperimentinius 

tyrimus. Dėl būtinybės naudoti bandymų poligoną ir modifikuoti TP ankstyvosios 

stadijos eksperimentinis testavimas pasižymi ribotu atkartojamumu ir didelėmis 

finansinėmis sąnaudomis. Šiuo atžvilgiu III grupės TP pakabos ketvirčio stendas 

su HIL sąsaja suteikia subalansuotą alternatyvą tarp eksperimentinių tyrimų tiks-

lumo ir prieinamumo. Todėl šiame darbe pasirenkamas matematiniu modeliavimu 

ir HIL metodais grįstas metodologinis požiūris, leidžiantis suderinti modeliavimo 

lankstumą su eksperimentinių tyrimų realistiškumu. 
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1.6. Pirmojo skyriaus išvados ir disertacijos 
uždavinių formulavimas 

1. TP keleiviai yra jautriausi vibracijoms, kurių dažnis yra 4–8 Hz intervale. 

Žemesnių dažnių srityje pasireiškia judesio liga, o aukštesnių dažnių sri-

tyje vyrauja akustinis ir vibracinis diskomfortas. Atsižvelgiant į šiuos 

reiškinius disertacijoje nagrinėjamas 1–15 Hz žadinimo dažnių intervalas, 

apimantis pirminio ir antrinio važiavimo komforto reiškinius. 

2. Nors literatūroje gausu komfortą įvertinančių metrikų, plačiausiai tai-

koma vertikaliojo pagreičio RMS vertė, kuri artimai koreliuoja su subjek-

tyviais komforto įverčiais. Taip pat kitų mokslininkų atlikti tyrimai rodo, 

kad komforto įverčiai, pagrįsti tiek vertikaliojo pagreičio RMS svertine 

verte, tiek suminio pagreičio ir sukimosi apie ašis intensyvumu, artimai 

sutampa. Jei vertikaliosios vibracijos yra dominuojantys žadinimas, ver-

tikaliojo pagreičio RMS svertinė vertė gali būti taikoma įvertinti diskom-

fortui, kylančiam dėl padidėjusių TP vibracijų. 

3. Važiavimo komforto vertinimo metodikos mokslinėje literatūroje ski-

riasi, todėl skirtingų tyrimų rezultatai gali būti interpretuojami neviena-

reikšmiškai priklausomai nuo pasirinktų vertinimo kriterijų. Dėl šios prie-

žasties, vertinant sukurto ar lyginamo valdymo algoritmo poveikį 

važiavimo komfortui, rekomenduojama atsižvelgti į žmogaus vibracijų 

suvokimo ribas, t. y. minimalų vibracijos pokytį, kurį žmogus gali pajusti.  

4. TP pakabos standumas, slopinimas, neamortizuojama masė ir geometri-

niai parametrai yra pagrindinės charakteristikos, darančios poveikį važia-

vimo komfortui ir TP valdomumui. Priklausomai nuo TP pakabos konst-

rukcijos, šios charakteristikos gali būti palankesnės, tačiau aktyvus 

pakabos parametrų valdymas gali prisidėti prie važiavimo komforto už-

tikrinimo. 

5. Tikslingas pakabos parametrų valdymas reikalauja aktyviųjų elementų, 

kurių tipas lemia efektyvaus dažnių intervalo plotį ir energijos sąnaudas. 

Elektrohidrauliniai elementai yra sąlygiškai lėti, o elektromechaniniai –

pakankamos greitaveikos, tačiau pasižymi didelėmis energijos sąnaudo-

mis ir neturi slopinimo savybių. Aktyvios pakabos efektyviausios mažų 

pakabos eigos greičių intervale, kuriame pusiau aktyvi pakabos sistema 

yra neveiksminga. Dėl šių priežasčių racionali aktyviojo elemento konst-

rukcija išlieka neaiški. 

6. Mokslinėje literatūroje taikomi optimalūs ir matematiniu prognozavimu 

pagrįsti valdymo metodai reikalauja sudėtingų matematinių modelių ir 

išplėstinių būsenos parametrų, kurių matavimas yra komplikuotas arba 

praktiškai neįmanomas. Metodai ne visada pasižymi pakankamu ats-

parumu trikdžiams ir neapibrėžtumams, todėl jų efektyvumas gali mažėti 
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tiek uždaro, tiek atviro ciklo bandymų sąlygomis (angl. closed-loop and 

open-loop testing). Papildomai, pažangių valdymo algoritmų taikymas 

pusiau aktyvios pakabos atveju nėra veiksmingas dėl esamų konstrukcijos 

apribojimų. 

7. Pusiau aktyvi ir aktyvi pakaba bei ratų pozicionavimo sistema pasižymi 

kintančiais parametrais bei neapibrėžtumais. Dėl šios priežasties valdymo 

algoritmas turi gebėti užtikrinti sistemos stabilumą ir spręsti parametrų 

neapibrėžtumą. Dėl aukšto funkcinio saugumo taisyklėmis grįsti valdymo 

algoritmai yra plačiai taikomi minėtoms sistemoms valdyti, tačiau sie-

kiant didesnio efektyvumo jie derinami su kitų tipų algoritmais. Taikant 

komfortą užtikrinantį pakabos valdymą pirmenybė teikiama važiavimo 

komfortui, tačiau peržengus kritines vertes prioritetas skiriamas saugumui 

ir TP valdomumui. 

8. Atlikus valdymo metodų analizę nustatyta, kad slankiojo režimo valdymo 

metodai pasižymi aukštu atsparumu trikdžiams, gebėjimu spręsti neapib-

rėžtumus ir santykinai mažu skaičiavimo resursų poreikiu, todėl yra tin-

kami netiesinėms sistemoms valdyti. Identifikuota, kad literatūroje nėra 

pakankamai patikimų sprendimų, kurie leistų išlaikyti esminius SMC me-

todų privalumus ir kartu efektyviai eliminuotų virpėjimo reiškinį visame 

darbo režimų diapazone. 

9. Atliekant važiavimo komforto modeliavimą svarbios tinkamos modelių 

prielaidos ir įvesties parametrų korektiškumas. Kita vertus, siekiant visa-

pusiškai įvertinti sukurto valdymo algoritmo poveikį TP dinamikai ir va-

žiavimo komfortui, būtina atsižvelgti į aparatinę įrangą ir atlikti eksperi-

mentinius tyrimus. Eksperimentiniai tyrimai realioje TP pasižymi ribotu 

atkartojamumu ir didelėmis finansinėmis sąnaudomis, todėl ankstyvosios 

stadijos bandymams taikomi alternatyvūs sprendimai. Šiuo atžvilgiu pa-

kabos ketvirčio stendas su HIL sąsaja suteikia subalansuotą alternatyvą 

tarp modeliavimo lankstumo ir eksperimentinių tyrimų realistiškumo, lei-

džiančią efektyviai verifikuoti valdymo algoritmus. 
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2 
Transporto priemonės matematinis 
modeliavimas ir valdymo algoritmų 

sudarymas  

Skyrius pradedamas tyrimų metodologiniu planu. Pateikiami sudaryti matemati-

niai TP modeliai ir jų prielaidos. Detaliai aprašomos modeliuojamos TP posiste-

mės ir pavaros, kurių poveikis ypač svarbus vertinant važiavimo komfortą ir su-

kurtų valdymo algoritmų efektyvumą. Taip pat detalizuojami atskirų valdymo 

algoritmų įvesties ir išvesties parametrai bei valdymo dėsniai. 

Skyriaus tematika buvo paskelbti du straipsniai (Šabanovič et al., 2021; Kojis 

et al., 2022) ir skaitytas vienas pranešimas (Žuraulis et al., 2022) konferencijoje. 

2.1. Bendrasis metodologinis tyrimų planas 

Šiame poskyryje apibrėžiamas bendrasis metodologinis tyrimų planas, kurio 

schema pateikiama 2.1 pav. Papildomai aptariamas kiekvienas blokas ir jame 

atliekami pagrindiniai darbai, pasirinkimai ir kiti metodiniai aspektai. Literatūros 

analize apibrėžtas potencialių valdymo metodų, važiavimo komforto bei TP val-

domumo įvertinimo testų ir rodiklių rinkinys.  
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Pagal naudojamus šaltinius sudarytas valdymo algoritmų palyginimas pateikia-

mas 1.2 lentelėje, važiavimo komforto ir TP valdomumo įvertinimo rodiklių rin-

kiniai pateikiami 1.3 lentelėje ir C priede. Moksliniuose darbuose naudojami va-

žiavimo komforto įvertinimo testai pateikiami 1.4 poskyryje bei TP valdomumo 

įvertinimo manevrai pateikiami 1.4 lentelėje. Tai yra pagrindinis duomenų masy-

vas, pagal kurį sudaroma testavimo metodika, parenkami valdymo algoritmai, ma-

tematinių modelių tipai ir formuojama eksperimentinių tyrimų platforma. 

 
2.1 pav. Metodologinio tyrimų plano schema 

Fig. 2.1. Scheme of methodological research plan 

Valdymo algoritmų sudarymo žingsnyje realizuojami baziniai, pažangūs ir 

sukurti valdymo metodai. PID(V) ir PI(A) taikomi kaip baziniai palyginamieji 

valdikliai. Šios konfigūracijos parinktos dėl aiškaus įdiegimo ir plataus taikymo 

industrijoje. Pažangius metodus sudaro: tSH, FOSM BFA, homogeniškasis BFA, 

TSMC BFA SS1, TSMC+EQ BFA SS1, TSMC+EQ BFA SS2, STA+EQ BFA. 

Tokios algoritmų konfigūracijos parinktos atsižvelgus į literatūroje pateiktus 

mokslinių tyrimų rezultatus ir šiame darbe atlikto modeliavimo metu gautus įver-

čius. Sukurtus algoritmus sudaro PID-CSMC BFA, aktyvus ratų suvedimo ir iš-

virtimo kampų valdymas. 

Testavimo metodikos sudarymo etape iš apžvelgtos informacijos masyvo pa-

renkami tiksliniai važiavimo komforto ir TP valdomumo įvertinimo rodikliai bei 

testai, kurie sužadina nagrinėjamus važiavimo komforto reiškinius (2.4–2.5 lente-

lės). TP valdomumui įvertinti parinkti testai, kurie sukelia didžiausią destabiliza-

vimo efektą: ISO 19365:2016 ir ISO 3888-1:2018. Abu testai atliekami tiek ant 
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sauso asfalto dangos, tiek taikant žemo sukibimo kelio dangą – 𝜇 = 0,3. Priorite-

tas teikiamas objektyviems rodikliams, papildomai atsižvelgiama į žmogaus jaut-

rumo ribas. Parinkti ir sudaryti testai įgalina reikiamą TP sužadinimą, o nustatytos 

kraštinės testų atlikimo sąlygos užtikrina palyginamosios analizės korektiškumą. 

Matematinio modeliavimo pagrindas yra konkreti TP – Range Rover Evoque 

su elektrine traukos sistema. Šis objektas pasirinktas dėl pakankamai plačių priei-

namų mokslinių tyrimų (Viehweger et al., 2021; Savitski et al., 2016), vidinių  

eVECTOORC ir OWHEEL projektų ataskaitų bei detalių eksperimentinių mata-

vimų kiekio (Vaseur & Aalst, 2019). Tarptautinių mokslinių projektų metu vyk-

dyta informacijos sklaida tarp partnerių ir atlikti pavienių TP komponentų (amor-

tizatorių, padangų bei pakabos kinematikos ir paslankumo) eksperimentiniai 

matavimai leido sudaryti matematinius modelius ir užtikrinti reikiamų TP charak-

teristikų atkūrimą. Sudarant padangos – MF 6.1 ir FTire, pakabos ketvirčio, vien-

vėžį ir visos TP matematinius modelius naudojami būtent Range Rover Evoque 

parametrai, kurie pateikiami 2.1–2.3 lentelėse ir 2.3, 2.4 pav. Skaitinis modeliavi-

mas atliekamas dviem etapais. 

Pirmajame etape, pritaikius TP ketvirčio matematinį modelį, vykdomas 

sudarytų pakabos valdymo algoritmų derinimas ir palyginamoji analizė. Tai-

komas deterministinis ir stochastinis kelio nelygumų žadinimas bei vertinami 

važiavimo komforto rodikliai. Valdomos pakabos atveju pasyvūs amortizato-

riai yra keičiami į pusiau aktyvius, kurių charakteristikos pateikiamos 2.9, 

2.10 pav. Nustačius pusiau aktyvios pakabos ribotumą, sudaroma hibridinė pa-

kabos architektūra, kurioje derinama EM pavara ir pusiau aktyvus amortizato-

rius. Pritaikius šią architektūrą testuojamas metodų veikimas esant būsenos 

matavimų ir aktyviųjų elementų delsoms. Identifikavus veiksmingiausius me-

todus jie adaptuojami testavimui su validuotu visos TP matematiniu modeliu.  

Antrajame etape atliekamas detalus sukurtų pakabos ir ratų pozicionavimo 

algoritmų testavimas su visos TP matematiniu modeliu. Atitinkamų sistemų ir jų 

valdymo algoritmų įdiegimas į modelį yra pavaizduotas 2.17, 2.18 pav. Pakabos 

ir ratų pozicionavimo sistemos yra testuojamos atskirai. Pakabos algoritmų tyrimo 

metu sukurtas PID-CSMC BFA algoritmas yra lyginamas su pasyvia TP ir tSH 

metodu. Taikomos TP būsenos parametrų ir aktyviųjų elementų delsos, atliekama 

jautrumo analizė, kurioje stebimas amortizuojamos ir neamortizuojamos masės 

pokyčio poveikis algoritmo veiksmingumui. Pagal testavimo metodiką (2.4, 

2.5 lentelės) atliekami numatyti testai ir apskaičiuojami rodikliai, pagal kuriuos 

įvertinamas važiavimo komfortas. Papildomai įvertinamas hibridinės pakabos ar-

chitektūros poveikis energijos sąnaudoms ir veikimas esant EM pavaros laisvu-

mui. Ratų pozicionavimo sistemos algoritmų tyrimas atliekamas vykdant ISO 

19365:2016 ir ISO 3888-1:2018 testus. Sinusoidės tipo vairaračio įvesties testo 

metu TP juda 100 km/h greičiu, vairaračio pasukimo kampo amplitudė – 2 rad, 

o ISO 3888-1:2018 testo metu TP juda 80 km/h greičiu. Aktyvaus ratų suvedimo 
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kampo ir išvirtimo kampo valdymo sistemos yra palyginamos tarpusavyje bei su 

pasyvia TP. Skaičiuojami ir registruojami rodikliai nurodyti 2.5 lentelėje, papil-

domai įvertinant TP važiavimo trajektoriją bei galimą poveikį padangų dilimui. 

Gauti rezultatai ir jų analizė yra pateikiami 4.1 poskyryje. 

Eksperimentinių tyrimų etapas skirtas verifikuoti ir algoritmams išbandyti fi-

zinėje sistemoje. Kadangi reali TP su nagrinėjamomis sistemomis nėra prieinama, 

iš Range Rover Evoque kėbulo ir pakabos dalių sudaromas ketvirčio stendas bei 

realizuojama HIL sąsaja. Tokiu būdu matematiniai modeliai ir fizinė sistema turi 

analogiškas charakteristikas. Dėl stendo konstrukcijos apribojimų ir netikslumų 

atliekamas stendo validavimas. Sudaroma validavimo metodika (3.1 poskyris), 

kuri paremta išmatuotų padangos 𝐹𝑥, 𝐹𝑦 ir 𝐹𝑧 jėgų perskaičiavimu pagal validuotą 

MF 6.1 padangos matematinį modelį. Taip užtikrinama, kad visos TP matematinis 

modelis gautų tikslingas vertes vykdant duomenų kaitą su HIL stendu. Stendo 

konstrukcijoje įdiegti elektriniai cilindrai, skirti ratų suvedimo kampui aktyviai 

keisti, bei pusiau aktyvus amortizatorius, kuris sudaro fizinę hibridinės pakabos 

architektūros dalį. Įdiegti reikalingi galios elektronikos, valdymo, matavimo ir 

duomenų rinkimo prietaisai – sudaroma bendroji HIL sąsaja (3.2 pav.). Atliekami 

eksperimentiniai tyrimai skaidomi į du etapus. 

Aktyvios ratų suvedimo kampų valdymo sistemos eksperimentiniai tyrimai 

apima ISO 19365:2016 ir ISO 3888-1:2018 testus. Pirmasis manevras atliekamas 

esant 80 ir 100 km/h TP važiavimo greičiui. Antrasis vertinamas ties 80 km/h. 

Kiekvieno testo metu atliekami 5 pakartojimai. Pagrindiniai eksperimentinio tes-

tavimo kriterijai: MIL ir HIL atveju sutapimas pagal sukimosi greitį apie 𝑧 ašį – 

vidutinė kvadratinė paklaida (angl. root mean square error – RMSE), ratų suve-

dimo kampo užklausos ir realios kampo vertės paklaida – RMSE, delsa – s bei 

kiti rodikliai iš 2.5 lentelės. 

Pakabos sistemos eksperimentiniai tyrimai apima vienkartinio ir periodinio 

žadinimo scenarijus. Abiem atvejais prie plieninio būgno pritvirtintas trapecinės 

formos kelio paviršiaus nelygumas, kurio aukštis yra 16,5 mm bei TP važiavimo 

greitis – 40 km/h. Vienkartinio impulso bandymo metu plieninis būgnas, imituo-

jantis kelio paviršių, yra tikslingai aktyvuojamas, taip sukeldamas vienkartinį pa-

kabos sistemos sužadinimą. Periodinės įvesties metu elektrinis traukos variklis, 

atsakingas už plieninio būgno sukimosi greitį, valdomas taip, kad būtų pasiektas 

5 Hz pakabos sistemos sužadinimo dažnis. Kiekvieno testo metu atliekami 5 pa-

kartojimai. Visais atvejais yra lyginama pasyvi TP su PID-CSMC BFA algoritmu 

valdoma pakabos sistema. Pagrindiniai eksperimentinio testavimo kriterijai: MIL 

ir HIL atveju sutapimas pagal pagreičius ir valdymo jėgas – RMSE bei kiti rodik-

liai, įvertinantys TP važiavimo komfortą, iš 2.5 lentelės. Atliktų eksperimentų re-

zultatai ir jų analizė yra pateikiami 4.2 poskyryje.  

Atsižvelgus į kiekvieno skyriaus išvadas bei skaitinių ir eksperimentinių ty-

rimų rezultatus sudaromos bendrosios išvados. 
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2.2. Transporto priemonės su valdoma pakaba ir ratų 
pozicionavimo sistema matematiniai modeliai 

Sudaryti 3 matematiniai modeliai: i) TP pakabos ketvirčio modelis, ii) TP 

dinaminis vienvėžis modelis (angl. bicycle model) ir iii) visos TP matematinis 

modelis. Pakabos ketvirčio modelis taikomas pirminiam pakabos valdymo 

algoritmų testavimui ir valdymo koeficientų parinkimui. Vienvėžis modelis 

naudojamas etaloninio sukimosi greičio apie vertikalią TP ašį generavimui, kuris 

taikomas ratų pozicionavimo sistemai realizuoti. Detalus visos TP matematinis 

modelis taikomas valdymo algoritmų veiksmingumui ir važiavimo komfortui 

galutinai įvertinti bei HIL architektūrai sudaryti. Toliau pateikimas kiekvieno iš 

matematinių modelių aprašymas, lygtys, naudotų parametrų vertės ir kita 

informacija. 

Naudojamas TP pakabos ketvirčio matematinis modelis turi 2 LL – amorti-

zuojama ir neamortizuojama masės gali judėti vertikalia kryptimi. Sudarant šį ma-

tematinį modelį taikomos atitinkamos prielaidos: 

1. Amortizuojama (𝑚𝑠) ir neamortizuojama (𝑚𝑢) masės modeliuojamos 

kaip sutelktosios masės kūnai, kurių deformacijos nevertinamos.  

2. Pakabos geometrija nevertinama, naudojamos tiesinės pasyviųjų ele-

mentų charakteristikos (spyruoklės standumas (𝑘𝑠), amortizatoriaus slo-

pinimas (𝑐𝑠) bei padangos slopinimas (𝑐𝑡) ir standumas (𝑘𝑡)).  
3. Kelio nelygumai modeliuojami taikant sinusoidinį žadinimą, kurio iš-

raiška 𝑦(𝑡) = Asin(2𝜋𝑓𝑡). Taip pat naudojamas žadinimas pagal (ISO 

8608:2016) klases ir dirbtiniai kelio nelygumai pagal (Viešoji įstaiga 

Transporto kompetencijų agentūra, 2024) rekomendacijas. Laikoma, kad 

neamortizuojamoji masė nepraranda kontakto su kelio paviršiumi. 

4. Valdomos pakabos atveju, kai naudojamas pusiau aktyvus amortizatorius, 

jo charakteristikos aprašomos naudojant duomenų paieškos lentelės (angl. 

look-up tables – LUTs) ir perdavimo funkcijas. Aktyvi EM pavara mode-

liuoja įvedant papildomą matematinį modelį.  

TP pakabos ketvirčio matematinis modelis yra sudarytas taikant Range Rover 

Evoque pakabos parametrų tiesines išraiškas, kurių vertės pateikiamos 2.1 lente-

lėje. TP pakabos ketvirčio matematinio modelio su valdoma pakaba lygtys patei-

kiamos šia forma: 

 𝑥̈1 =
−𝑘𝑠(𝑥1−𝑥2)−𝑐𝑠(𝑥̇1−𝑥̇2)+𝑓𝑎

𝑚𝑠
 ,  (2.1) 

 𝑥̈2 =
𝑘𝑠(𝑥1−𝑥2)+𝑐𝑠(𝑥̇1−𝑥̇2)−𝑘𝑡(𝑥2−𝑧𝑟)−𝑐𝑡(𝑥̇2−𝑧̇𝑟)−𝑓𝑎

𝑚𝑢
, (2.2) 
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čia 𝑥1 – amortizuojamos masės poslinkis, [m], 𝑥̇1 – amortizuojamos masės greitis, 

[m/s], 𝑥̈1 – amortizuojamos masės pagreitis, [m/s2], 𝑥2 – neamortizuojamos ma-

sės poslinkis, [m], 𝑥̇2 – neamortizuojamos masės greitis, [m/s], 𝑥̈2 – neamorti-

zuojamos masės pagreitis, [m/s2], 𝑧𝑟 – kelio nelygumai, [m], 𝑓𝑎 – valdymo jėga, 

[N]. 

2.1 lentelė. TP pakabos ketvirčio matematinio modelio parametrai 

Table 2.1. Vehicle quarter-car suspension mathematical model parameters 

Simbolis Vertė Simbolis Vertė 

Priekinė pakaba Galinė pakaba 

𝑚𝑠 542, 47 kg 𝑚𝑠 465,80 kg 

𝑚𝑢 41,79 kg 𝑚𝑢 44,4 kg 

𝑘𝑠 88 000 N/m 𝑘𝑠 65 320 N/m 

𝑘𝑡 225 368 N/m 

𝑐𝑠 3540 Ns/m 𝑐𝑠 2830 Ns/m 

𝑐𝑚𝑖𝑛 800 Ns/m 

𝑐𝑡 50 Ns/m 

Perrašius pakabos ketvirčio modelio lygtys į būsenos erdvės forma (angl. 

state-space) gaunamos šios išraiškos: 

 𝑥̇ = 𝐴𝑥 + 𝐵𝑢, 𝑦 = 𝐶𝑥 + 𝐷𝑢, (2.3) 

čia 𝐴 – sistemos matrica, 𝐵 – įvesties matrica, 𝐶 – išvesties matrica, 𝐷 – matrica, 

aprašanti tiesioginę įvesties įtaką išvesties signalui (angl. feedthrough), 𝑥 – 

būsenų vektorius [𝑥1; 𝑥̇1; 𝑥2; 𝑥̇2], 𝑢 – įvesties vektorius [𝑢1; 𝑢2], čia 𝑢1 – valdymo 

jėga, 𝑢2 – kelio nelygumo įvestis. 

Lygtis užrašius būsenos erdvės forma, galima pritaikyti MATLAB įrankius 

perdavimo funkcijoms gauti, kurios naudojamos valdymo algoritmų stiprinimo 

koeficientams parinkti ir derinti. Pateiktose funkcijose taikomas pakabos slopi-

nimo koeficientas lygus 𝑐𝑚𝑖𝑛, nes tai yra minimali vertė, pasiekiama su naudoja-

mais pusiau aktyviais amortizatoriais. Priekinės pakabos perdavimo funkcija tarp 

amortizuojamos masės vertikaliojo greičio ir valdymo jėgos: 

 𝐺(𝑠) =
0,001843𝑠3+0,002206𝑠2+9,941𝑠

𝑠4+21,81𝑠3+7663𝑠2+8147𝑠+8,748∙105
. (2.4) 

Galinės pakabos perdavimo funkcija tarp amortizuojamos masės vertikaliojo 

greičio ir valdymo jėgos: 
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 𝐺(𝑠) =
0,002147𝑠3+0,002418𝑠2+10,9𝑠

𝑠4+20,86𝑠3+6689𝑠2+8876𝑠+7,118∙105
. (2.5) 

TP dinaminis vienvėžis modelis turi 2 LL – masės centro skersinis greitis ir 

sukimosi greitis apie vertikalią TP ašį. Sudarant ir naudojant šį matematinį modelį 

taikomos atitinkamos prielaidos: 

1. Analizuojamas judėjimas plokštumoje, todėl vertikalioji TP dinamika 

nėra nagrinėjama. Papildomai nevertinami dinaminiai svorio jėgos poky-

čiai dėl skersinio ir išilginio pagreičio bei pasisukimo kampų apie sker-

sinę ir išilginę TP simetrijos ašį. 

2. Daroma prielaida, kad judėjimas yra nusistovėjusios būsenos (angl. 

steady-state) išilgine kryptimi ir 𝑉𝑥 = const.  
3. TP modeliuojama kaip vienvėžė, todėl kairės ir dešinės pusės ratai 

sutelkiami ties TP simetrijos ašimi, o jų pasukimo kampai ir kiti įverčiai 

pakeičiami vidutinėmis reikšmėmis. 

4. Skersinės padangų jėgos aprašomos tiesiniu modeliu, kuriame vertinami 

skersiniai padangų standumai ir skersridės kampo tiesinė aproksimacija. 

5. TP kėbulas yra standus ir nedeformuojamas bei inercinės savybės yra ne-

kintančios. 

6. Modelyje vairuojami abiejų TP ašių ratai. 

Atsižvelgus į Range Rover Evoque inercines ir geometrines ypatybes bei ori-

ginalioje komplektacijoje naudojamas padangas – Pirelli Scorpion 235/55 R19 

105V, TP vienvėžio matematinio modelio parametrai pateikiami 2.2 lentelėje. 

Vienvėžio matematinio modelio su visų ratų vairavimu lygtys pateikiamos šia 

forma: 

 𝑚𝑉𝑥(𝛽̇ + 𝜓̇) = 𝐹𝑦𝑓 + 𝐹𝑦𝑟 , (2.6) 

 𝐼𝑧𝜓̈ = 𝐹𝑦𝑓𝑙𝑓 − 𝐹𝑦𝑟𝑙𝑟 , (2.7) 

čia 𝑚 – TP masė, [kg], 𝜓̇ – kampinis greitis apie 𝑧 ašį, [rad/s], 𝜓̈ – kampinis 

pagreitis apie 𝑧 ašį, [rad/s2], 𝑙𝑓 – atstumas tarp masės centro ir priekinės ašies, 

[m], 𝑙𝑟 – atstumas tarp masės centro ir galinės ašies, [m], 𝐼𝑧 – TP inercijos mo-

mentas apie 𝑧 ašį, [kgm2], 𝛽̇ – TP skersridės kampo kitimo greitis, [rad/s], 𝐹𝑦𝑓 =

𝐶𝑓 (𝛿𝑓 − 𝛽 −
𝑙𝑓𝜓̇

𝑉𝑥
)  – priekinės padangos skersinė jėga, [N], 𝐹𝑦𝑟 = 𝐶𝑟 (𝛿𝑟 − 𝛽 +

𝑙𝑟𝜓̇

𝑉𝑥
) – galinės padangos skersinė jėga, [N], čia 𝛿𝑓 – priekinių ratų pasukimo kam-

pas, [rad], 𝛿𝑟 – galinių ratų pasukimo kampas, [rad], 𝐶𝑓 – priekinės ašies padangų 
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skersridos gradientas (angl. cornering stiffness), [N/rad], 𝐶𝑟 – galinės ašies pa-

dangų skersridos gradientas, [N/rad] ir 𝛽 – TP skersridės kampas, [rad].  

2.2 lentelė. TP vienvėžio matematinio modelio parametrai 

Table 2.2. Vehicle bicycle model parameters 

Simbolis Vertė Simbolis Vertė 

𝑚 2188,93 kg 𝐼𝑧 3661,8 kgm2 

𝑙𝑓 1,439 m 𝐶𝑓 171 011 N/rad 

𝑙𝑟 1,236 m 𝐶𝑟 171 011 N/rad 

 

Taikant bendrines lygtis galima išreikšti pasukamumo gradientą (angl. under-

steer gradient), kuris nusako TP polinkį į perteklinį arba nepakankamą pasuka-

mumą: 

 𝐾𝑢𝑠 =
𝑚𝑔

𝑙𝑓+𝑙𝑟
(
𝑙𝑟

𝐶𝑓
−

𝑙𝑓

𝐶𝑟
). (2.8) 

Vertinant nusistovėjusią būseną, kurioje 𝛽̇ = 0 ir 𝜓̈ = 0. Vienvėžio modelio 

lygtys supaprastinamos iki TP posūkio kinematikos: 

 𝛿𝑓 − 𝛿𝑟 = (
𝑙

𝑉𝑥
+
𝐾𝑢𝑠

𝑔
𝑉𝑥) 𝜓̇. (2.9) 

Gaunamas nusistovėjusios būsenos etaloninis, TP sukimosi greitis apie 𝑧 ašį: 

 𝜓̇𝑟𝑒𝑓 =
𝑉𝑥

𝑙+
𝐾𝑢𝑠
𝑔
𝑉𝑥
2
(𝛿𝑓 − 𝛿𝑟). (2.10) 

Etaloninio signalo apribojimas ir taikymas ratų pozicionavimo sistemai sudaryti 

aptariamas 2.5 poskyryje.  

Visos TP matematinis modelis turi veikti realiuoju laiku. Dėl to tarp modelio 

kompleksiškumo ir greitaveikos būtina rasti kompromisą. Praktikoje pakabos val-

dymo uždavinių sprendimui yra taikomas 14 LL TP matematinis modelis. Mode-

lio tikslumas priklauso nuo prielaidų, todėl toliau pateikiamos tyrimo metu taiky-

tos prielaidos:  

1. TP matematinis modelis yra realizuotas pasitelkus MATLAB/Simulink ir 

IPG CarMaker programinę įrangą. Modelyje taikomas fiksuotas laiko 

diskretizavimo žingsnis 0,001 s.  
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2. Matematinį modelį sudaro 14 LL, iš kurių: 6 LL – aprašo TP amortizuo-

jamos masės judėjimą vertikalia, išilgine ir skersine ašimis bei sukimasį 

apie šias ašis. Likę 8 LL skirti kiekvieno iš 4 ratų vertikaliems poslin-

kiams ir sukimuisi apie rato centrinę ašį nusakyti. 

3. Amortizuojamoji ir neamortizuojamoji masės modeliuojamos kaip su-

telktosios masės elementai. TP kėbulas yra vientisas kūnas su tikslinėmis 

geometrinėmis ir inercinėmis charakteristikomis. Kėbulo deformacijos 

nėra vertinamos. Ties neamortizuojama mase išskiriamos stebulių ir ratų 

masės bei inercijos momentai. 

4. TP pakabos kinematika ir paslankumas (K&C) įvertinami naudojant in-

formaciją iš TP gamintojo ir MSC ADAMS programinę įrangą. Priklau-

somybės įtraukiamos į LUTs ir įdiegiamos į TP matematinį modelį.  

5. Kitos netiesinės pakabos charakteristikos: slopinimas, standumas, gumi-

nių įvorių ir atramų parametrai įtraukiami į LUTs ir įvedami į bendrą TP 

matematinį modelį. 

6. Padangos kontakto su keliu dinamika aprašoma naudojant Magic For-

mula 6.1 (MF 6.1) ir FTire padangų modelius. Lanksčios struktūros pa-

dangos modelis – FTire yra taikomas pagrindiniams dėsningumams iš-

gauti vykdant modeliavimą ne realiuoju laiku. MF 6.1 dėl tinkamos 

greitaveikos naudojamas skaitiniam modeliavimui atlikti realiuoju laiku 

ir HIL architektūrai sukurti. 

7. Kitos TP sudarančios posistemės – vairavimo, stabdžių bei traukos – yra 

modeliuojamos pasitelkus MATLAB/Simulink ir IPG CarMaker progra-

minę įrangą. Įvedami minėtų posistemių kertiniai geometriniai, inerciniai 

ir efektyvumo parametrai. Papildomai įvertinamos aktyviųjų elementų 

delsos įvedant perdavimo funkcijas. 

8. Kelio geometrija yra modeliuojama pagal (ISO 8608:2016) klases, o dirb-

tiniai kelio nelygumai aprašomi pagal Viešosios įstaigos Transporto kom-

petencijų agentūra (2024) rekomendacijas. Kai atliekami TP valdomumo 

manevrai laikoma, kad kelio paviršius yra lygus su vientisu trinties koe-

ficientu. Dėl šių priežasčių TP ratai išlaiko pastovų kontaktą su kelio pa-

viršiumi. 

Pateikiama bendroji 14 LL TP matematinio modelio lygčių sistema (2.11). 

Papildomai pridedamos TP dinaminio modelio schemos (2.2 pav.). 
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{
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 

𝑚𝑎(𝑉̇𝑥 − 𝑉𝑦𝜓̇ + 𝑉𝑧𝜃̇) − 𝑚𝑠(𝜙̇𝜓̇ + 𝜃̈)ℎ𝑠 cos 𝜙 = ∑𝐹𝑥 ,

𝑚𝑎(𝑉̇𝑦 + 𝑉𝑥𝜓̇ − 𝑉𝑧𝜙̇) − 𝑚𝑠(𝜃̇𝜓̇ − 𝜙̈)ℎ𝑠 cos𝜙 = ∑𝐹𝑦 ,

𝑚𝑠(𝑉̇𝑧 − 𝑉𝑥𝜃̇ + 𝑉𝑦𝜙̇) + 𝑚𝑠(𝜙̈ + 𝜃̈)ℎ𝑠 cos𝜙 = ∑𝐹𝑧 ,

𝐼𝑥𝜙̈ − 𝐼𝑥𝑧(𝜙̇𝜃̇ + 𝜓̈) − 𝑚𝑠𝑉̇𝑦ℎ𝑠 cos 𝜙 = ∑𝑀𝜙 ,

𝐼𝑦𝜃̈ − (𝐼𝑧 − 𝐼𝑥)𝜙̇𝜓̇ + 𝐼𝑥𝑧(𝜙̈ − 𝜓̈) + 𝑚𝑠𝑉̇𝑥ℎ𝑠 cos 𝜃 = ∑𝑀𝜃 ,

𝐼𝑧𝜓̈ + 𝐼𝑥𝑧(𝜃̇𝜓̇ − 𝜙̈) + 𝑚𝑠𝑉̇𝑥ℎ𝑠 sin 𝜙 = ∑𝑀𝑧 ,

0,5𝑚𝑢𝑓𝑧̈𝑢1 = −0,5𝑚𝑢𝑓𝑔 + 𝐾𝑡1(𝑦1 − 𝑧𝑢1) − 𝐹𝑠1𝑀𝐹𝐹𝑍1 + 𝐹𝑧
𝑑𝑦𝑛

,

0,5𝑚𝑢𝑓𝑧̈𝑢2 = −0,5𝑚𝑢𝑓𝑔 + 𝐾𝑡2(𝑦2 − 𝑧𝑢2) − 𝐹𝑠2𝑀𝐹𝐹𝑍2 + 𝐹𝑧
𝑑𝑦𝑛

,

0,5𝑚𝑢𝑟𝑧̈𝑢3 = −0,5𝑚𝑢𝑟𝑔 + 𝐾𝑡3(𝑦3 − 𝑧𝑢3) − 𝐹𝑠3𝑀𝐹𝐹𝑍3 + 𝐹𝑧
𝑑𝑦𝑛

,

0.5𝑚𝑢𝑟𝑧̈𝑢4 = −0,5𝑚𝑢𝑟𝑔 + 𝐾𝑡4(𝑦4 − 𝑧𝑢4) − 𝐹𝑠4𝑀𝐹𝐹𝑍4 + 𝐹𝑧
𝑑𝑦𝑛

,
𝐽𝑤𝜔̇1 = 𝑇1 − 𝑇𝐵1 − 𝐹𝑥1 ∙ 𝑅𝑤,
𝐽𝑤𝜔̇2 = 𝑇2 − 𝑇𝐵2 − 𝐹𝑥3 ∙ 𝑅𝑤,
𝐽𝑤𝜔̇3 = 𝑇3 − 𝑇𝐵3 − 𝐹𝑥3 ∙ 𝑅𝑤,
𝐽𝑤𝜔̇4 = 𝑇4 − 𝑇𝐵4 − 𝐹𝑥4 ∙ 𝑅𝑤,

 (2.11) 

čia 𝑉𝑥 − išilginis TP greitis, [m/s]; 𝑉𝑦 − skersinis TP greitis, [m/s]; 𝑉𝑧 − vertika-

lusis TP greitis, [m/s]; 𝑉̇𝑥 − išilginis TP pagreitis, [m/s2]; 𝑉̇𝑦 − skersinis TP pag-

reitis, [m/s2]; 𝑉̇𝑧 − vertikalusis TP pagreitis, [m/s2]; 𝜙 − pasisukimo kampas  

apie išilginę TP ašį, [rad]; 𝜙̇ − kampinis greitis apie išilginę TP ašį, [rad/s];  

𝜃̇ − kampinis greitis apie skersinę TP ašį, [rad/s]; 𝜓̇ − kampinis greitis apie ver-

tikalią TP ašį, [rad/s]; 𝜃̈ − kampinis pagreitis apie skersinę TP ašį, [rad/s2]; 

ℎ𝑠 − atstumas nuo masės centro iki virtimo apie išilginę TP ašį taško, [m];  

𝐼𝑥𝑧 − suminis masių inercijos momentas apie 𝑥 ir 𝑧 ašis, [kgm2]; 𝑧𝑢𝑖 − i-tosios 

neamortizuojamos masės vertikalusis poslinkis, [m]; 𝑧̈𝑢𝑖 − i-tosios neamortizuo-

jamos masės vertikalusis pagreitis, [m/s2]; 𝑔 = 9,81 − laisvojo kritimo pagreitis, 

[m/s2]; 𝑦𝑖 − kelio paviršiaus nelygumai, [m]; 𝐹𝑠𝑖 − i-tojo pakabos ketvirčio jė-

gos, veikiančios į kėbulo statramstį, [N]; 𝑀𝐹𝐹𝑍1 − naudojamo matematinio pa-

dangos modelio MF 6.1 koeficientai; 𝐹𝑧
𝑑𝑦𝑛

− dinaminiai svorio jėgos pokyčiai, 

sukelti išilginio ir skersinio pagreičio bei sukimosi apie išilginę ir skersinę ašis, 

[N]; 𝜔̇𝑖 − i-tojo rato kampinis pagreitis, [rad/s2]; 𝑇𝑖 − i-tojo rato generuojamas 

sukimo momentas, [Nm]; 𝑇𝐵𝑖 − rato stabdymo momentas, [Nm]; 𝐹𝑥𝑖 − padangos 

ir kelio paviršiaus kontakto taške veikianti išilginė jėga, [N]. 
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2.2 pav. TP dinaminis modelis (sudaryta pagal Skrickij et al., 2024; Kojis et al., 2022) 

Fig. 2.2. Vehicle dynamic model (based on Skrickij et al., 2024; Kojis et al., 2022) 

Bendrieji bazinės TP ir TP su elektros varikliais ratuose (IWM) parametrai 

pateikiami 2.3 lentelėje. IWM atveju prie kiekvienos neamortizuojamos masės 

pridedama po 34,8 kg, tai atitinka vieno „Elaphe L1500“ elektros variklio masę. 
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2.3 lentelė. Transporto priemonės parametrai 

Table 2.3. Vehicle parameters 

Parametras 
Bazinė TP 

reikšmė 

TP su IWM 

reikšmė 

𝐿 − automobilio ratų bazė 2,675 m 

ℎ𝑐𝑔𝑠 − masės centro aukštis 0,65 m 

𝑡𝑓, 𝑡𝑟 − tarpvėžė priekyje bei gale 1,625 m 

𝑙𝑓 − atstumas nuo masės centro iki priekinės  

ašies 
1,439 m 

𝑙𝑟 − atstumas nuo masės centro iki galinės  

ašies 
1,236 m 

𝐾𝑡𝑖 − padangų standumas 225 368 N/m 

𝑚𝑠 − amortizuojama masė 2016,55 kg 

𝑅𝑤 − riedančio rato skersmuo 0,37071 m 

Padangos matmenys 235/55/𝑅19 

𝑚𝑢𝑓 − neamortizuojama masė priekinėje ašyje 83,58 kg 153,18 kg 

𝑚𝑢𝑟 − neamortizuojama masė galinėje ašyje 88,8 kg 158,4 kg 

𝑚𝑎 − visos TP masė 2188,93 kg 2328,13 kg 

𝐼𝑥 − TP inercijos momentas apie 𝑥 ašį 776,9 kgm2 881,9 kgm2 

𝐼𝑦 − TP inercijos momentas apie 𝑦 ašį 3224,7 kgm2 3489,1 kgm2 

𝐼𝑧 − TP inercijos momentas apie 𝑧 ašį 3661,8 kgm2 4010,6 kgm2 

𝐽𝑤 − automobilio rato inercijos momentas apie 

sukimosi ašį 
2,654 kgm2 3,344 kgm2 

Taip pat pateikiami Range Rover Evoque pasyvios pakabos spyruoklių stan-

dumo ir amortizatorių slopinimo charakteristikų grafikai (2.3 pav.). Sudarytos TP 

pakabos kinematikos ir paslankumo duomenų peržiūros lentelės pateikiamos 

2.4 pav. Šie duomenys taikomi atliekant matematinį modeliavimą. 

Kitos TP matematinio modelio posistemės aprašomos atskirai, nes jos nepri-

deda papildomų LL, bet suteikia daugiau realistiškumo ir įgalina tam tikrų para-

metrų pokyčius. Traukos ir stabdžių posistemes generuoja sukimo bei stabdymo 

momentus, kurie sukuria išilgines padangos jėgas ir veikia TP dinamiką. Ratų po-

zicionavimo posistemė įveda papildomus ratų suvedimo ir išvirtimo kampus, ku-

rių reikšmės tiekiamos į pakabos ir padangos matematinius modelius ir papildo-

mai generuoja skersines padangos jėgas ir pakabos kinematikos pokyčius. 
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2.3 pav. Pasyvios pakabos standumo ir slopinimo charakteristikos 

Fig. 2.3. Passive suspension stiffness and damping characteristics 

 
 

a) b) 
2.4 pav. TP pakabos kinematikos ir paslankumo duomenų peržiūros lentelės:  

a) priekinė ašis; b) galinė ašis 

Fig. 2.4. Suspension Kinematics and Compliance LUTs: a) front axle; b) rear axle 
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Padangos matematiniai modeliai sudaryti atsižvelgus į Pirelli Scorpion 

235/55 R19 105V padangą ir jos mechanines bei fizikines savybes. Modeliavimo 

ir HIL realizavimo metu pritaikytas pusiau empirinis padangos modelis MF 6.1. 

Modelis pagrįstas įvairių mokslinių tyrimų metu pastebėtais dėsningumais, kurie 

rodo, kad būdingosios padangų charakteristikų kreivės turi panašią formą. Kreivės 

forma apibūdinama matematine funkcija. Formai ir pozicijai koreguoti naudojami 

koeficientų rinkiniai, kurie apibūdina įvairias priklausomybes bei santykius tarp 

padangoje veikiančių jėgų, skersridės kampų bei kitų apribojimų. Koeficientų pa-

rinkimas ir patikslinimas atliekamas modelio parametrizavimo metu, kai norima 

validuoti matematiškai aprašytus ir eksperimento metu pasiektus dėsningumus. 

Šių koeficientų skaičius siekia 160 (Shyrokau, 2014; Pacejka, 2012). 

Padangos ir kelio dangos kontaktas supaprastinamas iki ekvivalentinio taško, 

kuriame veikia jėgos ir momentai. Geometrija suglaudinama iki begalinio plo-

numo disko simetrijos plokštumoje – padangos plotis nevertinamas. Modelyje  

įvertinamas riedėjimo spindulio pokytis dėl vertikaliosios apkrovos. MF 6.1 ver-

sijoje detaliau atsižvelgiama į pripūtimo slėgio poveikį padangos charakteristi-

koms ir dinaminėms savybėms. Padangos modelis gali būti taikomas esant dide-

liems ratų išvirtimo kampams bei išilginio, skersinio ir kombinuoto padangos 

slydimo atvejais. Taip pat įvertinamas išilginių ir skersinių padangos jėgų vėlavi-

mas dėl relaksacijos ilgio. Be to, modelyje tiksliau apibūdinamas riedėjimo pasip-

riešinimas, įvertinant jo priklausomybę nuo greičio, apkrovos ir pripūtimo slėgio 

(Besselink et al., 2010).  

Modelis naudoja dvi bendrąsias lygtis įvairiems išvesties bei įvesties para-

metrų dėsningumams aprašyti: 

𝑦𝑖(𝑥𝑖) = 𝐷 sin[𝐶 arctan{𝐵(1 − 𝐸)(𝑥𝑖 + 𝑆𝐻) + 𝐸 arctan(𝐵(𝑥𝑖 + 𝑆𝐻))}] + 𝑆𝑉 , 
  (2.12) 

čia 𝐵 − standumo faktorius, 𝐶 − formos faktorius, 𝐷 = 𝜇𝐹𝑧 − maksimali jėgos 

vertė, 𝐸 − kreivumo koeficientas, 𝑆𝐻 − horizontaliojo standumo faktorius,  

𝑆𝑉 −  vertikaliojo standumo faktorius, 𝑥𝑖 − įvesties parametras, 𝑦𝑖 − išvesties  

parametras. 

𝑦𝑖(𝑥𝑖) = 𝐷 cos[𝐶 arctan{𝐵(1 − 𝐸)(𝑥𝑖 + 𝑆𝐻) + 𝐸 arctan(𝐵(𝑥𝑖 + 𝑆𝐻))}] + 𝑆𝑉 . 
  (2.13) 

Detalios MF 6.1 matematinio modelio lygtys pateikiamos literatūros šalti-

niuose: (Besselink et al., 2010; Pacejka, 2012). 

Pritaikius MF 6.1 matematinį modelį gautos padangos išilginės ir skersinės 

jėgos priklausomybės nuo vertikalios apkrovos, išilginio slydimo bei skersridės 

kampo pateikiamos 2.5 pav. Šios kreivės atitinka Pirelli Scorpion 235/55 R19 

105V padangą ir toliau naudojamos atliekant matematinį modeliavimą. 
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a) 

 

b) 

2.5 pav. Padangos išilginės ir skersinės jėgos priklausomybės pagal MF 6.1:  

a) išilginės padangos jėga; b) skersinės padangos jėga 

Fig. 2.5. Tyre longitudinal and lateral force dependencies based on MF 6.1: 

a) longitudinal tyre force; b) lateral tyre force 

Į anksčiau aprašytą 14 LL TP matematinį modelį kaip įvesties parametrai 

naudojamos padangos ir kelio kontakto taške veikiančios jėgos. Programinė  

įranga IPG CarMaker pagal esamas sąlygas parenka tikslingą MF 6.1 režimą ir 

užtikrina reikiamus išvesties parametrus, kurie siunčiami į TP modelį. 
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FTire padangos matematinis modelis naudojamas pagrindiniams dėsningu-

mams nustatyti vykdant modeliavimą ne realiuoju laiku su MSC ADAMS prog-

ramine įranga ir Cosin plėtiniu. Šių teorinių tyrimų metu analizuojamas ratų išvir-

timo ir suvedimo kampų reguliavimas ir jų poveikis TP dinamikai. Sudarant 

modelį taikomi autorių (Wright et al., 2019) atlikti eksperimentiniai tyrimai, kurių 

metu nustatytos padangos savybės įvedamos į matematinį modelį. FTire – plačiai 

naudojamas TP ir padangų pramonės inžinierių visame pasaulyje. Šis modelis 

skirtas TP dinamikai modeliuoti ir jėgoms bei sukimo momentams, veikiantiems 

padangos ir kelio kontakto plote, nustatyti. FTire taip pat taikomas modeliavimo 

aplinkoje atliekamiems TP komforto ir valdomumo vertinimo tyrimams. Vienas 

iš modelio pranašumų yra aukštas veikimo dažnis – iki 120 Hz. Tai leidžia anali-

zuoti staigius, kelio dangos nelygumų sukeltus svyravimus ir vibracijas. FTire ir 

MF 6.1 principinės schemos pateikiamos 2.6 pav. 

Modelio sandara yra sudėtinga ir plačiau pateikiama literatūroje (Gipser, 

2005; Gipser, 2007; Li, 2018). Bendruoju atveju FTire sudaro standus ratlankis ir 

80–200 koncentruotos masės elementų, kurie atitinka padangos diržo struktūrą. 

Kiekvienas iš šių elementų turi 3 transliacinius LL, 1 sukimosi LL bei iki 3 LL, 

skirtų skersiniam padangos diržo lenkimui įvertinti. 

 

2.6 pav. MF 6.1 ir FTire įvestis ir išvestis  

(sudaryta pagal Besselink et al., 2010; Gipser, 2007) 

Fig. 2.6. MF 6.1 and FTire input/output interface  

(based on Besselink et al., 2010; Gipser, 2007) 
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Sąveika tarp ratlankio ir diržo mazgų padangos šoninėje sienelėje modeliuo-

jama naudojant netiesinius standumo ir slopinimo komponentus, Maksvelo ele-

mentus bei elastoplastines jungtis. Gretimų mazgų tarpusavio sąveika modeliuo-

jama pasitelkus netiesinius standumo elementus, kurie priešinasi transliaciniam ir 

sukamajam judėjimui bei lenkimui (angl. in-plane and out-of-plane bending). 

Padangos ir kelio paviršiaus sąveika modeliuojama pasitelkus daugybe be-

masių protektoriaus blokų (pvz., nuo 10 iki 100), kurie priskiriami kiekvienam 

koncentruotos masės elementui. Protektoriaus blokai turi netiesines standumo ir 

slopinimo savybes normaline, tangentine ir skersine kryptimis. Šiems blokams 

sąveikaujant su kelio paviršiaus nelygumais generuojamos trijų tipų jėgos: pir-

moji – jėga normaline kryptimi, atsirandanti dėl bloko deformacijos ir jos kitimo 

greičio; antroji – išilginė jėga, kurios dydis priklauso nuo protektoriaus bloko sly-

dimo greičio, lokalaus slėgio ir bloko temperatūros; trečioji – skersinė jėga, kuri 

priklauso nuo vertikalios apkrovos, skersinio judėjimo ir padangos skersridės 

kampo. Norint nustatyti visus 6 padangos jėgų ir momentų komponentus reikia 

tinkamai sudėti pasiskirsčiusias apkrovas. FTire algoritmas šį procesą atlieka in-

tegruodamas ir sumuodamas jėgas elastingoje diržo atramoje.  

FTire modelio realizavimas leidžia įvertinti: terminius reiškinius, padangos 

protektoriaus dilimą, NVH aspektus, padangos deformacijas, įvairius sukibimo ir 

kontakto su keliu reiškinius bei padangos ir kelio kontakto ploto slėgio pasiskirs-

tymo epiūras. Dėl šių priežasčių modelis leidžia atlikti pirminį ratų pozicionavimo 

įvertinimą padangos efektyvaus panaudojimo ir TP dinamikos požiūriu. 

TP matematiniame modelyje taikoma klasikinė vairavimo sistema su aktyviu 

ratų pozicionavimo mechanizmu, apimančiu suvedimo ir išvirtimo kampų deri-

nimą. 

Klasikinę vairavimo sistemą sudaro mechaninis modulis, kuris apibrėžia san-

tykį tarp vairaračio pasukimo kampo ir trauklės poslinkio. Naudojamas vienas iš 

paprasčiausių, IPG CarMaker siūlomų vairavimo modelių – Static Steer Ratio 

modelis. Vairo stiprintuvas nėra vertinamas bei sistema modeliuojama kaip 

standi. Priekinės ašies ratų pasukimo kampai apskaičiuojami vairaračio įvestį pa-

dalijus iš perdavimo skaičiaus – 15,3. Gauti pasukimo kampai į TP modelį įve-

dami pagal Akermano dėsnį. 

Ratų suvedimo reguliavimo sistemą sudaro keturi aktyvūs moduliai, kurie 

gali generuoti individualius suvedimo kampus kiekvienam TP ratui. Priekinėje  

ašyje kiekvienam ratui taikomas vienas elektrinis cilindras, galinėje – po dvi ak-

tyvias pavaras. Taigi, bendruoju atveju rato suvedimo ir pasukimo kampą sudaro 

klasikinės vairavimo sistemos kinematikos dedamoji – 𝛿𝑖
𝑘𝑖𝑛, dėl dinamikos atsi-

radę suvedimo kampo pokyčiai (TP posvyriai ir pagreičiai) – 𝛿𝑖
𝑑𝑦𝑛

 ir aktyviojo 

elemento įvestas papildomas suvedimo kampas – 𝛿𝑖
𝑎𝑐𝑡: 

 𝛿𝑖 = 𝛿𝑖
𝑘𝑖𝑛 + 𝛿𝑖

𝑑𝑦𝑛
+ 𝛿𝑖

𝑎𝑐𝑡 . (2.14) 
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Priklausomai nuo siekiamo TP atsako, papildomą kampą galima įvesti laikantis 

Akermano arba atvirkštinės Akermano geometrijos. Dinaminiai pasukimo kampo 

pokyčiai – 𝛿𝑖
𝑑𝑦𝑛

 atsiranda dėl ratų suvedimo kampo pokyčio nuo vertikalios eigos, 

nuo pavirtimo kampo apie išilginę TP ašį, nuo pakabos kinematikos ir paslankumo 

ir nuo ratų išvirtimo kampo. Tikslingas papildomo kampo įvedimas gali minimi-

zuoti neigiamą dinaminių aspektų poveikį. 

Kita ratų pozicionavimo sistemos dalis yra aktyvus ratų išvirtimo kampų de-

rinimas. Sistemą sudaro keturios pavaros, kurios gali įvesti individualius ratų iš-

virtimo kampus kiekvienam TP ratui. Dėl spartesnio padangų dilimo ties dides-

niais išvirtimo kampais modeliuojant įvedamas apribojimas iki ±6°. Elektriniai 

cilindrai montuojami virš pakabos statramsčio tvirtinimo, nes tokia konfigūracija 

užtikrina racionaliausią jėgos perdavimo petį ir sumažina jėgos poreikį. Matema-

tiniame modelyje rato išvirtimo kampą nulemia pakabos konstrukcijos tipas ir jos 

geometrinės bei kinematinės priklausomybės – 𝛾𝑖
𝑘𝑖𝑛, dėl dinamikos atsiradę išvir-

timo kampo pokyčiai (TP posvyriai ir pagreičiai) – 𝛾𝑖
𝑑𝑦𝑛

 ir aktyviojo elemento 

įvestas papildomas išvirtimo kampas – 𝛾𝑖
𝑎𝑐𝑡: 

 𝛾𝑖 = 𝛾𝑖
𝑘𝑖𝑛 + 𝛾𝑖

𝑑𝑦𝑛
+ 𝛾𝑖

𝑎𝑐𝑡 . (2.15) 

Priklausomai nuo siekiamo TP atsako, papildomą išvirtimo kampą galima įvesti 

prioretizuojant polinkį į neigiamą išvirtimo kampą, kuris siejamas su geresniu TP 

valdomumu. Kita vertus, tikslingas išvirtimo kampo įvedimas gali minimizuoti 

neigiamą dinaminių aspektų poveikį ir sumažinti išvirtimo kampo variacijas. 

Tiek suvedimo, tiek išvirtimo kampų įvedimas atliekamas atsižvelgiant į TP 

pakabos kinematikos ir paslankumo duomenų lentelėse pateiktas reikšmes 

(2.4 pav.). 

Kadangi dauguma važiavimo komforto testų atliekami su pastoviu greičiu, 

TP traukos bei stabdžių sistemos yra modeliuojamos naudojant IPG CarMaker. 

Traukos sistemą sudaro 4 elektros varikliai, montuojami TP ratuose, baterijų blo-

kas, kiti elektronikos komponentai bei traukos valdymo ir paskirstymo blokai. 

Bendroji traukos sistemos schema pateikiama 2.7 pav. Šiame modelyje vairuotojo 

akseleratoriaus paminos įvestis interpretuojama kaip bendras sukimo momento 

poreikis, kuris paskirstomas tarp keturių elektros variklių. Šį priklausomybė, taip 

pat kaip ir elektros variklių sukimo momento ir sukimo greičio bei efektyvumo 

priklausomybė, išreiškiama LUTs. Paskirstant sukimo momentą atsižvelgiama į 

baterijos, kiekvieno elektros variklio, stabdžių sistemos ir bendrus TP parametrus. 

Tokiu būdu virtualus sukimo momento poreikis yra patikslinamas ir apribojamas 

atsižvelgus į TP posistemių būsenas ir generuojamą traukos jėgą kelio bei padan-

gos sąlyčio zonoje. 
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2.7 pav. TP traukos sistemos modelis (sudaryta pagal IPG CarMaker žinyną) 

Fig. 2.7. Vehicle powertrain model (based on IPG CarMaker Reference Manual) 

Stabdžių sistema realizuota pritaikius IPG CarMaker siūlomą modelį, kurį 

sudaro hidrauliniai bei elektrohidrauliniai komponentai. Įdiegtas stabdžių antib-

lokavimo sistemos (ABS) funkcionalumas. Pirminis stabdžių kontūras ir vieno 

rato stabdžių sistemos elementai pateikiami schemoje (2.8 pav.). 

 

2.8 pav. TP stabdžių sistemos modelis (sudaryta pagal IPG CarMaker žinyną)  

Fig. 2.8. Vehicle brake system model (based on IPG CarMaker Reference Manual) 
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Šiame modelyje vairuotojo stabdžių paminos įvestis perskaičiuojama į TP lė-

tėjimo pagreitį, kuris pritaikius LUTs ir perdavimo funkcijas paverčiamas į tiks-

linį stabdžių sistemos slėgį. Modelis įvertina esamas TP būsenas – ratų sukimosi 

greičius, išilginį slydimą ir paskirsto stabdžių slėgį kiekvienam ratui. Taip suku-

riami stabdymo momentai, kurie padangos ir kelio sąlyčio zonoje virsta stabdymo 

jėga ir lemia TP lėtėjimą. 

Taigi, sudaryti skirtingo kompleksiškumo TP matematiniai modeliai, iš kurių 

kiekvienas yra skirtas konkrečiam uždaviniui spręsti. Detalus visos TP matemati-

nis modelis yra validuojamas (A priedas) pagal kitų autorių atliktus eksperimen-

tinius tyrimus (Vaseur & Aalst, 2019). Aukštas modelio detalumas įgalins tin-

kamą sudarytų valdymo algoritmų įdiegimą ir testavimą. 

2.3. Hibridinės pakabos architektūros valdomų 
elementų matematiniai modeliai 

Tikslingam valdymo algoritmų efektyvumo įvertinimui būtina atsižvelgti į pavarų 

delsą, dinamiką ir apribojimus. Disertacijoje realizuojama aktyvios ir pusiau ak-

tyvios pakabos integracija. Naudojamas pusiau aktyvus amortizatorius pagal kor-

puso sandaros tipą yra trivamzdis (angl. triple-tube), jame realizuotas vienas val-

dymo vožtuvas (angl. Continuously Controlled Electronic Suspension valve – 

CES). Tai vienakrypčio tipo amortizatorius, kuriame tiek kompresijos, tiek išstū-

mimo eigos metu skystis teka per CES vožtuvą. Dėl šios priežasties vožtuvo ati-

darymas ar uždarymas tiesiogiai veikia amortizatoriaus slopinimo savybes. 

Pusiau aktyvūs amortizatoriai modeliuojami pasitelkus eksperimentinius 

duomenis, gautus išmatavus slopinimo jėgos priklausomybė nuo pakabos eigos 

greičio ∆𝑣 ir valdymo srovės 𝐼 (2.9, 2.10 pav.). 

 
2.9 pav. Priekinės ašies pusiau aktyvių amortizatorių slopinimo charakteristikos 

Fig. 2.9. Damping characteristics of the front axle semi-active dampers 
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2.10 pav. Galinės ašies pusiau aktyvių amortizatorių slopinimo charakteristikos 

Fig. 2.10. Damping characteristics of the rear axle semi-active dampers 

Vožtuvo valdymo srovės intervalas yra nuo 0,4 A (visiškai atidarytas – že-

mas amortizatoriaus slopinimas) iki 1,6 A (visiškai uždarytas – aukštas slopi-

nimas). Šio amortizatoriaus eksperimentiniai tyrimai atlikti Tenneco Automotive 

Europe BVBA. Amortizatorius išbandytas visame valdymo srovių, eigos greičių 

±2 m/s ir eigos nuo 6 iki 80 mm diapazone. Pateiktose kreivėse amortizatoriaus 

histerezė įvertinama atliekant išmatuotų verčių vidurkinimą. Sudarant šias kreives 

amortizatoriaus temperatūra išlaikyta rėžyje tarp 40 ir 50 ℃. 

Šios LUTs nėra tinkamos valdymo algoritmo užklausai įgyvendinti. Todėl 

reikia atlikti įvesties ir išvesties transformaciją taip, kad matuojant pakabos eigos 

greitį ir žinant valdymo jėgos poreikį 𝐹𝑑 būtų gautas valdymo srovės dydis 𝐼.  
Valdymo srovei nustatyti atliekama atvirkštinė interpoliacija su apribojimais. 

Duomenų perdavimo schema pateikiama 2.11 pav. 

 

2.11 pav. Amortizatoriaus valdymo srovės interpoliavimo schema 

Fig. 2.11. Damper control current interpolation scheme 

Iš duomenų (2.9, 2.10 pav.) kiekvienam amortizatoriui sudaromos tolydžio-

sios funkcijos 𝐹 = 𝑓(𝐼, ∆𝑣), kurios užpildo tarpus tarp diskrečiųjų LUT verčių. 

Tuomet esant fiksuotoms ∆𝑣 vertėms nustatoma srovė 𝐼𝑖, kuri užtikrina reikiamos 

jėgos vertę 𝑍𝑖 = 𝑓(𝐼𝑖 , ∆𝑣). Gautos srovės išrikiuojamos didėjimo tvarka ir apribo-

jamos: 0,4 A ≤ 𝐼𝑖 ≤ 1,6 A. Galiausiai atliekama atvirkštinė interpoliacija: 
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 𝐼𝑟𝑒𝑧 = 𝐼𝑖 + (𝐼𝑖+1 − 𝐼𝑖)
𝐹𝑑−𝑍𝑖

𝑍𝑖+1−𝑍𝑖
  →   𝐼𝑟𝑒𝑧 = 𝑓

−1(𝐹, ∆𝑣). (2.16) 

Tokiu būdu matuojant esamą pakabos eigos greitį ∆𝑣 ir žinant valdymo algo-

ritmo užklausą 𝐹𝑑 yra randama reikiama valdymo srovė 𝐼𝑟𝑒𝑧. Papildomai įvedama 

sąlyga: |𝐹𝑑| ≤ 10 N →  𝐼𝑟𝑒𝑧 = 0,4 A, kuri pašalina galimus srovės svyravimus 

dėl mažų valdymo jėgos užklausų. Apskaičiuota srovė kartu su ∆𝑣 tiekiama į LUT 

ir gaunama tarpinė jėga 𝐹∗. Galutinė vieno amortizatoriaus generuojama jėga iš-

reiškiama įvertinus perdavimo funkciją: 

 𝐹𝑠 = 𝐹
∗ ∙ (

1

0,0048s+1
). (2.17) 

Ši išraiška gauta iš pirmojo lygio tiekėjo. Ji sudaryta atliekant eksperimenti-

nius tyrimus ir įvertinant amortizatoriaus išvesties jėgos vėlavimus bei dinamines 

ypatybes. Bendruoju atveju funkcija perteikia dinaminius aspektus tarp valdymo 

jėgos užklausos ir realios amortizatoriaus išvesties, nevertinant žemo lygio val-

diklio. Funkcija tinkama taikyti visam valdymo srovių (nuo 0,4 A iki 1,6 A) ir 

pakabos eigos greičių (±2 m/s) diapazonui. Taikomos vienodos funkcijos tiek 

galiniam, tiek priekiniam amortizatoriui. 

Aktyvios pavaros matematinį modelį sudaro EM komponentai – ašinio srauto 

elektros variklis (angl. axial-flux motor), reduktorius ir rutulinė sraigtinė pavara. 

Modeliuojamoje pakabos architektūroje EM pavara įrengiama lygiagrečiai su  

amortizatoriumi. 

Elektros variklis modeliuojamas kaip simetrinė trifazė, tolygaus oro tarpo 

mašina su sinusiniu magnetinio lauko pasiskirstymu. Maksimali variklio galia yra 

3 kW. Modelio įvestyje pateikiamos trifazės įtampos ir išorės apkrovos sukeltas 

sukimo momentas. Trijų statoriaus fazių įtampos lygtys (Devi et al., 2025): 

 v𝑎=R𝑖𝑎 +
𝑑

𝑑𝑡
𝛹𝑎, v𝑏=R𝑖𝑏 +

𝑑

𝑑𝑡
𝛹𝑏 , v𝑐=R𝑖𝑐 +

𝑑

𝑑𝑡
𝛹𝑐 , (2.18) 

čia 𝑖𝑎, 𝑖𝑏, 𝑖𝑐 – fazių srovės, [A]; 𝛹𝑎, 𝛹𝑏, 𝛹𝑐 – atitinkamų fazių magnetiniai srautai, 

[Wb]; 𝑅 – varža, [Ω]. 

Siekiant taikyti dviejų vektorių modelį, būtina atlikti fazinių įtampų ir srovių 

pertvarkymus atliekant Clarke ir Parko transformacijas. Pradžioje fazės 𝑎, 𝑏, 𝑐 

pertvarkomos į 𝛼 ir 𝛽. Atlikus Parko transformaciją dvifazė stačiakampė koordi-

načių sistema pakeičiama į besisukančią 𝑑, 𝑞 koordinačių sistema: 

 [
𝑣𝑑
𝑣𝑞
] = [

cos𝜃 sin𝜃
−sin𝜃 cos𝜃

] [
𝑣𝛼
𝑣𝛽
], (2.19) 

čia 𝑣𝑑, 𝑣𝑞 – fazių įtampos 𝑑 ir 𝑞 ašyse, [V]; 𝑣𝛼, 𝑣𝛽  – fazių įtampos 𝛼 ir 𝛽 ašyse, 

[V]; 𝜃 – kampas tarp koordinačių sistemų, [rad]. 

Atlikus transformacijas galima išreikšti įtampas ir sroves 𝑣𝑑, 𝑣𝑞, 𝑖𝑑, 𝑖𝑞, kurios 

taikomos variklio generuojamo sukimo momento formulėje: 
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 𝑇𝑒 =
3

2
𝑝(𝛹𝑑𝑖𝑞 −𝛹𝑞𝑖𝑑) =

3

2
𝑝(𝛹𝑀𝑖𝑞 + (𝐿𝑑 − 𝐿𝑞)𝑖𝑑𝑖𝑞 , (2.20) 

čia 𝑝 = 6 – polių porų skaičius; 𝛹𝑑 ir 𝛹𝑞 – koordinačių 𝑑 ir 𝑞 magnetiniai srautai, 

[Wb]; 𝛹𝑀 – nuolatinis rotoriaus magnetinis srautas, [Wb]; 𝐿𝑑 ir 𝐿𝑞 – koordinačių 

𝑑 ir 𝑞 induktyvumai, [H]. 

Elektros variklio išvestis 𝑇𝑒 per reduktorių (perdavimo skaičius 𝑖 = 1,67) yra 

perduodama į rutulinę sraigtinę pavarą, kurioje sukamasis judėjimas keičiamas į 

slenkamąjį. Bendra sudarytos pavaros eiga yra 0,2 m, o išstūmimo ir sutraukimo 

greitis 0,15 m/s. Maksimali EM pavaros išvystoma jėga yra apribota iki ±10 kN. 

Pateikiama bendroji lygčių sistema: 

 

{
  
 

  
 
𝐼𝑚 ∙ 𝜑̈1 = 𝑇𝑒 − 𝑘𝑟(𝜑1 − 𝜑2) − 𝑐𝑟(𝜑̇1 − 𝜑̇2),

𝐼𝑔 ∙ 𝜑̈2 = 𝑘𝑟(𝜑1 − 𝜑2) + 𝑐𝑟(𝜑̇1 − 𝜑̇2) − 𝑇𝑔,

𝑇𝑔 = 𝐹 ∙ 𝑟𝑤1,

𝐼𝑝 ∙ 𝜑̈3 = 𝑇𝑝 − 𝑘𝑟(𝜑3 − 𝜑4) − 𝑐𝑟(𝜑̇3 − 𝜑̇4),

𝑇𝑝 = −𝐹 ∙ 𝑟𝑤2,

𝐼𝑛 ∙ 𝜑̈4 = 𝑘𝑟(𝜑3 − 𝜑4) + 𝑐𝑟(𝜑̇3 − 𝜑̇4) − 𝑇𝑒𝑥𝑡 ,

 (2.21) 

čia 𝐼𝑚, 𝐼𝑔, 𝐼𝑝, 𝐼𝑛 – inercijos momentai, atitinkamai elektros variklio (𝑚), redukto-

riaus (𝑟), rutulinės sraigtinės pavaros veleno (𝑝) ir rutulinės sraigtinės pavaros 

veržlės (𝑛), [kgm2]; 𝜑𝑖 – atitinkamos grandies pasukimo kampas, [rad]; 𝜑̇𝑖 – ati-

tinkamos grandies kampinis greitis, [rad/s]; 𝜑̈𝑖 – atitinkamos grandies kampinis 

pagreitis, [rad/s2]; 𝑘𝑟 ir 𝑐𝑟 – redukuotas pavarų standumas ir slopinimas; [N/m, 

Ns/m]; 𝑇𝑔 ir 𝑇𝑝 sukimo momentas ties atitinkama grandimi, [Nm]; 𝐹 – jėga  

pavarų sankaboje, [N]; 𝑟𝑤𝑖 – efektyvieji perdavų spinduliai, [m]; 𝑇𝑒𝑥𝑡 – pasiprie-

šinimo sukimo momentas, [Nm]; 

Dėl veikiančių sukimo momentų 𝑇𝑔 ir 𝑇𝑝 krumpliaračių centrų padėtys kinta. 

Papildomai šį efektą skatina gamybos netikslumai ir eksploatacinis išdilimas. To-

dėl modelyje atsižvelgiama į tarpašinio atstumo ir krumpliaračių laisvumo aspek-

tus. Tarkime, jei pradinis centrų atstumas yra 𝑎, tai veikiančioje perdavoje jis 

tampa 𝑎1(𝑡). Tokiu atveju taškų poslinkiai išilgai tiesės, kuri yra abiejų krumplia-

račių pagrindinių apskritimų liestinė, apskaičiuojami (Skrickij & Kojis, 2026): 

 

𝑢1 = 𝑟
′
𝑤1 ∙ 𝜑2 − 𝑞1 ∙ sin(𝜅1 − 𝜅𝑤1) + 𝑞2 ∙ cos(𝜅1 − 𝜅𝑤1),

𝑢2 = 𝑟
′
𝑤2 ∙ 𝜑3 − 𝑞3 ∙ sin(𝜅1 − 𝜅𝑤1) + 𝑞4 ∙ cos(𝜅1 − 𝜅𝑤1) ,

𝜌 = 𝑢2 − 𝑢1,
 (2.22) 

čia 𝜅𝑤1 – kabinimosi kampas, 𝜅1 – orientacijos kampas, kuris nurodo pavaros iš-

dėstymą plokštumoje, 𝜌 – esamas pavarų poslinkis.  

Tuomet gaunama jėga pavarų sankaboje: 

 𝐹 = −𝑘 ∙ 𝜌′ − 𝑐 ∙ 𝜌̇′, (2.23) 



74 2. TRANSPORTO PRIEMONĖS MATEMATINIS MODELIAVIMAS IR VALDYMO ... 

 

čia 𝑐 – slopinimo koeficientas tarp dviejų krumpliaračių; [Ns/m]; 𝑘 – sukabinimo 

standumo koeficientas, kuris nustatomas pagal (Skrickij & Bogdevičius, 2010); 

[N/m]; 

Modelyje įvertinamas krumpliaratinės pavaros tarpašinio atstumo pokytis ir 

sukabinimo laisvumas (angl. backlash). Atitinkamai rutulinė sraigtinė pavara yra 

modeliuojama, atsižvelgus į laisvumą tarp sraigto ir veržlės. Tokiu būdu EM pa-

varos generuojama pakabos valdymo jėga išlieka artima nuliui, kol nekompen-

suojamas mechaninis sistemos laisvumas. Tai ypač svarbu, kai keičiasi jėgos 

kryptis, nes tai yra dažnas atvejis pakabos darbo cikle. Perdavų laisvumas įverti-

namas: 

 𝜌′ = {

𝜌 − 𝜌0, 𝑗𝑒𝑖 𝜌 > 𝜌0
0, jei −𝜌0 ≤ 𝜌 ≤ 𝜌0
𝜌 + 𝜌0, 𝑗𝑒𝑖 𝜌 < 𝜌0

}, (2.24) 

čia 𝜌0 – pavaros laisvumas.  

Ašiniai krumpliaračių poslinkiai: 

 

𝑚1 ∙ 𝑞̈1 = 𝐹 ∙ sin(𝜅1 − 𝜅𝑤1) + 𝐹𝑏1,

𝑚1 ∙ 𝑞̈2 = −𝐹 ∙ cos(𝜅1 − 𝜅𝑤1) + 𝐹𝑏2 −𝑚1 ∙ 𝑔,

𝑚2 ∙ 𝑞̈3 = −𝐹 ∙ sin(𝜅1 − 𝜅𝑤1) + 𝐹𝑏3,

𝑚2 ∙ 𝑞̈4 = F ∙ cos(𝜅1 − 𝜅𝑤1) + 𝐹𝑏4 −𝑚2 ∙ 𝑔,

 (2.25) 

čia 𝐹𝑏i – jėgos guoliuose; [N]. 

Rutulinės sraigtinės pavaros būsenos vektorius apibrėžiamas: 

 𝑥 = [ 𝜃𝑠 , 𝜔𝑠, 𝑞𝑠, 𝑞̇𝑠]
𝑇 , (2.26) 

čia 𝜃𝑠 = 𝜑4, 𝜔𝑠 = 𝜑̇4, 𝑞𝑠 – pavaros veržlės poslinkis; [m]; 𝑞̇𝑠 – pavaros veržlės 

greitis; [m/s]; Šios pavaros laisvumas įvertinamas analogiškai (2.24) išraiškai.  

Pasipriešinimo jėgų sukeltas sukimo momentas apskaičiuojamas: 

 𝑇𝑒𝑥𝑡 = 𝐹𝑒𝑥𝑡
𝑝𝑠

2𝜋
, (2.27) 

čia 𝑝𝑠 = 0,0025 – sraigtinės pavaros žingsnis; [m/aps]; 𝐹𝑒𝑥𝑡 – pasipriešinimo 

jėga, gaunama iš IPG CarMaker modeliavimo aplinkos; [N]. 

Bendroji EM pavaros matematinio modelio ir jo integravimo su pusiau akty-

viu pakabos amortizatoriumi schema pateikiama 2.12 pav. 
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2.12 pav. EM pavaros matematinis modelis MATLAB/Simulink aplinkoje 

Fig. 2.12. EM actuator mathematical model in MATLAB/Simulink environment 

Naudojant EM pavaros matematinį modelį, užregistruotas jėgos užklausas ir 

EM pavaros išvesties jėgą bei dedikuotą MATLAB sistemos identifikavimo pap-

rogramę (angl. System Identification App) sudaryta EM pavaros perdavimo funk-

cija. Identifikuojant taikytos kraštinės sąlygos apima ± 10 kN jėgos apribojimą ir 

± 2 m/s pakabos eigos greičio rėžį. Sudaryta funkcija gali būti naudojama atlie-

kant pirminį matematinį modeliavimą: 

 𝐺𝐸𝑀 = (
1

0,002𝑠+1
). (2.28) 

Kadangi aktyvi EM pavara veikia lygiagrečiai su pusiau aktyviu amortizato-

riumi, visais atvejais prioritetas yra skiriamas amortizatoriui. Maksimalios pusiau 

aktyvios pakabos momentinės energijos sąnaudos yra 20 W, o aktyvios pakabos 

su EM pavara gali siekti iki 3 kW – vienam ketvirčiui. Dėl šios priežasties visų 

naudojamų valdymo algoritmų užklausa pirmiausia realizuojama pusiau aktyvia 

pakaba, o likusi dalis kompensuojama EM pavara. 

Taigi, sudaryti hibridinės architektūros elementų matematiniai modeliai to-

liau naudojami valdymo algoritmams testuoti. Atliekant skaitinį modeliavimą, pu-

siau aktyvaus amortizatoriaus veikimas aprašomas pagal 2.11 pav. pateiktą logiką. 

Jo išvestis kombinuojama su EM pavaros išvestimi pagal nurodytą schemą 

(2.12 pav.). HIL sąsajos metu į galinio kairiojo (GK) rato pusiau aktyvaus amor-

tizatoriaus modelį siunčiami realių matavimų duomenys: pakabos eigos greitis ir 

išmatuota valdymo srovė. Tokiu būdu slopinimo charakteristikos priklauso nuo 

realių matavimų. EM pavara visais atvejais yra modeliuojama taikant detalų pa-

varos matematinį modelį ir, atsižvelgus į TP matematinio modelio būsenos para-

metrus, generuoja pridėtinę pakabos valdymo jėgą. 
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2.4. Transporto priemonės modeliavimo aplinka 

Sudarytas visos TP matematinis modelis yra testuojamas pasitelkus MATLAB/Si-

mulink ir IPG CarMaker programinę įrangą. Kadangi TP važiavimo komforto į-

verčiai priklauso nuo kelio nelygumų ir kraštinių važiavimo sąlygų, ypač svarbu 

apibrėžti TP aplinkos ir važiavimo stiliaus modeliavimą. 

Kaip nurodyta prielaidose – kelio geometrija yra modeliuojama pagal (ISO 

8608:2016) standartą, o dirbtiniai kelio nelygumai aprašomi pagal (Viešoji įstaiga 

Transporto kompetencijų agentūra, 2024) rekomendacijas. Toliau pateikiama me-

todika, pagal kurią sudaromi kelio nelygumai, atitinkantys ISO 8608:2016 kelio 

klases, taip pat pateikiamas naudotų dirbtinių kelio nelygumų sąrašas bei geomet-

rinės ypatybės. 

Pagal literatūroje pateikiamą metodiką (Lenkutis et al., 2020; Zhou, 2013), 

MATLAB/Simulink aplinkoje naudojant apribotos dažnių juostos baltojo 

triukšmo bloką su numatytais parametrais: triukšmo galia – 0,1 ir diskretizacijos 

žingsnis – 0,1, generuojamas atsitiktinis signalas. Taikant sudaryto signalo trans-

formaciją, galima modeliuoti kelio dangas pagal ISO 8608:2016. Pagal standartą 

erdvinis PSD apibrėžiamas naudojant 𝐺𝑞(𝑛) parametro vertę, kuri atitinka konk-

rečią kelio dangos klasę:  

• A – 𝐺𝑞(𝑛) = 16 ∙ 10
−6m3; B – 𝐺𝑞(𝑛) = 64 ∙ 10

−6m3; 

• C – 𝐺𝑞(𝑛) = 256 ∙ 10
−6m3; D – 𝐺𝑞(𝑛) = 1024 ∙ 10

−6m3; 

• E – 𝐺𝑞(𝑛) = 4096 ∙ 10
−6m3; F – 𝐺𝑞(𝑛) = 16384 ∙ 10

−6m3. 

Tikslingam kelio dangos modeliavimui būtina įvertinti TP važiavimo greitį. 

Šiam tikslui taikomas baltojo triukšmo žemojo dažnio filtras su ribine dažnio verte 

𝑓0 = 0 bei Laplaso transformacija ir gaunama perdavimo funkcija: 

 
𝑞(𝑠)

𝑤(𝑠)
=

2𝜋𝑛0√𝐺𝑞(𝑛0)𝑣

𝑠+2𝜋𝑓0
, (2.29) 

čia 𝑛0 = 0,1 – etaloninis erdvinis dažnis, [m−1]; 𝑣 – TP važiavimo greitis, [m/s]; 
𝑞(𝑠) – atsitiktinis kelio paviršiaus žadinimas 𝑠 skalėje; 𝑤(𝑠) – baltasis triukšmas 

𝑠 skalėje. 

Tokiu būdu baltojo triukšmo signalas yra kiekvienu laiko momentu integruo-

jamas, dauginamas iš nurodytos perdavimo funkcijos, kurios išvestyje gaunamas 

kelio paviršiaus žadinimas, atitinkantis norimą ISO 8608:2016 klasę (2.13 pav.). 

Kadangi F–H klasės kelio dangos labiau atitinka bekelę, jos nėra modeliuojamos. 
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2.13 pav. Kelio klasių pagal ISO 8608:2016 modeliavimas 

Fig. 2.13. Road classes modelling based on ISO 8608:2016 

Sudarytas kelio nelygumų sąrašas pateikiamas 2.4 lentelėje. Rinkinys sutelk-

tas į vertikaliąją TP dinamiką, todėl apima įvairius kelio nelygumus. Sugeneruoti 

scenarijai užtikrina tiek pirminio, tiek antrinio važiavimo komforto reiškinių ak-

tyvavimą. 

2.4 lentelė. Naudojamas TP važiavimo komforto testų rinkinys 

Table 2.4. List of used test roads for vehicle ride comfort testing  

Pavadinimas Nelygumų geometrija Važiavimo greitis 

Trapecijos formos 

greičio mažinimo 

kalneliai ir  

iškiliosios pėsčiųjų 

perėjos 

Nuolydis 𝑖 =  1: 6 −  1: 40. 

Aukštis ℎ =  0,08 −  0,12 m. 

Plokštumos ilgis 𝑏 =  3 −  6 m. 

≤ 50 km/h 

Sinusoidės formos 

greičio mažinimo 

kalneliai 

Aukštis ℎ =  0,08 −  0,12 m. 

Bendras ilgis 𝑏 =  2 −  12 m. 
≤ 50 km/h 

Sinusoidinės bangos 

formos kelio profilis 

Amplitudė 𝐴 =  0,01 m. 

Bangos ilgis 0,37 −  36,11 m. 

Žadinimo dažnis 1 −  15 Hz. 

20, 50, 70, 90, 

110,130 km/h 
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2.4 lentelės pabaiga 

Pavadinimas Nelygumų geometrija Važiavimo greitis 

Apskritiminės  

formos greičio  

mažinimo kalneliai 

Siauri: aukštis ℎ =  0,05 m,  

plotis 𝑏 =  0,5 −  0,9 m. 

Platūs: aukštis ℎ =  0,08 −  0,1 m, plo-

tis 𝑏 =  3,7 − 4 m. 

≤ 30 km/h 

Dalinės trapecinės 

formos greičio  

mažinimo kalneliai 

(galimas asimetrinis 

išdėstymas) 

Nuolydis 𝑖 =  1: 10 −  1: 30. 

Aukštis ℎ =  0,08 m. 

Plokštumos ilgis 𝑏 =  3,5 −  3,7 m. 

≤ 50 km/h 

Trapecinės ir  

sinusoidinės bangos  

formos duobės 

Gylis ℎ =  0,01 −   0,09 m. 

Nuolydis 𝑖 =  1: 6 −  1: 24. 
≤ 50 km/h 

Amplitudė 𝐴 =  0,01 −   0,09 m. 

Bangos ilgis 0,1 −  5 m. 
≤ 50 km/h 

Šalia labiau apibrėžtų ir standartizuotų kelio nelygumų papildomai naudoja-

mos trinkelėmis ir akmenimis grįstos dangos, kurios į IPG CarMaker įvedamos 

per ASAM OpenCRG formatą. Tai IPG CarMaker bibliotekoje esantys realių ke-

lio dangų matavimai, atlikti taikant lazerinį skenavimą arba LiDAR technologiją, 

kurie importuojami į vykdomą modeliavimą. 

Atliekant važiavimo testus, kurių kraštinės sąlygos reikalauja aukšto važia-

vimo greičio (≥ 80 km/h) ir kurie skirti TP valdomumui įvertinti, laikoma, kad 

kelio paviršius yra lygus su pastoviu trinties koeficientu. Papildomai nevertinamas 

skersine ar išilgine kryptimi pučiantis vėjas ir krituliai. IPG CarMaker įgalina ver-

tikalųjį ir horizontalųjį kelio ženklinimą bei kitų bendrųjų kelių infrastruktūros 

elementų įvedimą. Sudarius kelio bei trasos geometriją, toliau apibrėžiama TP ju-

dėjimo trajektorija. Bendruoju atveju judėjimo trajektorija yra važiuojamosios da-

lies centrinė linija, tačiau galima įvesti individualias trajektorijas. 

Įvairūs testai atliekami tiek naudojant iš anksto apibrėžtus TP valdymo sig-

nalus (vairaračio pasukimas), tiek taikant vairuotojo matematinį modelį. Toks tes-

tavimas (angl. Closed- and open-loop testing) įgalina AV esminių charakteristikų 

įvertinimą. Papildomai įvertinamas pereinamojo laikotarpio, kai aktyvus TP vai-

ruotojas, efektyvumas ir bendras valdymo patikimumas abiem atvejais. 

Vairuotojo veiksmų ir vairavimo stiliaus parametrizavimo vedlys IPG Car-

Maker programinėje įrangoje leidžia modeliuoti žmogaus įvesties signalus į TP 
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valdymo įtaisus. Tai ypač svarbu atliekant uždarojo ciklo testavimą, kai vairuoto-

jas gali įvesti TP trajektorijos ir važiavimo greičio korekcijas. Vairuotojo modelis 

generuoja vairo pasukimo, stabdymo bei traukos sistemos valdymo įvestis. Atlie-

kant modeliavimą atsižvelgiama į įvairius delsos šaltinius, atsirandančius dėl 

žmogaus reakcijos laiko ar dėmesio lygio. Šių ir kitų parametrų visumą apibrėžia 

vairuotojo tipas (2.14 pav.). 

 
2.14 pav. TP vairuotojo parametrizavimo kreivės 

Fig. 2.14. Vehicle driver parameterisation curves 

Kiekvienas tipas aprašomas kraštinėmis sąlygomis, įskaitant skersinio ir išil-

ginio pagreičio apribojimus, važiavimo greitį, kurį vairuotojas gali pasiekti, bei 

trajektorijos sekimo pobūdį, nurodant leidžiamąsias nuokrypių ribas. Jei  

atitinkamų pagreičių ribos nustatomos netinkamai, vairuotojas tampa pernelyg at-

sargus ir nepasiekia ekstremalių bandymo sąlygų. Priešingai, jei šios ribos nusta-

tomos per arti sukibimo ribos, TP praranda stabilumą ir nesugeba išlaikyti trajek-

torijos bei išvažiuoja iš trasos. Papildomai, programinė įranga įgalina vairuotojo 

modelio adaptavimą konkrečiai TP, kuris realizuojamas atliekant numatytų ban-

dymų rinkinį. Važiavimo komforto testų metu taikomas įprastas vairuotojo mo-

delis, TP valdomumo manevrų metu – sportinio stiliaus. 

Papildomas testavimas atliekamas MSC ADAMS aplinkoje, kurioje vertina-

mas pakabos ir padangos darbas, suvedimo ir išvirtimo kampų poveikis TP dina-

mikai, skaičiuojamas valdymo jėgos poreikis bei atliekamas pakabos kinematikos 

ir paslankumo LUTs sudarymas. Modeliavimo metu naudojami tie patys TP pa-

rametrai (2.3 lentelė, 2.3, 2.4 pav.) ir FTire padangos modelis. Tokiu būdu atlie-

kamas pakabos ir visos TP modeliavimas. Kiekvienam iš pakabos elementų yra 
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priskiriamos masės ir inercijos (𝐼𝑥, 𝐼𝑦, 𝐼𝑧) savybės, naudojama tiksli pakabos kom-

ponentų geometrija, kuri atitinka Range Rover Evoque (2.15 pav.).  

 

2.15 pav. TP modelis MSC ADAMS aplinkoje 

Fig. 2.15. Vehicle model in the MSC ADAMS environment  

MSC ADAMS aplinkoje valdymo algoritmai nėra realizuojami, prieš ma-

nevrą įvedami statiniai suvedimo ir išvirtimo kampų pokyčiai bei stebimas TP 

atsakas. Testų metu modeliuojamas lygus kelio paviršius su pastoviu trinties koe-

ficientu. Vairuotojas nėra modeliuojamas, TP atlieka iš anksto aprašytą manevrą 

su pastoviu važiavimo greičiu bei vairaračio pasukimo kreive – AV. 

Disertacijos 1.4 poskyryje pateikiamas platus važiavimo komforto ir TP val-

domumo įvertinimo metrikų sąrašas. Kadangi pagrindinis tyrimų tikslas yra TP 

važiavimo komforto pagerinimas, prioritetas skiriamas būtent šioms objekty-

vioms metrikoms. Analizuojamose metrikose (1.3 lentelė) dominuoja vertikalusis 

amortizuojamos masės pagreitis ir įvairios šio pagreičio įvertinimo metodikos. 

Remiantis kitų mokslininkų atliktais tyrimais (Mansfield & Griffin, 2000; Forta 

et al., 2009; Gräbe et al., 2020), nustatyta, kad komforto įverčiai, pagrįsti tiek ver-

tikaliojo pagreičio RMS svertine verte, tiek suminio pagreičio ir sukimosi apie 

ašis intensyvumu, artimai sutampa. Dėl šios priežasties nuspręsta, kaip pagrindinę 

važiavimo komforto įvertinimo metriką naudoti vertikaliojo pagreičio RMS vertę. 

Taip pat naudojami tiksliniai rodikliai iš 1.3 lentelės ir C priedo. Papildomai, vyk-

dant tarptautinius mokslinius projektus ir atliekant mokslines stažuotes pas indust-

rinius partnerius, įgyta žinių apie praktikoje taikomus įvertinimo kriterijus. Galu-

tinis taikomų kriterijų rinkinys su paaiškinimais pateikiamas 2.5 lentelėje. 
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2.5 lentelė. TP pakabos veiksmingumo įvertinimo metrikos 

Table 2.5. Criteria for vehicle suspension performance evaluation 

Objektyvus kriterijus 
Matavimo 

vienetai 

Vertikaliojo pagreičio RMS vertė 𝑎𝑧,𝑅𝑀𝑆 – skaičiuojama RMS vertė 

lyginama su 1.3 lentelėje ties 8 rodikliu pateiktais rėžiais. 
[m/s2] 

Vertikaliojo pagreičio RMS dažninė svertis 𝑎𝑧,𝑊𝑘 – svertis atliekama 

pagal ISO 2631-1:1997 filtro aproksimaciją. 
[m/s2] 

Vertikaliojo pagreičio kitimo sparta – maksimali ir RMS vertės. [m/s3] 

Žmogaus jautrumo ribos – taikomos (Gräbe et al., 2020) ribos, nusa-

kančios keleivių procentinę dalį, kuri pajus 𝑎𝑧,𝑅𝑀𝑆 pokytį: 

25 % keleivių – lygus kelias: 0,046; nelygus kelias: 0,055; 

50 % keleivių – lygus kelias: 0,062; nelygus kelias: 0,082; 

75 % keleivių – lygus kelias: 0,074; nelygus kelias: 0,125. 

[m/s2] 

TP skersinis pagreitis – maksimali ir RMS vertės. [m/s2] 

TP sukimosi greitis apie vertikalią ašį – maksimali ir RMS vertės. [°/s] 

Posvyrio kampo apie išilginę TP ašį vertė – maksimali ir RMS vertės. [°] 

Posvyrio kampo apie išilginę TP ašį vertė – maksimali ir RMS vertės [°] 

Pavarų energijos sąnaudos – vertinamos suminės ir momentinės. [W] 

 

Pateikti įverčiai skaičiuojami pagal 1.3 lentelėje ir C priede nurodytas formu-

les bei kitas bendrąsias statistines formules, pavyzdžiui, RMS. 

ISO 2631-1:1997 standarte pateikiama tik dažninės sverties (𝑊𝑘) kreivė 

(2.16 pav.), tačiau nėra nurodomi skaitiniai filtrų koeficientai. Dėl šios priežasties 

naudojama (𝑊𝑘) kreivės aproksimacija su trečiosios eilės perdavimo funkcija, 

kuri pateikta literatūros šaltinyje (Zuo & Nayfeh, 2003): 

 𝑊𝑘(𝑠) =
80,03𝑠2+989,0𝑠+0,02108

𝑠3+78,92𝑠2+2412𝑠+5614
. (2.30) 

Tokiu būdu manevro metu užfiksuotas amortizuojamos masės vertikalusis 

pagreitis siunčiamas į perdavimo funkciją (2.30), o išvesties signalas toliau  

apdorojamas apskaičiuojant RMS vertę. 
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2.16 pav. ISO 2631-1:1997 dažninės sverties (𝑊𝑘) kreivė 

Fig. 2.16. ISO 2631-1:1997 frequency weighting curve (𝑊𝑘)  

Kaip matyti iš pateiktos kreivės (2.16 pav.), didžiausi svoriniai koeficientai 

priskiriami būtent kritinių dažnių rėžiui 4–8 Hz. Taip užtikrinamas tikslingas vib-

racijų dažnio izoliavimas ir poveikio įvertinimas. 

2.5. Valdymo algoritmų įdiegimas matematiniame 
modelyje 

Pakabos valdymo algoritmai testuojami tiek su TP ketvirčio, tiek su visos TP ma-

tematiniais modeliais. Vienam TP ketvirčiui valdyti taikomas vienas aukšto lygio 

valdiklis (angl. high-level controller), kuris matuoja tikslinius parametrus ir aps-

kaičiuoja bei generuoja pusiau aktyvios 𝐹𝑠 ir aktyvios 𝐹𝑎 pakabos valdymo jėgos 

užklausą. Ši užklausa siunčiama į atitinkamų pavarų žemo lygio valdiklius (angl. 

low-level controller), kurie užtikrina jėgos generavimą. Priklausomai nuo testuo-

jamo valdymo algoritmo įvesties parametrai gali skirtis, tačiau bendruoju atveju 

naudojami 4 amortizuojamos masės vertikaliojo pagreičio jutikliai, 4 pakabos ei-

gos jutikliai bei IMU blokas. Amortizuojamos masės pagreičio jutikliai pozicio-

nuojami ties statramsčių tvirtinimo vietomis, o pakabos eigos jutikliai tvirtinami 

lygiagrečiai su amortizatoriumi arba kitoje vietoje tarp amortizuojamos ir neamor-

tizuojamos masės. Papildomai gali būti naudojami 4 neamortizuojamos masės 

vertikaliojo pagreičio jutikliai. Aukšto lygio valdymo algoritmų realizavimo 

schema pateikiama 2.17 pav. 
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2.17 pav. TP pakabos valdymo algoritmų įdiegimo schema 

Fig. 2.17. Implementation scheme of vehicle suspension control algorithms 

Ratų pozicionavimo sistemos valdymas įgyvendinamas pasitelkus visos TP 

matematinį modelį, papildomai naudojant TP vienvėžį matematinį modelį. Ratų 

suvedimo kampų keitimas atliekamas taikant vieną aukšto lygio valdiklį, kuris 

priklausomai nuo TP parametrų įveda papildomus suvedimo kampus. Analogiškai 

atliekamas ratų išvirtimo kampų reguliavimas. Bendroji ratų pozicionavimo sis-

temos įdiegimo schema į TP matematinį modelį pateikiama 2.18 pav. 

 

2.18 pav. TP ratų pozicionavimo sistemos algoritmų įdiegimo schema 

Fig. 2.18. Implementation scheme of wheel positioning control algorithms 

Apibrėžus valdiklių kiekį ir įdiegimo tvarką toliau pateikiami sukurti ir nau-

dojami valdymo algoritmai, jų derinimo procedūros, valdymo dėsniai ir taikymo 

ypatybės. Algoritmų valdymo dėsniai išdėstomi atsižvelgus į 1.3 poskyryje suda-

rytą klasifikaciją. Visų pirma pateikiami pakabos valdymo algoritmai. 
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Atliekamuose tyrimuose naudojami klasikiniai pakabos valdymo algoritmai. 

Pagrindinė jų taikymo priežastis yra palyginimas su sukurtais valdymo algorit-

mais. Modeliavimo metu taikomas bazinis Skyhook algoritmas: 

 𝐹𝑆𝑘𝑦 = {
𝐶𝑚𝑖𝑛∆𝑣,           𝑗𝑒𝑖 𝑣𝑠∆𝑣 ≤ 0,
𝐶𝑚𝑎𝑥∆𝑣, 𝑗𝑒𝑖 𝑣𝑠∆𝑣) > 0,

 (2.31)   

čia 𝐶𝑚𝑖𝑛 = 800 Ns/m – minimalus slopinimo koeficientas, 𝐶𝑚𝑎𝑥  3500 Ns/m  – 

maksimalus slopinimo koeficientas, 𝑣𝑠 – amortizuojamos masės vertikalusis grei-

tis, 𝑣𝑢 – neamortizuojamos masės vertikalusis greitis, ∆𝑣 = 𝑣𝑠 − 𝑣𝑢 – greičių 

skirtumas. Praktikoje Skyhook yra derinamas su Groundhook metodu, todėl patei-

kiama valdymo logika: 

 𝐹𝐺𝑟𝑜𝑢𝑛𝑑 = {
𝐶𝑚𝑖𝑛∆𝑣,           𝑗𝑒𝑖 −𝑣𝑢∆𝑣 ≤ 0,
𝐶𝑚𝑎𝑥∆𝑣, 𝑗𝑒𝑖 −𝑣𝑢∆𝑣) > 0.

 (2.32) 

Literatūroje siūlomas Skyhook ir Groundhook sujungimo dėsnis: 

 𝐹𝐻𝑦𝑏 = (1 − 𝛼)𝐹𝑆𝑘𝑦 + 𝛼 ∙ 𝐹𝐺𝑟𝑜𝑢𝑛𝑑 , (2.33) 

čia 𝛼 ∈ [0, 1] – parametras, kuris nusako Skyhook – 𝐹𝑆𝑘𝑦 ir Groundhook – 

𝐹𝐺𝑟𝑜𝑢𝑛𝑑 proporciją. Parametras 𝛼 priklauso nuo TP skersinio pagreičio. Kai pag-

reitis yra mažas ≤ 2,0 𝑚/𝑠2, taikomas Skyhook algoritmas, pagreičiui peržengus 

šią vertę algoritmas sklandžiai persijungia į Groundhook strategiją.  

Šalia šių algoritmų taikomas industrijoje pristatytas Triple Skyhook valdymas 

(tSH), kurio dėsnis bendruoju atveju aprašomas lygtimi: 

 𝐹𝑡𝑆𝐻 = 𝛼(𝑠) ∙ (𝑚𝑠𝑥̈1 + 𝑐𝑠𝑥̇1 + 𝑘𝑠𝑥1), (2.34) 

čia 𝑚𝑠 – TP ketvirčio amortizuojama masė, 𝑐𝑠 – slopinimo derinimo koeficientas, 

𝑘𝑠 – standumo derinimo koeficientas, α(𝑠) – išankstinės korekcijos filtras.  

tSH valdymo įdiegimui reikalingas trijų būsenos parametrų registravimas. 

Dėl šios priežasties esami jutiklių signalai yra integruojami ir diferencijuojami. 

Fizinių jutiklių signalai yra triukšmingi ir matematiniai veiksmai su tokiais signa-

lais sukelia matuojamo dydžio poslinkius (angl. bias) bei signalo dreifą. Šie nei-

giami aspektai yra pašalinami pritaikius išankstinės korekcijos filtrą: 

 α(𝑠) = 𝛼0 ∙
𝜔𝐿𝑃

𝑠+𝜔𝐿𝑃𝐹
∙

𝑠

𝑠+𝜔𝐻𝑃𝐹
, (2.35) 

čia 𝛼0 – pagrindinis valdymo stiprinimo koeficientas, 𝜔𝐿𝑃𝐹 – žemojo dažnio filtro 

ribinis kampinis dažnis (rad/s), naudojamas aktyviojo elemento pralaidumui mo-

deliuoti ir bendram stabilumui užtikrinti, 𝜔𝐻𝑃𝐹 – aukštojo dažnio filtro ribinis 

kampinis dažnis (rad/s), skirtas matuojamo dydžio poslinkio, dreifo ir kelio dan-

gos nuolydžio poveikiui slopinti. Tyrimo metu naudojami tSH parametrai patei-

kiami 2.6 lentelėje. 
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2.6 lentelė. tSH valdymo algoritmo parametrai 

Table 2.6. tSH control parameters 

Simbolis Vertė Simbolis Vertė Simbolis Vertė 

𝑚𝑠_𝑝𝑟𝑖𝑒𝑘 542,5 kg 𝜔𝐿𝑃𝐹  125,68 rad/s 𝜔𝐻𝑃𝐹  3,142 rad/s 

𝑚𝑠_𝑔𝑎𝑙 465,8 kg 𝑐𝑠_𝑝𝑟𝑖𝑒𝑘 5000 Ns/m  𝑐𝑠_𝑔𝑎𝑙 5000 Ns/m  

𝑘𝑠_𝑝𝑟𝑖𝑒𝑘  88 000 N/m 𝑘𝑠_𝑔𝑎𝑙 65 230 N/m 𝛼0 1 

Papildomai vertikaliajam pakabos valdymui taikomos kelios PID variacijos.  

Šios PID konfigūracijos parinktos dėl aiškaus įdiegimo ir plataus taikymo indust-

rijoje. Kiekvienam valdikliui grįžtamojo ryšio signalas parinktas atsižvelgus į fi-

zikinę prasmę. Bendrasis PID valdymo dėsnis užrašomas tokiu pavidalu (Çelik 

et al., 2026): 

 𝐹𝑃𝐼𝐷 = 𝐾𝑃𝑒(𝑡) + 𝐾𝐼 ∫ 𝑒(𝑡)𝑑𝑡
𝑡

0
+ 𝐾𝐷

𝑑𝑒(𝑡)

𝑑𝑡
, (2.36) 

čia 𝐾𝑃 , 𝐾𝐼 , 𝐾𝐷 – derinimo koeficientai, atitinkamai proporcinis, integralinis ir di-

ferencialinis; 𝑒(𝑡) – užfiksuotas nuokrypis tarp sistemos atsako ir etaloninės būse-

nos; 𝐹𝑃𝐼𝐷 – PID valdiklio sugeneruotas valdymo signalas. 

Modeliavimo metu realizuotos PID(V) ir PI(A) valdymo konfigūracijos. 

PID(V) metu naudojamas pagrindinis grįžtamojo ryšio signalas yra amortizuoja-

mos masės vertikalusis greitis. Parenkama etaloninė šio dydžio vertė – 0 ir kiek-

vienu laiko momentu skaičiuojamos proporcinės, integralinės ir diferencialinės 

būsenos dedamųjų paklaidos. PI(A) atveju grįžtamojo ryšio signalas yra amorti-

zuojamos masės vertikalusis pagreitis, kurio etaloninė vertė taip pat prilyginama 

nuliui. Naudojami PID konfigūracijų parametrai, nustatyti su MATLAB/Simulink 

įrankiais (angl. Control System Designer App), pateikiami 2.7 lentelėje. 

Atsižvelgus į pirmojo skyriaus literatūros analizę, išvadas ir 2.1 poskyryje 

nurodytą darbo metodinį planą, toliau apibrėžiami slankiojo režimo valdymo al-

goritmai. SMC metodai pasirenkami dėl šiame darbe analizuojamos aktyviųjų  

elementų delsos, būsenos parametrų matavimo triukšmo, kelio paviršiaus žadi-

nimo ir neamortizuojamos bei amortizuojamos masės neapibrėžtumų. Taip pat 

testuojant ir modifikuojant skirtingus SMC metodus vykdomas mokslinės spragos 

užpildymas ir ieškomas patikimas būdas išlaikyti SMC privalumus pašalinant bū-

dingus būsenos svyravimus. Tarp įvairių SMC metodų atliekama palyginamoji 

analizė ir tik geriausius rezultatus pateikusios strategijos yra realizuojamos pasi-

telkus visos TP matematinį modelį. Pirminis įdiegimas atliekamas pritaikius TP 

pakabos ketvirčio matematinį modelį. 
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2.7 lentelė. PID ir PI pakabos valdymo algoritmų parametrai  

Table 2.7. Variables for PID and PI suspension control algorithms  

Simbolis Vertė Simbolis Vertė 

PID(V) (amortizuojamos masės vertikalusis greitis) 

Priekis Ketvirtis / visa TP Galas Ketvirtis / visa TP 

𝐾𝑃 10003 𝐾𝑃 8002,39 

𝐾𝐼 112 503,83 𝐾𝐼 90 003,07 

𝐾𝐷 132,96 𝐾𝐷 106,38 

PI(A) (amortizuojamos masės vertikalusis pagreitis) 

𝐾𝑃 357,83 𝐾𝑃 369,50 

𝐾𝐼 3906,11 𝐾𝐼 2898,32 

Praktiniam FOSM realizavimui ekvivalentinis valdymas turi būti derinamas 

su netolydžiuoju perjungimo dėsniu, kuris pritraukia sistemą prie paviršiaus. Pa-

renkamas slydimo paviršius, kuris aprašomas lygtimi: 

 σ = (ẋ1 − 𝑥̇1𝑑) + 𝑐(x1 − 𝑥1𝑑), (2.37) 

čia 𝑐 = 2 s−1 – koeficientas, nulemiantis būsenos kintamųjų prioritetą, 𝑥2𝑑 = 0 

ir 𝑥1𝑑 = 0 – norimos būsenos parametrų vertės. 

Siekiant gauti ekvivalentinio valdymo dėsnį slydimo paviršiaus išvestinė yra 

prilyginama 0. Pertvarkius gaunama ekvivalentinio valdymo dedamoji: 

 𝐹𝐸𝑄 = 𝑘𝑠(𝑥1 − 𝑥2) + 𝑐𝑠(𝑥̇1 − 𝑥̇2) − 𝑚𝑠𝑐𝑥̇1, (2.38) 

čia 𝑚𝑠𝑐𝑥̇1 – virtuali dedamoji, užtikrinanti pageidaujamą paklaidos dinamiką. 

Ekvivalentinis valdymas nėra pakankamas tikslingam sistemos veikimui, nes re-

alioje TP įvairūs parametrai kinta ir egzistuoja neapibrėžtumai. Dėl šios priežas-

ties kompensuoti nežinomam išorės poveikiui ir matuojamų parametrų netikslu-

mui taikomas perjungimo dėsnis: 

 𝐹𝑆𝑀𝐶 = −𝐾𝑚𝑠sign(𝜎), (2.39) 

čia 𝐾 – valdymo koeficientas, 𝐾 ≥ 𝐷𝑚𝑎𝑥 – maksimali trikdžio vertė. Yra gauna-

mas bendrasis FOSM valdymo dėsnis: 

 𝐹𝐹𝑂𝑆𝑀 = 𝐹𝐸𝑄 + 𝐹𝑆𝑀𝐶 . (2.40) 

2.39, 2.40 lygtyse 𝐾 koeficientas turi matavimo vienetus m/s2. Stiprinimo 

koeficiento vertė turi būti pakankama nežinomiems trikdžiams kompensuoti, nes 

žinomi trikdžiai jau yra įvertinti per 𝐹𝐸𝑄. TP pakabos sistemoje nežinomi trikdžiai 
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kyla dėl amortizuojamos masės pokyčio, slopinimo, standumo bei būsenos para-

metrų (𝑥1−𝑥2) ir (𝑥̇1−𝑥̇2) matavimų tikslumo. Atsižvelgus į TP ir naudotos ma-

tavimų įrangos specifikacijas daromos tokios prielaidos: vieno ketvirčio amorti-

zuojamoji masė gali kisti 30 %, būsenos parametrai, standumas ir slopinimas 

išmatuoti su 10 % paklaidomis. Gaunami šie lygčių deriniai: 

𝐾𝑚𝑠 ≈ ∆𝑚𝑠𝑐𝑥2 ≈ 0,30 ∙ 2 ∙ 2 ≈ 1,20 m/s
2,

𝐾𝑐𝑠 ≈ ∆𝑐𝑠|𝑥̇1 − 𝑥̇2|/𝑚𝑠 ≈ 0,1 ∙ 800 ∙ 2/465,8 ≈ 0,34 m/s
2,

𝐾𝑘𝑠 ≈ ∆𝑘𝑠|𝑥1 − 𝑥2|/𝑚𝑠 ≈ 0,1 ∙ 65320 ∙ 0,2/465,8 ≈ 2,80 m/s
2,

Galinė ašis − 𝐾𝑚𝑎𝑥 = 4,34 m/s
2;  Priekinė − 𝐾𝑚𝑎𝑥 = 4,73 m/s

2,

(2.41) 

čia 𝑥̇1 ir |𝑥̇1 − 𝑥̇2| = 2 m/s dėl nustatyto maksimalaus pakabos eigos greičio, 
|𝑥1 − 𝑥2| = 0,20 m nustatyta maksimali pakabos eiga. 

Sudarytas FOSM užtikrins sistemos stabilumą ir slydimo paviršiaus kinta-

mųjų asimptotinį konvergavimą į nulį, tačiau aukšto dažnio perjungimo dėsnis 

sukels aktyviojo elemento būsenos svyravimus. Pastarasis neigiamas aspektas yra 

būdingas visiems SMC metodams. Atsižvelgus į 1.3 poskyryje pateiktus SMC 

būsenos svyravimo sumažinimo metodų trūkumus ir ypatybes disertacijoje siū-

loma kvadratinės ribinės funkcijos adaptacija – BFA. 

Tikslingam ribinių funkcijų taikymui būtina nustatyti mažiausią leidžiamąją 

paklaidos vertę 𝜀 tarp slydimo paviršiumi apibrėžtos būsenos ir esamos sistemos 

būsenos. Šios vertės skaičiavimas priklauso nuo taikomos ribinės funkcijos for-

mos (Obeid et al., 2018; Laghrouche et al., 2021; Ovalle et al., 2026): 

 
𝜀 > 𝜏 + (1 + U𝑚)

2 −  klasikinė funkcija,
𝜀 > 2𝜏𝑈𝑚 −  kvadratinė funkcija,

 (2.42) 

čia 𝜏(𝑠) = 0,001 – naudojamas diskretizacijos žingsnis, 𝑈𝑚 – maksimali val-

dymo koeficiento vertė. 

Priešingai nei klasikinė ribinė funkcija (Obeid et al., 2018; Laghrouche et al., 

2021), kuriai iš anksto apibrėžtoms veikimo charakteristikoms 𝜀 pasiekti reika-

lingi neribotai didėjantys stiprinimo koeficientai, BFA suformuota atsižvelgiant į 

aktyviųjų elementų prisotinimo apribojimus. Taip pat dėl savo matematinės struk-

tūros ji užtikrina, kad stiprinimo koeficientai slydimo paviršiaus koordinatės pra-

džioje būtų lygūs nuliui nepriklausomai nuo parametro 𝜀 reikšmės. Tokiu būdu 

valdomoms sistemos būsenoms priartėjus prie etaloninės reikšmės per (−𝜀;  𝜀), 
valdymo stiprinimo koeficientai sklandžiai sumažėja iki nulio. Apskaičiavus arba 

eksperimentiniu būdu nustačius 𝜀 vertę aktyviojo elemento būsenos svyravimai 

yra pašalinami. Svarbu suprasti, kad, taikant ribinę funkciją, valdoma sistemos 

būsena gali nukrypti nuo slydimo paviršiaus, tačiau ne daugiau nei per 𝜀 vertę. 

Kadangi išlaikomas klasikinis sign(𝜎) perjungimo dėsnis, bet kokie didesni nuok-

rypiai yra kompensuojami SMC. Pateikiama BFA išraiška: 
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 𝐾(𝜀) = {

𝑈𝑚, 𝑘𝑎𝑖 𝜎 𝜖 (−∞,−𝜀]
𝑈𝑚

𝜀2
𝜎2, 𝑘𝑎𝑖 𝜎 𝜖 (−𝜀, +𝜀)

𝑈𝑚, 𝑘𝑎𝑖 𝜎 𝜖 [𝜀, +∞)

} . (2.43) 

Sudaryta ribinė funkcija naudojama ir su kitais slankiojo režimo valdymo me-

todais. FOSM BFA atveju taikoma 𝜀 = 0,08. FOSM metodai negali užtikrinti 

baigtinio laiko stabilumo ir kelių būsenos parametrų minimizavimo, todėl taikomi 

aukštesnės eilės metodai. 

Įprasminant antrosios eilės SMC metodų privalumus testavimo metu, TP va-

žiavimo komfortui pagerinti taikomas STA valdymo metodas. Šis algoritmas daž-

nai vadinamas netiesiniu PI metodu. Pateikiamas valdymo dėsnis: 

 
𝐹𝑆𝑇𝐴 = (−𝑘1|𝜎|

1

2𝑠𝑖𝑔𝑛(𝜎) + 𝑣) ∙ 𝑚𝑠,

𝑣̇ = −𝑘2𝑠𝑖𝑔𝑛(𝜎),
 (2.44) 

čia 𝑘1 = 26,76, 𝑘2 = 348,8 , 𝐾 = 322 – derinimo konstantos, kur 𝑘2 > 𝑘1 + 𝐾, 

𝑣 – papildoma integralinės dalies dedamoji. 𝐾 ≥ 𝐷̇𝑚𝑎𝑥 reikšmė randama iteraci-

niu būdu nustatant maksimalų trikdžio kitimo greitį. Kitos konstantos randamos 

sprendžiant kvadratinę lygtį (Pérez-Ventura & Fridman, 2019), kurioje 𝑎 = 1 ir 

𝑏 = −1,434. Papildomai STA derintas su ekvivalentiniu valdymu, kai STA  

pakeičia klasikinį perjungimo dėsnį: 

 𝐹𝐸𝑄+𝑆𝑇𝐴 = 𝐹𝐸𝑄 + 𝐹𝑆𝑇𝐴. (2.45) 

STA algoritmas yra derinamas su anksčiau aprašyta kvadratine ribine funkcija. 

STA BFA atveju taikoma 𝜀 = 0,08. STA + EQ BFA 𝜀 = 0,1, 𝑘1 = 2,793 ir 𝑘2 =
3,793. Abiem atvejais ribinės funkcijos išvestis apibrėžia 𝑘2 kitimą.  

Dėl apibrėžtų privalumų 1.3 poskyryje kitas testuojamas metodas yra termi-

nalinis SMC algoritmas (TSMC), kurio bendroji išraiška pateikiama: 

 

𝑆𝑆1 = 𝜎1 = 𝑥̇1 + 𝑘1√|𝑥1|sign(𝑥1),

𝑆𝑆2 = 𝜎2 = 𝑥̇1
2 + 𝑘1√|𝑥1|sign(𝑥1),

𝐹𝑇𝑆𝑀𝐶 = −𝐾𝑚𝑠sign(𝜎𝑖).

 (2.46)  

Esminis skirtumas tarp TSMC ir STA yra tas, kad TSMC naudoja netiesinį 

slydimo paviršių. Papildomai dėl sąlygos 𝑘1 < 2𝐾 TSMC būdingas aukštesnis 

stabilumas, kai sistema yra ant slydimo paviršiaus. Tyrimo metu naudoti du sly-

dimo paviršiai: 𝑆𝑆1, 𝑆𝑆2 ir stebėtas jų poveikis valdymo efektyvumui. TSMC taip 

pat derinamas su anksčiau aprašyta ribine funkcija (2.43) – TSMC BFA SS1/SS2 

ir ekvivalentiniu valdymu – TSMC + EQ BFA SS1/SS2. Taikant TSMC BFA SS1 

ir SS2 naudojami valdymo koeficientai: 𝐾 = 5, 𝑘1 = 1 ir 𝜀 = 0,065. TSMC+ EQ 
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BFA SS1: 𝐾 = 5, 𝑘1 = 1 ir 𝜀 = 0,065. Taip pat TSMC + EQ BFA SS2: 𝐾 = 1, 

𝑘1 = 1 ir 𝜀 = 0,065.  

 Greta kitų SMC valdiklių, papildomai išbandytas homogeniškasis valdiklis. 

Šis aukštesnės eilės algoritmas užtikrina visų kintamųjų baigtinio laiko stabilumą, 

vektorių lauko homogeniškumą ir yra skirtas netiesinėms sistemoms valdyti. Tai 

aukštesnės eilės SMC valdiklis, kurio išraiška, pritaikyta ribinėms funkcijoms tai-

kyti, pateikiama: 

 
𝐹𝐻𝑜𝑚 = (−

𝐾

𝜀3
|𝑥1|

3𝑠𝑖𝑔𝑛(𝑥1) −
𝐾

𝜀
3
2

|𝑥̇1|
3

2sign(𝑥̇1) + 𝑣) ∙ 𝑚𝑠,

𝑣̇ = −
𝐾

𝜀4
|𝑥1|

4sign(𝑥1).
 (2.47) 

Homogeniškasis valdymas reikalauja trijų ribinių funkcijų taikymo: propor-

cinė dedamoji (𝑥1) tiekiama į kubinę funkciją – |𝑥1|
3; diferencialinė dedamoji – 

|𝑥̇1|
3/2 ir integralinė į |𝑥1|

4. Gaunamas sudėtingesnis derinimo procesas. Mode-

liuojant naudojamos valdymo koeficientų vertės: 𝐾 = 10 000, 𝜀 = 0,06. 

Tyrimo metu sudarytas originalus pakabos valdymo algoritmas, pagrįstas ne-

pertraukiamo slankiojo režimo valdymo modifikacijomis ir ribinių funkcijų tai-

kymu. Bazinis algoritmo valdymo dėsnis PID-CSMC pateikiamas: 

 𝐹𝑃𝐼𝐷−𝐶𝑆𝑀𝐶 = (−𝑘1|𝑥1|
1

3sign(𝑥1)−𝑘2|𝑥̇1|
1

2sign(𝑥̇1) + 𝑣) ∙ 𝑚𝑠,

𝑣̇ = −𝑘3sign(𝑥1),
 (2.48) 

čia 𝑘1, 𝑘2, 𝑘3 > 0 – valdymo konstantos, kur 𝑘1 = 𝜆1∆
2/3 , 𝑘2 = 𝜆2∆

1/2 ir  𝑘3 =
𝜆3∆, ∆ – papildomas derinimo koeficientas, kuris nustatomas iteraciniu būdu. 

PID-CSMC yra netiesinis PID valdiklis. Literatūroje (Pérez‐Ventura et al., 2021) 

siūlomos 𝜆1, 𝜆2 ir 𝜆3 vertės, kurios sumažina aktyviojo elemento svyravimų amp-

litudę: 𝜆1 = 2,7; 𝜆2 = 5,345 ir 𝜆3 = 1,1, bei koeficientų rinkinys, sumažinantis 

energijos sąnaudas: 𝜆1 = 2,7; 𝜆2 = 4,281 ir 𝜆3 = 1,1. Pritaikius siūlomą rinkinį 

pastebėta, kad esantys aktyviojo elemento svyravimai neigiamai veikia keleivių 

komfortą ir sužadina pavaras, kai kelias yra santykinai lygus. 

 Siekiant tikslingai pritaikyti algoritmą prie pakabos valdymo būtina dinamiš-

kai derinti valdymo konstantas 𝑘1, 𝑘2 ir 𝑘3, atskirti kiekvieno būsenos parametro 

∆ ir adaptuoti valdymo algoritmą ribinei funkcijai taikyti. Kadangi 2.48 formulėje 

proporcinė dedamoji priklauso nuo 𝑥1, diferencialinė nuo 𝑥̇1 ir integralinė – 𝑥1, 
reikalingos dvi ribinės funkcijos. Pirmoji funkcija apibrėžiama amortizuojamos 

masės poslinkio verte 𝑥1 ir 𝜀, o antroji greičio – 𝑥̇1 ir 𝜀 vertėmis. Taip pat nusta-

tomos ∆1 ir ∆2 vertės, kurios atitinkamai priskiriamos kiekvienai iš ribinių funk-

cijų. Ribinių funkcijų išvestyje gaunamos dinaminės ∆1 ir ∆2 vertės, kurios gali 

įgauti vertes [0, ∆𝑚]. 
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 ∆1= {

∆1𝑚, kai 𝑥1 𝜖 (−∞,−𝜀]
∆1𝑚

𝜀2
𝑥1
2, kai 𝑥1 𝜖 (−𝜀, 𝜀)

∆1𝑚, kai 𝑥1 𝜖 [𝜀, +∞)

} , ∆2= {

∆2𝑚, kai 𝑥̇1 𝜖 (−∞,−𝜀]
∆2𝑚

𝜀2
𝑥̇1
2, kai 𝑥̇1 𝜖 (−𝜀, 𝜀)

∆2𝑚, kai 𝑥̇1 𝜖 [𝜀, +∞)

} . (2.49) 

Papildomai pagal literatūroje (Iglesias Rios et al., 2026) nurodytą seką ir pa-

tikslinimą iteraciniu būdu surandama 𝜆2 reikšmė. Metodikoje nurodoma, kad už-

fiksavus 𝜆1 ir 𝜆3 galima ieškoti racionaliausios 𝜆2
∗ , kuri sumažina svyravimų amp-

litudę ir padidina valdymo efektyvumą. Galutinis sudaryto valdymo dėsnis  

PID-CSMC BFA: 

 
𝐹𝑃.𝐾 = (−𝜆1∆1

2

3|𝑥1|
1

3𝑠𝑖𝑔𝑛(𝑥1) − 𝜆2
∗∆2

1

2|𝑥̇1|
1

2𝑠𝑖𝑔𝑛(𝑥̇1) + 𝑣) ∙ 𝑚𝑠 ,

𝑣̇ = −𝜆3∆1sign(𝑥1).
 (2.50) 

Sudaryto valdymo algoritmo derinimo konstantos ir kiti parametrai patei-

kiami 2.8 lentelėje. 

2.8 lentelė. PID-CSMC BFA parametrai 

Table 2.8. PID-CSMC BFA parameters 

Simbolis Vertė Simbolis Vertė 

Priekis Ketvirtis / visa TP Galas Ketvirtis / visa TP 

𝜆1 2,7 𝜆1 2,7 

𝜆2
∗  45 𝜆2

∗  40 

𝜆3 1,1 𝜆3 1,1 

∆1𝑚, ∆2𝑚 1 ir 1 ∆1𝑚, ∆2𝑚 1 ir 1 

𝜀 0,08  𝜀 0,08  

Toliau pateikiami naudojami ir sudaryti ratų pozicionavimo sistemos val-

dymo algoritmai. 

Papildomi ratų suvedimo kampai nustatomi taikant tiesioginio sukimo momento 

apie vertikalią TP ašį valdymo metodą (angl. Direct Yaw Moment Control – DYC), 

kuris grindžiamas etaloninio sukimosi greičio apie vertikalią TP ašį sekimu. Etaloni-

niam signalui generuoti naudojamas TP dinaminis vienvėžis modelis, kuris aprašo-

mas 2.6, 2.7 lygtimis. Nusistovėjusios būsenos etaloninis TP sukimosi greičio apie 

vertikalią ašį signalas apskaičiuojamas pagal 2.9, 2.10 lygtis.  

Realus TP sukimosi greitis apie vertikalią ašį yra ribojamas esamų sukibimo 

sąlygų. Tokia pati prielaida taikoma ir etaloniniam signalui. Dėl šios priežasties 

reikalingas išankstinis sukibimo sąlygų numatymas ir nuspėjimas, kuriam taiko-

mas dirbtiniais neuroniniais tinklais pagrįstas kelio dangos tipo klasifikavimas 
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(Šabanovič et al., 2020). Tokiu būdu apytikslės sukibimo sąlygos – 𝜇 yra žinomos 

iš anksto ir įvedamas apribojimas: 

 𝜓̇𝑠𝑎𝑡 = {
𝜓̇𝑟𝑒𝑓 , |𝜓̇𝑟𝑒𝑓| ≤ 𝜓̇𝑚𝑎𝑥 ≈ 0,85

𝜇𝑔

𝑉
,

±𝜓̇𝑚𝑎𝑥 , |𝜓̇𝑟𝑒𝑓| > 𝜓̇𝑚𝑎𝑥 ≈ 0,85
𝜇𝑔

𝑉
.
 (2.51) 

Apribotasis nusistovėjusios būsenos signalas negali tinkamai nusakyti TP di-

naminio atsako, nes tokiame signale yra laiptuotų lūžių. Todėl reali TP negali na-

tūraliai sekti tokio etaloninio signalo be papildomų perviršių ar etalono nepasie-

kimo. Papildomai įvedama antrojo laipsnio perdavimo funkcija, kuri tiksliau 

replikuoja TP atsaką: 

 𝜓̇𝑟𝑒𝑓,𝑑 =
𝑤0
2(1+𝜏𝑠)

𝑠2+2𝜉𝑤0𝑠+𝑤0
2 𝜓̇𝑠𝑎𝑡 , (2.52) 

čia 𝑤0 = 5,8 – savasis dažnis; [rad/s] 𝜉 = 0,9; [–] – slopinimo koeficientas;  

𝜏 = 0,18; [s]. Šie koeficientai identifikuojami iš TP atsako į vairaračio įvesties 

signalus. 

Skirtingais būdais sugeneruoti etaloniniai sukimosi greičio signalai patei-

kiami 2.19 pav.  

Kiekvienu laiko momentu atliekamas palyginimas tarp etaloninio signalo – 

𝜓̇𝑟𝑒𝑓,𝑑 ir realaus sukimosi greičio signalo – 𝜓̇𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙, kuris registruojamas TP  

esančio IMU bloko. 

Apskaičiuojama paklaida: 

 𝜓̇𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟 = 𝜓̇𝑟𝑒𝑓,𝑑 − 𝜓̇𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙 . (2.53) 

Paklaidos rodiklis yra pagrindinis parametras, kuriuo paremtas aukšto lygio 

valdiklio veikimas. 

 
2.19 pav. Etaloninio signalo generavimas 

Fig. 2.19. Reference signal generation 
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Tyrimo metu sudarytas valdiklis, kurio veikimas paremtas PI algoritmu. Pa-

pildomi ratų suvedimo kampai priekinėje ašyje įvedami priklausomai nuo užfik-

suotos paklaidos ir valdymo algoritmo stiprinimo koeficientų: 

 ∆𝛿𝑓 = 𝐾𝑝𝜓̇𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟 + 𝐾𝑖 ∫ 𝜓̇𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟𝑑𝑡
𝑡

0
. (2.54) 

Priekinėje ašyje papildomas suvedimo kampas yra apribotas iki ±8°, tačiau 

bet kokiu atveju ne daugiau nei leidžia vairavimo sistemos apribojimai.  

Galinės ašies papildomas suvedimo kampas, kuris apribotas iki ±3°, įveda-

mas atsižvelgus į priekinės ašies suvedimo kampą ir TP važiavimo greitį: 

 𝛿𝑟 = 𝑘(𝑉)∆𝛿𝑓 , (2.55) 

čia 𝑘(𝑉) – dinaminis koeficientas, kurio grafikas pateikiamas 2.20 pav. 

 
2.20 pav. Galinės ašies suvedimo kampo kryptį apibrėžiantis koeficientas 

Fig. 2.20. Coefficient defining the direction of the rear axle toe angle 

Kai TP važiavimo greitis yra mažesnis nei 60 km/h, įvedamas galinės ašies 

ratų suvedimo kampas, priešingas nei priekinės ašies ratų (pagerinamas TP ma-

nevringumas); esant didesniam nei 60 km/h važiavimo greičiui galinių ratų suve-

dimo kampo kryptis sutampa su priekinių ratų kryptimi (pagerinamas TP valdo-

mumas ir stabilumas). Šiame darbe 𝑘(𝑉) funkcija sudaryta ir 60 km/h greičio riba 

parinkta remiantis (Park et al., 2020) pateikta metodika. 

Proporcinės dedamosios stiprinimo koeficientas apskaičiuojamas iš (2.10) ir 

(2.55) lygčių: 

 𝐾𝑝 = 𝑓(𝑉𝑥) =
(
𝑙

𝑉𝑥
+
𝐾𝑢𝑠
𝑔
𝑉𝑥)

(1−𝑘(𝑉))
. (2.56) 

Paklaidos integralinės dalies stiprinimo koeficientas randamas iteraciniu 

būdu. Atliekami įvairūs testai, kurių metu keičiamas 𝐾𝑖 ir stebimas TP atsakas. 

Galutinė koeficiento vertė – 𝐾𝑖 = 0,15. 
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Priklausomai nuo taikymo srities ir siekiamo TP atsako, papildomą išvirtimo 

kampą galima įvesti prioretizuojant polinkį į neigiamą išvirtimo kampą, kuris sie-

jamas su geresniu TP valdomumu. Kita vertus, tikslingas išvirtimo kampo įvedi-

mas gali minimizuoti neigiamą dinaminių aspektų poveikį ir sumažinti išvirtimo 

kampo variacijas. TP matematiniame modelyje realizuotas aktyvus ratų išvirtimo 

kampų valdymas, papildomą išvirtimo kampą įvedant priklausomai nuo vairara-

čio pasukimo kampo (Sun et al., 2018): 

𝛾1 = 𝛾2 = {
𝐾12𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟 ,                        𝑗𝑒𝑖 |𝐾12𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟| ≤ 6°

𝑠𝑖𝑔𝑛(𝐾12𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟) ∙ 6°, 𝑘𝑖𝑡𝑎𝑖𝑠 𝑎𝑡𝑣𝑒𝑗𝑎𝑖𝑠
 

  (2.57) 

𝛾3 = 𝛾4 = {
𝐾34𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟 ,                        𝑗𝑒𝑖 |𝐾34𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟| ≤ 6°,

𝑠𝑖𝑔𝑛(𝐾34𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟) ∙ 6°, 𝑘𝑖𝑡𝑎𝑖𝑠 𝑎𝑡𝑣𝑒𝑗𝑎𝑖𝑠,
 

čia 𝐾12 ir 𝐾34 = [−0,15; 0,15] – koeficientai, apibūdinantys ratų išvirtimo ir 

posūkio kampo santykį, 𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟 − vairaračio pasukimo kampas. Kai 𝐾12 ar 𝐾34 yra 

> 0, tada priekiniai arba galiniai TP ratai yra paverčiami į tą pačią pusę kaip ir 

𝛿𝑣𝑎𝑖𝑟. 

2.6. Antrojo skyriaus išvados  

1. Sukurtas detalus visos TP matematinis modelis. Modelyje kompleksiškai 

įvertintos pakabos kinematikos ir paslankumo ypatybės, naudojamos ne-

tiesinės slopinimo ir standumo charakteristikos bei taikomi validuoti MF 

6.1 ir FTire padangos modeliai. Sistema yra parengta valdomos pakabos 

ir ratų pozicionavimo posistemėms įdiegti ir testuoti. Papildomai reali-

zuotas TP pakabos ketvirčio matematinis modelis, skirtas valdymo algo-

ritmams derinti ir pirminiam efektyvumo įvertinimui. Taip pat realizuotas 

TP dinaminis vienvėžis matematinis modelis, skirtas etaloninių sukimosi 

greičio reikšmėms generuoti. 

2. Sudarytas pusiau empirinis pusiau aktyvios pakabos amortizatoriaus mo-

delis, kurio veikimas pagrįstas LUTs ir atvirkštine interpoliacija. Papildo-

mai taikoma perdavimo funkcija, kuria įvertinami išvesties jėgos vėlavi-

mai bei dinaminės ypatybės. Lygiagrečiai sukurtas aktyvios EM pavaros 

matematinis modelis, kurį sudaro elektros variklis, reduktorius ir rutulinė 

sraigtinė pavara. Modelyje įvertinamas pavaros laisvumas bei elektrinės 

ir mechaninės dalies dinaminiai aspektai. Abiejų elementų matematiniai 

modeliai realizuojami pakabos valdymo procese prioritetą skiriant amor-

tizatoriui dėl mažesnių energijos sąnaudų. 
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3. Apibrėžta TP modeliavimo aplinka, kurioje pateikta kelio dangos nely-

gumo modeliavimo metodika pagal ISO 8608:2016 klases, sudarytas tiks-

linis važiavimo komforto įvertinimo testų ir kriterijų rinkinys. Modelia-

vimo aplinką sudaro IPG CarMaker ir MSC ADAMS programinė įranga. 

Papildomai atliekamas vairuotojo parametrizavimas, kuris užtikrina testų 

kraštinių sąlygų įgyvendinimą. Šioje aplinkoje atliekamas pagrindinis 

skaitinis modeliavimas.  

4. Detalizuotas sukurtų ir testuojamų valdymo algoritmų įdiegimas TP ma-

tematiniame modelyje, išskiriant valdiklių kiekį, tipą, įvesties ir išvesties 

parametrus bei derinimo konstantas. Pateikiamas originalus pakabos val-

dymo algoritmas, pagrįstas nepertraukiamo slankiojo režimo valdymo 

modifikacijomis ir ribinių funkcijų taikymu. Taip pat identifikuojami ratų 

pozicionavimo valdymo algoritmai, skirti ratų suvedimo ir išvirtimo kam-

pams valdyti. 
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3 
Bandymų stendas ir eksperimentinių 

tyrimų metodika 

Trečiame skyriuje pateikiama sukurtos HIL sąsajos architektūra, veikimo princi-

pas ir validavimas. Taip pat apibrėžiama eksperimentų atlikimo metodika testuo-

jant ratų pozicionavimo ir pakabos valdymo sistemas. 

Skyriaus tematika buvo paskelbtas vienas straipsnis (Šabanovič et al., 2024) 

ir skaityti du pranešimai (Kojis et al., 2025; Skrickij et al., 2025) konferencijose. 

3.1. Matematinio modelio ir aparatinės įrangos 
sąsajos stendas bei jo validavimas 

Daugelis originalios įrangos gamintojų (angl. Original Equipment Manufac-

turer – OEM) ir pirmojo lygio tiekėjų (angl. Tier 1 supplier) pasiūlė modulinių 

TP pakabos ketvirčio konstrukcijų (Schmitz, 2024; Kojis et al., 2022). Šių modu-

lių montavimas ir testavimas realiose TP sukelia nemažai iššūkių: imlios skaičia-

vimams tvirtinimo taškų modifikacijos, bandymų poligono nuoma, technikų ko-

mandos būtinybė bei didelės finansinės sąnaudos. Kadangi ankstyvosios stadijos 

testavimas ir gaminio koncepcijos patvirtinimo etapas reikalauja tyrimų tiek kom-
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ponentų, tiek visos sistemos lygmeniu, būtina rasti kompromisą tarp laiko ir fi-

nansinių sąnaudų. Šiuo atžvilgiu TP ketvirčio stendas, skirtas bandymams su in-

tegruotais fiziniais komponentais, suteikia subalansuotą alternatyvą tarp eksperi-

mentinių tyrimų tikslumo ir prieinamumo. 

Sukurtas TP pakabos ketvirčio stendas, pagal 1.5 poskyryje pateiktą klasifi-

kaciją priskiriamas III grupei. Stendas reprezentuoja Range Rover Evoque TP.  

Amortizuojamą masę sudaro kėbulo dalis, konstrukcinis rėmas ir papildomi beto-

niniai blokai, kurie naudojami masei keisti. Tokiu būdu bazinėje konfigūracijoje 

stendo amortizuojama masė yra 465,80 kg. Konstrukcijoje naudojamos origina-

lios Range Rover Evoque pakabos dalys bei standumo ir slopinimo elementai, ku-

rių charakteristikos atitinka 2.1 lentelėje ir 2.3 pav. nurodytas vertes. Taip pat 

stende naudojama Pirelli Scorpion 235/55 R19 105V padanga, su kuria originaliai 

komplektuojama ši TP. Stendas yra konfigūruojamas su dviejų tipų aktyviaisiais 

elementais – ratams pozicionuoti skirtais elektriniais cilindrais ir pusiau aktyviu 

pakabos amortizatoriumi (3.1 pav.). Aktyvaus suvedimo atveju skersinės pakabos 

traukės yra pakeičiamos į elektrinius cilindrus. Analogiškai, pasyvus amortizato-

rius yra keičiamas į pusiau aktyvų. Amortizatoriaus charakteristikos yra pateikia-

mos 2.10 pav., o naudojami elektriniai cilindrai yra Moteck LD20, jų esminiai 

parametrai pateikiami 3.1 lentelėje. 

  

  3.1 pav. Stendo aktyvieji elementai  

Fig. 3.1. Actuators of the test rig 

Siekiant kompleksiškai įvertinti sudarytų valdymo algoritmų ir įdiegtų posis-

temių veiksmingumą, būtina nustatyti jų poveikį visos TP mastu. Dėl šios prie-

žasties bandymų stende įgyvendinta modeliavimo ciklo su aparatine įranga sąsaja. 

Ši konfigūracija atkuria visos sistemos veikimą, įtraukdama realius jos kom-

ponentus į kitų posistemių uždarojo ciklo matematinį modeliavimą realiuoju 

laiku. Tokiu būdu gaunamas abipusis ryšys tarp fizinių ir virtualių sistemos dalių. 
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Naudojant HIL aparatinės įrangos bandymams, gaunami įvesties ir išvesties duo-

menys, artimi realioms eksploatavimo sąlygoms. Tai leidžia patikrinti sukurtą val-

dymo algoritmą, atlikti jo derinimą ir išsamiai įvertinti sistemos veikimą įvairio-

mis sąlygomis. Bendroji HIL sąsajos schema pateikiama 3.2 pav. 

 

3.2 pav. Bendroji matematinio modelio ir aparatinės įrangos sąsajos schema 

Fig. 3.2. Interface between the mathematical model and the hardware 

Sukurta HIL architektūra susideda iš TP ketvirčio stendo ir visos TP mate-

matinio modelio sąsajos. Fizinė sistemos dalis sudaryta naudojant realios TP pa-

kabos ir kėbulo dalis (galinį kairįjį ketvirtį), todėl gautos realistiškos geometrinės 

ir inercinės charakteristikos. Abiem aktyviesiems elementams valdyti reikalingas 

būsenos parametrų matavimas. Pusiau aktyvios pakabos atveju matuojamas amor-

tizuojamos ir neamortizuojamos masės pagreitis (𝑎𝑧_𝑠𝑚, 𝑎𝑧_𝑢𝑚), pakabos eiga 

(𝑥1 − 𝑥2) ir amortizuojamos masės  poslinkis (𝑥1). Taip pat matuojama pusiau 

aktyviojo amortizatoriaus grįžtamoji srovė (𝐼𝑚𝑎𝑡). Kiti parametrai – amortizuoja-

mos masės greitis (𝑥̇1) ir pakabos eigos greitis (∆𝑣) – yra išgaunami atliekant ma-

tematines operacijas. Ratų pozicionavimo sistemos atveju kiekvieno elektrinio ci-

lindro poslinkis matuojamas pasitelkus linijinius potenciometrus (𝛿𝑚𝑎𝑡) ir 

konvertuojamas į suvedimo kampą pasitelkus LUTs, matuojamos padangos jėgos 

(𝐹𝑥, 𝐹𝑦, 𝐹𝑧) ir sukimo momentai (𝑀𝑥, 𝑀𝑦, 𝑀𝑧). Be valdymo algoritmams įdiegti 
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būtinų parametrų, papildomai matuojami rato ir būgno sukimosi kampiniai grei-

čiai (𝜔𝑟𝑎𝑡𝑜, 𝜔𝑏ū𝑔𝑛𝑜). Visų duomenų fiksavimo dažnis 1000 Hz.  

Virtuali sąsajos dalis yra anksčiau aprašytas visos TP matematinis modelis su 

posistemiais ir EM pavaros modelis, į kuriuos įvedamos fizinės sistemos išvestis 

ir sudaroma HIL architektūra. 

Pagrindinis šios sąsajos objektas yra realiuoju laiku veikianti tikslinė skaičia-

vimų mašina (angl. Real time target machine). Šis skaičiavimų kompiuteris yra 

tiesiogiai sujungtas su pagrindiniu kompiuteriu (angl. Host PC), kuriame įdiegta 

MATLAB/Simulink ir IPG CarMaker HIL programinė įranga. Sugeneravus TP 

matematinio modelio su visomis posistemėmis programą ir inicializavus modelia-

vimą realiuoju laiku, duomenų mainams tarp programinės įrangos ir bandymų 

stende įdiegtų aparatinės įrangos komponentų naudojama dSPACE ControlDesk 

programinė įranga. Taigi, tikslinė skaičiavimų mašina dSPACE ds1006 naudo-

jama valdymo signalams generuoti ir siųsti į TP bandymų stendą bei įvairiems 

parametrams registruoti naudojant HIL fizinėje dalyje sumontuotus jutiklius. 

Pagrindinės dSPACE ds1006 valdymo signalų išvestys į bandymų stendo 

žemo lygio valdiklius – suvedimo kampo užklausa ir keitimo sparta (𝛿𝑟𝑒𝑧 , 𝑣𝛿), 

etaloninė amortizatoriaus valdymo srovė (𝐼𝑟𝑒𝑧) ir važiavimo greičio sinchroniza-

vimo signalas į traukos variklio valdiklį (𝑉). 

Aukšto ir vidutinio lygio valdikliai yra aptariami 2.5 poskyryje. Šie algorit-

mai realiuoju laiku generuoja valdymo užklausas ir paskirsto jas tarp esamų siste-

mos aktyviųjų elementų. 

 Toliau apibrėžiami žemo lygio valdikliai, nes jie yra paskutinė grandis, kuri 

nulemia tikslingą valdymo užklausos realizavimą. 

 Aktyvaus ratų suvedimo pavaroms valdyti naudojamas Cytron SmartDrive-

Duo-30 žemo lygio valdiklis. Šiam blokui aukšto lygio valdymo signalai yra siun-

čiami iš dSPACE tikslinės skaičiavimų mašinos per DAC (angl. Digital to Analog) 

plokštę. Priklausomai nuo valdymo impulsų, žemo lygio valdiklis siunčia koman-

das į elektrinius cilindrus ir keičia jų judėjimo kryptį bei išsiskleidimo ir susitrau-

kimo greitį. Pagrindiniai valdiklio parametrai: 

− maitinimo įtampa: nuo 7 iki 35 V; 

− maksimalus nuolatinis srovės stipris: iki 30 A;  

− loginio įėjimo riba – aukštas lygis: nuo 1,3 iki 5 V; 

− loginio įėjimo riba – žemas lygis: nuo 0 iki 0,7 V. 

Pusiau aktyvaus amortizatoriaus vožtuvui valdyti naudojamas žemo lygio 

valdiklis, suprojektuotas ir suderintas Transporto ir logistikos kompetencijų 

centre pagal Tenneco Automotive Europe BVBA pateiktus reikalavimus. Pagrin-

dinė valdiklio funkcija – priimti analoginį užklausos signalą, jį išmatuoti mikro-

valdiklio ADC (angl. Analog to Digital) grandine, nustatyti etaloninę srovės vertę 

ir impulso pločio moduliacijos (angl. pulse width modulation – PWM) signalu 
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valdyti galios tranzistorių taip, kad vožtuvo solenoidu tekanti srovė atitiktų etalo-

ninę reikšmę. Valdiklio techninė struktūra sudaryta iš penkių pagrindinių posiste-

mių: maitinimo grandinės, NUCLEO-G431KB mikrovaldiklio modulio sąsajos, 

analoginės komandos įėjimo, PWM galios pakopos ir srovės matavimo grandinės. 

Žemo lygio valdiklis yra maitinamas 12 V nuolatinės įtampos, o jo išvestyje gau-

nama 0,4–1,6 A srovė.  

Srovės reguliavimas pagrįstas grįžtamuoju ryšiu. Įdiegta elektros grandinė 

matuoja faktinę srovę, palygina ją su užklausa ir proporcingai paklaidai pakeičia 

PWM darbinį ciklą. Kai skirtumas yra teigiamas, PWM koeficientas mažinamas,  

priešingu atveju – didinamas. Dėl šios korekcijos srovės lygis gali būti palaikomas 

esant ritės impedanso pokyčiams dėl temperatūros, maitinimo įtampos ir apkrovos 

sąlygų pokyčiams. Eksperimentinio testavimo metu gautas srovės reguliavimo 

tikslumas yra ±0,01 A. Taip pat atliekant žingsninės užklausos bandymą nuo 

0,4 A iki 1,6 A ir matuojant laiką, per kurį reali srovė pasiekia užklausą su ±5 % 

tolerancija, nustatyta 35 ms delsa. 

Asinchroniniam 3 fazių traukos varikliui, varančiam plieninį būgną, valdyti 

naudojamas AC keitiklis LSLV–G100. G100 turi pažangų, jutiklių nereikalaujantį, 

vektorinį valdymą (angl. sensorless vector control) bei plačiai adaptuojamą V/F 

režimą. Keitiklis yra prijungtas prie dSPACE, kad gautų aktyvacijos komandas ir 

tikslinius TP važiavimo greičius. Pagrindiniai G100 parametrai įprastomis darbo 

sąlygoms: 

− valdomo variklio maksimali galia: 15 kW; 

− išėjimo parametrai: srovė – 31 A, dažnis – 0–400 Hz (IM sensorless re-

žime: 0–120 Hz), įtampa – 3 fazių 380–480 V;  

− valdymo charakteristikos: dažnio nustatymo tikslumas skaitmeninei ko-

mandai – 0,01 Hz, analoginei išvesčiai ir įvesčiai – 0,06 Hz; dažnio tiks-

lumas – 1 % nuo maksimalaus išėjimo dažnio.  

Kiti esminiai HIL stendo parametrai pateikiami 3.1 lentelėje. 

3.1 lentelė. Sukurto HIL bandymų stendo specifikacija 

Table 3.1. Specification of the developed HIL test rig  

Parametras Reikšmė Parametras Reikšmė 

Bendrieji parametrai 

Išoriniai matmenys 

(ilgis, plotis, aukštis) 
2,7 x 1,7 x 1,8 m 

Plieninio būgno 

skersmuo 
0,22 m 

Amortizuojamos 

masės keitimo ribos 
200 −  900 kg 

Maksimalus važiavimo 

greitis 
170 km/h 



100 3. BANDYMŲ STENDAS IR EKSPERIMENTINIŲ TYRIMŲ METODIKA  

 

3.1 lentelės pabaiga 

Parametras Reikšmė Parametras Reikšmė 

Traukos variklio galia 

ir sukimo momentas 

11 kW, 

36,3 Nm 
Vertikalus žadinimas 

Sinusoidinis 

𝐴 ≤ 16,5 mm 

Elektrinio cilindro jėga 

ir greitis 

1000 N, 

20 mm/s 

Suvedimo kampo 

keitimo ribos 
±3° 

Naudojami jutikliai 

𝐹𝑥, 𝐹𝑦, 𝐹𝑧, 𝑀𝑥, 𝑀𝑦, 𝑀𝑧, 

𝑎𝑧𝑢𝑚 ir 𝜔𝑟𝑎𝑡𝑜 

matuoti 

Rato jėgų 

matuoklis 

MSC LW12.8-50 

𝑎𝑧_𝑠𝑚 matuoti 

Pjezoelektrinis 

akcelerometras 

AS-065 

𝑥2 − 𝑥1, 𝑥2 ir 𝛿𝑚𝑎𝑡 

matuoti 

Linijiniai poten-

ciometrai 

VLP150 

𝜔𝑏ū𝑔𝑛𝑜 matuoti 
Inkrementinis en-

koderis Kuebler 

8.5020.1912.1000 

Papildoma įranga 

AS-065 maitinimui ir 

duomenų 

apdorojimui 

PoLabs IEPE 

apdorojimo 

modulis 

MSC LW12.8-50 

maitinimui ir duomenų 

apdorojimui 

CT2 apdorojimo 

modulis ir signalų 

šakotuvas 

Naudojami žemo lygio valdikliai, jutikliai ir papildoma įranga visą informa-

ciją siunčia į skaičiavimų mašiną dSPACE ds1006, kurioje atliekamas papildomas 

apdorojimas, filtravimas bei kitos matematinės operacijos. Tokiu būdu užtikri-

nama sistemos hierarchija, kurios viršuje yra dSPACE ds1006. Vadinasi, be tiks-

linės komandos aparatinės įrangos elementai neatlieka jokių papildomų veiksmų, 

galinčių sumažinti sistemos tikslumą ir veikimo efektyvumą.  

HIL architektūroje naudojami jutikliai nėra idealūs, todėl prieš siunčiant ma-

tavimus į matematinį modelį būtinas tinkamas apdorojimas. Akcelerometro AS-

065 signalas yra papildomai filtruojamas aukšto ir žemo dažnio filtrais bei integ-

ruojamas, kad būtų gautas amortizuojamos masės vertikalusis greitis. Linijinių 

potenciometrų VLP150 išvestis reikalauja papildomo apdorojimo: išmatuotas  

elektrinių cilindrų poslinkis, pritaikius LUTs, yra perskaičiuojamas į rato suve-

dimo kampą; pakabos eigos vertės yra filtruojamos ir diferencijuojamos; amorti-

zuojamos masės poslinkis yra filtruojamas ir realiuoju laiku siunčiamas į valdymo 

algoritmą. Rato jėgų matuoklio MSC LW12.8-50 ir inkrementinio enkoderio iš-

vestys filtruojamos pritaikius medianos filtrus ir papildomai apdorojamos pagal 

toliau aptariamą validavimo metodiką. 

Papildomi apdorojimo žingsniai sukelia delsas ir matavimų paklaidas. Tačiau 

tai natūralus etapas, be kurio sistemos realizavimas negalimas. Naudojami realūs 
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aktyvieji elementai, jutikliai ir papildoma įranga užtikrina realistiškas sąlygas, ku-

rios leidžia tinkamai ištirti valdymo algoritmų efektyvumą. Sudaryta matematinio 

modelio ir aparatinės įrangos sąsaja įgalina sprendimų veiksmingumo vertinimą 

visos TP mastu. 

Kita vertus, TP pakabos ketvirčio stendas turi apribojimų, kurie yra nulemti 

taikomos konstrukcijos. Naudojamas kelio paviršiaus imitavimas mažo skers-

mens metaliniu būgnu iškraipo padangos ir kelio paviršiaus sąlyčio charakteristi-

kas. Amortizuojamoji masė juda tik vertikaliai – nėra dinaminių svorio jėgos po-

kyčių dėl skersinio ar išilginio pagreičio ir posvyrio kampų, vertikaliąją apkrovą 

galima pakeisti tik rankiniu būdu. Dėl šių priežasčių atliekamas bandymų stendo 

įverčių perskaičiavimas ir validavimas.  

Pagrindinis validavimo metodikos tikslas – nustatyti bandymų stendo netiks-

lumų šaltinius ir atlikti parametrų patikslinimą bei perskaičiavimą realiuoju laiku. 

Šis žingsnis leidžia sumažinti skirtumus tarp realaus važiavimo metu TP sugene-

ruotų matuojamų parametrų verčių ir bandymų stendo išvesčių. Papildomai, HIL 

sąsajoje veikiantis validuotas visos TP matematinis modelis nuolat keičiasi infor-

macija su bandymų stendu. Todėl negali būti jokių netikslumų ar neatitikimų tarp 

įvesties ir išvesties signalų – matematinis modelis turi gauti tikroviškus ir realybę 

atitinkančius signalus nepaisant bandymų stendo konstrukcijos apribojimų.  

Padangos ir kelio paviršiaus sąveikos atkūrimo netikslumas yra nulemtas ke-

lio imitacijos būdo. Būgninio tipo kelio paviršius iškraipo padangos ir kelio kon-

takto plotą, sumažina padangos skersinę jėgą (𝐹𝑦) bei generuojamą sukimo mo-

mentą apie vertikalią ašį (𝑀𝑧), kartu padidina padangos riedėjimo pasipriešinimą. 

Tipiniuose padangų bandymų stenduose su besisukančiu būgnu maksimalios išil-

ginės padangos jėgos (𝐹𝑥 ) pasiekiamos esant maždaug 0,1 slydimo (𝜆) vertei. 

Svarbu paminėti, kad tokiuose įrenginiuose būgno skersmuo yra ≥ 3 m. Sudary-

tos konstrukcijos atveju būgno skersmuo yra 0,22 m. Papildomai, naudojamo 

būgno paviršius yra metalinis, todėl gaunamas trinties koeficientas neatitinka re-

alių važiavimo sąlygų. Dėl šių priežasčių užfiksuotos padangos jėgų vertės (𝐹𝑥, 

𝐹𝑦) turi būti perskaičiuojamos. Atliekant perskaičiavimą ir tikslingai keičiant pa-

dangos matematinio modelio koeficientus, galima įvertinti įvairias kelio sąlygas: 

sausas ar šlapias asfaltas, apledėję keliai ir kt. (Arosio et al., 2005). 

Vykdant HIL stendo validavimą atliekama stabdymo testų serija, siekiant  

įvertinti išilginės kontakto jėgos (𝐹𝑥 ) dydį. Bandymų metu ratas rieda ant plieni-

nio būgno. Atsižvelgiama į įvairius vertikaliosios apkrovos (𝐹𝑧 ) scenarijus. Eks-

perimentų metu pradinis vertikaliosios apkrovos dydis buvo nustatomas pritaikius 

MSC LW12.8-50 rato jėgų matavimo prietaisą. Pradinė vertikaliosios apkrovos 

vertė yra keičiama pridedant papildomą amortizuojamą masę.  

Prieš kiekvieną bandymą yra registruojama statinė vertikalioji apkrova, pa-

dangos paviršiaus temperatūra ir TP pakabos nustatymai. Toliau atliekamas rato 

išsukimas iki iš anksto nustatytų tiesinių greičių – 50 km/h, 75 km/h ir 100 km/h. 
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Užregistravus stabilų greičio signalą, pradedamas stabdymas iki visiško rato sus-

tojimo. Kiekvienam vertikaliosios apkrovos ir greičio deriniui buvo atliekami 

penki bandymai. Gauti penkių stabdymo bandymų rezultatai, esant tam pačiam 

(𝐹𝑧 ) ir rato tiesiniam greičiui, yra statistiškai apdorojami, siekiant sudaryti išilgi-

nės padangos jėgos (𝐹𝑥 ) ir slydimo (𝜆) kreives. 

Analogiški bandymai atliekami matuojant skersinę padangos jėgą (𝐹𝑦 ). Ka-

dangi sudarytas ratų pozicionavimo algoritmas keičia galinių ratų suvedimo 

kampą rėžyje ±3°, todėl būtina išmatuoti skersinės jėgos kitimą šiame diapazone. 

Išlaikomos tokios pačios kraštinės sąlygos kaip ir atliekant stabdymo testus. Pa-

siekus numatytą tiesinio greičio vertę, įvedamas dinaminis ratų suvedimo kampas 

nuo galinės teigiamos iki galinės neigiamos padėties. Duomenys yra atitinkamai 

apdorojami ir kaupiami duomenų bazėje. 

Eksperimentiniais tyrimais nustatyta, kad maksimali išilginė jėga (𝐹𝑥 ) pasie-

kiama, kai slydimas (𝜆) viršija 0,2. Užfiksuotos skersinių jėgų (𝐹𝑦) vertės, esant 

nurodytoms kraštinėms sąlygoms, yra palyginamai mažesnės nei pasiekiamos re-

aliomis važiavimo sąlygomis. 

Kaip minėta anksčiau, gautos padangos jėgos turi būti perskaičiuojamos prieš 

siunčiant informaciją į matematinį modelį. Dėl šios priežasties etaloninėms pa-

dangos jėgoms gauti naudojamas eksperimentiškai validuotas padangos matema-

tinis modelis MF 6.1. Skaitinis modeliavimas atliekamas esant toms pačioms ver-

tikaliųjų apkrovų, išilginio slydimo, važiavimo greičio ir skersridės kampo (𝛼) 

reikšmėms. Padangos jėgų perskaičiavimo seka pateikiama 3.3 pav. 

 

3.3 pav. Padangos jėgų perskaičiavimo seka 

Fig. 3.3. Tyre force recalculation sequence 

Gautos etaloninės jėgų kreivės lyginamos su eksperimentinių tyrimų, atliktų 

naudojant plieninį būgną, metu gautomis kreivėmis. Kreivių dalybos rezultatas – 

išilginės ir skersinės padangų jėgų perskaičiavimo koeficientai. Nustačius šiuos 
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koeficientus, atliekamas aproksimavimas polinominėmis kreivėmis, siekiant už-

fiksuoti koeficientų kitimo tendenciją (3.4, 3.5 pav.). 

Tyrimo metu nustatyta, kad penkto laipsnio polinominė kreivė yra tinkama 

(𝐹𝑥 ) ir (𝐹𝑦 ) jėgoms perskaičiuoti. Visais atvejais gauta determinacijos koeficiento 

reikšmė didesnė nei 0,98. Tai nurodo pakankamą tendencijos atkartojamumą. 

Perskaičiuoti skersinę jėgą yra sudėtingiau nei išilginę. Testavimo metu ties skir-

tingomis vertikaliosiomis apkrovomis užregistruoti skirtingi rato išvirtimo kam-

pai. Dėl šios priežasties reikalingos skirtingos polinominės kreivės skersinės pa-

dangos jėgos asimetrijai apibūdinti 3.4 pav. 

 
3.4 pav. Skersinės padangos jėgos perskaičiavimo koeficientai 

Fig. 3.4. Lateral tyre force recalculation coefficients 
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3.5 pav. Išilginės padangos jėgos perskaičiavimo koeficientai 

Fig. 3.5. Longitudinal tyre force recalculation coefficients 

Perskaičiuotų jėgų rezultatai esant sausoms ar šlapioms kelio dangoms ir nau-

joms ar nudilusioms padangoms pateikiami 3.6, 3.7 pav. 

 
3.6 pav. Išilginės padangos jėgos perskaičiavimo rezultatai (𝐹𝑧 = 4600 N, 100 km/h) 

Fig. 3.6. Longitudinal tyre force recalculation results (𝐹𝑧 = 4600 N, 100 km/h) 
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3.7 pav. Skersinės padangos jėgos perskaičiavimo rezultatai (𝐹𝑧 = 4600 N, 100 km/h) 
Fig. 3.7. Lateral tyre force recalculation results (𝐹𝑧 = 4600 N, 100 km/h) 

Kadangi bandymų stendo vertikalioji apkrova nėra veikiama skersinės ar  

išilginės dinamikos ir ją galima keisti tik statiškai 2000–9000 N diapazone. Ma-

tavimų metu, taikant anksčiau aprašytą padangos jėgų perskaičiavimo algoritmą, 

išilginės ir skersinės jėgos esant tam tikroms vertikaliosios apkrovos 𝐹𝑧 reikš-

mėms gali būti apskaičiuotos ir išsaugotos kaip paieškos lentelės (3.2 lentelė). 

3.2 lentelė. Paieškos lentelė 𝐹x ir 𝐹y reikšmėms įvertinti 

Table 3.2. LUT for 𝐹x ir 𝐹y estimation 

 
𝐹𝑧 

𝐹𝑧 𝑚𝑖𝑛 ... 𝐹𝑧 𝑚𝑎𝑥 

Slydimas, 𝜆 𝐹𝑥(𝜆, 𝐹𝑧 𝑚𝑖𝑛) ... 𝐹𝑥(𝜆, 𝐹𝑧 𝑚𝑎𝑥) 

Skersridės kampas, 𝛼 𝐹𝑦(𝛼, 𝐹𝑧 𝑚𝑖𝑛) ... 𝐹𝑦(𝛼, 𝐹𝑧 𝑚𝑎𝑥) 



106 3. BANDYMŲ STENDAS IR EKSPERIMENTINIŲ TYRIMŲ METODIKA  

 

Norint perskaičiuoti išilgines ir skersines jėgas kiekvienai 𝐹𝑧 reikšmei, reika-

lingas atskiras algoritmas – paremtas interpoliacija. Interpoliacija atliekama re-

miantis dviem gretimais taškais iš paieškos lentelės. Pavyzdžiui, paimkime šiuos 

du taškus 3.2 lentelėje (𝐹x reikšmei įvertinti): 𝐹x(𝜆, 𝐹zL), 𝐹x(𝜆, 𝐹zH). Tikslas – in-

terpoliacijos būdu nustatyti 𝐹x reikšmę žinant slydimo ir vertikalios apkrovos ver-

tes. Atliekama interpoliacija 𝐹𝑧 ašyje pagal nurodytą formulę: 

 𝐹𝑥(𝜆, 𝐹𝑧) = 𝐹𝑥(𝜆, 𝐹𝑧𝐿) +
𝐹𝑥(𝜆,𝐹𝑧𝐻)−𝐹𝑥(𝜆,𝐹𝑧𝐿)

(𝐹𝑧𝐻−𝐹𝑧𝐿)
(𝐹𝑧 − 𝐹𝑧𝐿), (3.1) 

čia 𝜆 − išilginio slydimo koeficientas, 𝐹z𝐿 ir 𝐹z𝐻 − apatinis ir viršutinis vertika-

liosios apkrovos rėžis, 𝐹𝑧 − esama vertikaliosios apkrovos vertė.  

Analogiškas metodas yra taikomas 𝐹y reikšmei skaičiuoti, remiantis skersridės 

kampu ir vertikaliosios apkrovos reikšme: 

 𝐹𝑦(𝛼, 𝐹𝑧) = 𝐹𝑦(𝛼, 𝐹𝑧𝐿) +
𝐹𝑦(𝛼,𝐹𝑧𝐻)−𝐹𝑦(𝛼,𝐹𝑧𝐿)

(𝐹𝑧𝐻−𝐹𝑧𝐿)
(𝐹𝑧 − 𝐹𝑧𝐿). (3.2) 

Šis metodas užtikrina sklandžius perėjimus tarp taškų paieškos lentelėje.  

Apibendrinant, perskaičiavimo seką galima pateikti šiais žingsniais:  

− etaloninių kreivių generavimas taikant padangos matematinį modelį  

MF 6.1; 

− faktinių padangos jėgų kreivių gavimas iš eksperimentų; 

− kreivių dalyba ir perskaičiavimo koeficientų nustatymas; 

− polinominių kreivių pritaikymas koeficientų dėsningumams nustatyti;  

− jėgų perskaičiavimas naudojant atitinkamą polinomą; 

− 𝐹x ir 𝐹y įvertinimas bet kuriai slydimo, skersridės kampo ir vertikaliosios 

apkrovos kombinacijai. 

Taigi, sudaryta validavimo metodika leidžia spręsti bandymų stendo trūku-

mus ir užtikrinti, kad matematinis modelis gautų korektiškas įvestis. Atlikus pa-

lyginimą tarp eksperimentų metu išmatuotų ir perskaičiuotų bei MF 6.1 etaloninių 

verčių (3.6, 3.7 pav.), gautos vidutinės RMSE vertės: 𝐹𝑥 – 74,97 N ir 𝐹𝑦 – 32,39 N. 

Sukurta HIL sąsaja suteikia galimybę įvertinti valdymo algoritmų veiksmingumą 

visos TP mastu. 

3.2. Ratų pozicionavimo sistemos eksperimentinių 
tyrimų metodika 

Eksperimentiniai tyrimai atliekami naudojant TP pakabos ketvirčio bandymų 

stendą. Sąsaja įgyvendinama nurodytais būdais 3.8 pav. 
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Visų pirma atliekamas atvirojo kontūro testavimas, dar kitaip vadinamas mo-

delių įtraukimu į ciklą (angl. model-in-the-loop – MIL). Šio testavimo metu suge-

neruota matematinio modelio programa yra paleidžiama realiuoju laiku pritaikius 

skaičiavimų mašiną dSPACE ds1006, IPG CarMaker HIL ir dSPACE Con-

trolDesk programinę įrangą. 

 

 
3.8 pav. Ratų pozicionavimo sistemos MIL ir HIL atvejai 

Fig. 3.8. Wheel positioning system MIL and HIL cases 
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Tokiu būdu patikrinamas modelio, valdymo algoritmo veikimas realiuoju 

laiku ir bendras korektiškumas. Svarbu suprasti, kad MIL modeliavimo metu duo-

menų srautas yra vienkryptis – iš dSPACE į bandymų stendą, be grįžtamojo ryšio. 

Modeliuojamas idealus atvejis, kai nėra aktyviųjų elementų dinamikos, matavimų 

triukšmo ir delsos. Tačiau tai labai svarbus etapas, kuriame bandymų stendas 

gauna etalonines reikšmes, kurias turi sekti elektriniai cilindrai. Įdiegtais jutikliais 

yra registruojama reali aktyviųjų elementų padėtis, veikiančios jėgos ir kiti kinta-

mieji. Gauti rezultatai yra išsaugomi ir analizuojami. Aptikus klaidas atliekamas 

valdymo dėsnių derinimas, LUTs koregavimas bei kitos pataisos. 

Uždarojo kontūro testavimo metu (HIL) į realiuoju laiku veikiantį visos TP 

matematinį modelį iš bandymų stendo siunčiamas grįžtamasis ryšys. Šie matavi-

mai apima: abiejų elektrinių cilindrų potenciometrų įverčius, išmatuotas bei pers-

kaičiuotas padangos 𝐹𝑥, 𝐹𝑦, 𝐹𝑧 jėgas, rato ir plieninio būgno sukimosi kampinius 

greičius. Tokiu būdu įvertinama aktyviųjų elementų delsa ir dinaminės savybės. 

Taip pat atsižvelgiama į realios padangos jėgines charakteristikas, išilginį bei 

skersinį slydimą. Šie matavimai tiesiogiai pakeičia galinio kairiojo rato padangos 

matematinio modelio generuojamus signalus, o realusis suvedimo kampas pakei-

čia teorinį. 

Papildomai dėl taikomo taisyklėmis pagrįsto vidutinio lygio valdiklio galinio 

kairiojo rato aktyviųjų elementų išvestys yra dubliuojamos dešiniajam ratui jas 

perskaičiuojant pagal Akermano geometriją. Pakoreguota išvestis yra siunčiama į 

TP matematinio modelio galininį dešinįjį ratą. Tokiu būdu HIL sąsajoje įverti-

nama visiškai fizinės galinių ratų pozicionavimo sistemos delsa. Priekinės  

ašies aktyvieji elementai yra modeliuojami papildomai įvedant delsą, taikant 30 

matavimų ilgio medianos filtrą. 

Kaip nurodyta 2.1 poskyryje, aktyvios ratų suvedimo kampų valdymo siste-

mos eksperimentiniai tyrimai apima ISO 19365:2016 ir ISO 3888-1:2018 testus. 

Sinusoidės tipo vairaračio įvesties testas atliekamas esant 80 ir 100 km/h TP va-

žiavimo greičiui. Dvigubo važiavimo juostos keitimo testas vertinamas ties 

80 km/h. Kiekvieno testo metu atliekami 5 pakartojimai. Pagrindiniai eksperi-

mentinio testavimo kriterijai: MIL ir HIL atveju sutapimas pagal sukimosi greitį 

apie 𝑧 ašį – RMSE, ratų suvedimo kampo užklausos ir realios kampo vertės pak-

laida – RMSE, delsa – s bei kiti rodikliai, įvertinantys TP valdomumą, iš 2.5 len-

telės. Atliktų eksperimentų rezultatai ir jų analizė yra pateikiami 4.2 poskyryje. 

Eksperimentiniai tyrimai su ratų išvirtimo pozicionavimo sistema nėra atlie-

kami, nes bandymų stende nėra įdiegta tokių aktyviųjų elementų. Ratų išvirtimo 

poveikis vertinamas matematinio modeliavimo aplinkoje. 
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3.3. Hibridinės pakabos sistemos eksperimentinių 
tyrimų metodika 

Pakabos valdymo eksperimentiniai tyrimai atliekami naudojant TP HIL bandymų 

stendą. Sąsaja įgyvendinama keliais būdais: MIL ir HIL (3.9 pav.). 

 

 
3.9 pav. Pakabos sistemos MIL ir HIL atvejai 

Fig. 3.9. Suspension system MIL and HIL cases 
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Analogiškai ratų pozicionavimo eksperimentams pradžioje atliekama atvi-

rojo kontūro patikra. Esminis skirtumas – matematinio modelio ir bandymų 

stendo sinchronizavimas. Atliekant pakabos eksperimentinius tyrimus, be važia-

vimo greičio, papildomai reikia suderinti laiko momentą, kai įvedamas kelio pa-

viršiaus nelygumo sukeltas žadinimas. Pritaikius MSC LW12.8-50 rato jėgų ma-

tavimo prietaisą, fiksuojamas vertikalios jėgos pokytis, sukeltas pervažiuojant 

kelio nelygumą. Šis pokytis realiuoju laiku įvedamas į visos TP matematinį mo-

delį kaip išorinė jėga, veikianti visus keturis ratus (žadinimo signalas). Galima 

naudoti signalo įrašą. Priklausomai nuo testavimo scenarijaus, signalą galima  

įvesti tik vienos pusės ratams arba su vėlavimo ar paankstinimo funkcija atskiroms 

ašims. Tokiu būdu užtikrinamas matematinio modelio ir bandymų stendo sinch-

ronizavimas. 

MIL atveju visi TP būsenos parametrai, reikalingi valdymui, yra gaunami iš 

matematinio modelio. Šių atvirojo kontūro bandymų tikslas – patikrinti įvesties ir 

išvesties signalų korektiškumą bei sugeneruoti signalus, su kuriais bus lyginami 

uždarojo kontūro bandymai. Bandymų metu yra generuojama tiek pusiau aktyvi, 

tiek aktyvi pakabos valdymo jėga. Įvertinama aktyviųjų elementų dinamika pri-

taikius perdavimo funkcijas. Tačiau pusiau aktyvi jėga ir atitinkama valdymo 

srovė nėra siunčiama į bandymų stende įdiegtą amortizatorių. EM pavaros yra 

modeliuojamos, jų išvestys yra siunčiamos į TP matematinį modelį. 

Uždarojo kontūro eksperimentų metu bandymų stendas yra visiškai sujungtas 

su matematiniu modeliu (aktyvuotas grįžtamasis ryšys). Generuojama pusiau ak-

tyvios pakabos jėga priklauso nuo išmatuoto greičių skirtumo ir valdymo srovės, 

kuri realiuoju laiku apskaičiuojama matematiniame modelyje ir siunčiama į ban-

dymų stendą. Šių uždarojo kontūro bandymų tikslas – validuoti valdymo algo-

ritmo generuojamą pusiau aktyvią pakabos jėgą ir palyginti ją su realia amortiza-

toriaus jėga. Kadangi EM pavara nėra įdiegta į stendą, aktyvi jėga lieka modelyje 

ir yra pridedama ties visais amortizuojamos masės kampais. Tokiu būdu tikslin-

giau suvaldomas vertikalus judesys bei užtikrinamas važiavimo komfortas. Kiek-

vienas TP ketvirtis yra valdomas atskiro pakabos valdiklio, HIL atveju stendo iš-

vestys pakeičia galinio kairiojo ketvirčio pusiau aktyvios pakabos jėgą ir 

padangos jėgas. Papildomai, kai kairės ir dešinės pusės ratus veikia simetriškas 

kelio paviršiaus žadinimas, galinio kairiojo ketvirčio išvestys iš HIL yra dubliuo-

jamos dešiniajai pusei (3.9 pav.). EM pavaros visais atvejais yra modeliuojamos 

analogiškai MIL. 

Kaip nurodyta 2.1 poskyryje pakabos sistemos eksperimentiniai tyrimai  

apima vienkartinio ir periodinio žadinimo scenarijus. Abiem atvejais prie plieni-

nio būgno pritvirtintas kelio nelygumas, kurio aukštis yra 16,5 mm. Bandymų 

metu TP važiavimo greitis – 40 km/h. Periodinės įvesties metu taikomas 5 Hz 

pakabos sistemos sužadinimo dažnis. Kiekvieno testo metu atliekami 5 pakartoji-
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mai. Visais atvejais yra lyginama pasyvi TP su PID-CSMC BFA algoritmu val-

doma pakabos sistema. Pagrindiniai eksperimentinio testavimo kriterijai: MIL ir 

HIL atveju sutapimas pagal pagreičius ir jėgas – RMSE bei kiti rodikliai, kuriuos 

taikant įvertinamas TP važiavimo komfortas iš 2.5 lentelės. Atliktų eksperimentų 

rezultatai ir jų analizė yra pateikiami 4.2 poskyryje. 

Taigi, HIL atveju įvertinamas valdymo algoritmo veiksmingumas gerinant 

TP važiavimo komfortą visos TP mastu, atsižvelgus į realių elementų apribojimus, 

delsą, matavimų triukšmą ir kitus neapibrėžtumus. 

3.4. Trečiojo skyriaus išvados 

1. Sukurtas TP pakabos ketvirčio stendas su HIL sąsaja leidžia integruoti 

realius pusiau aktyvios pakabos ir ratų suvedimo sistemos komponentus į 

validuotą visos TP matematinį modelį. HIL architektūroje į matematinį 

modelį realiuoju laiku siunčiama perskaičiuota amortizatoriaus jėga, pa-

kabos eigos, pakabos eigos greičio ir elektrinių cilindrų padėties mata-

vimų duomenys, o jų pagrindu apskaičiuojama TP dinaminė būsena. To-

kiu būdu atsižvelgiama į aktyviųjų elementų delsas ir matavimų triukšmą. 

2. Dėl matavimų triukšmo, aktyviųjų elementų delsos ir kitų neapibrėžtumų 

gaunama terpė yra tinkama valdymo algoritmų veiksmingumui įvertinti. 

Kiti, fiziniais matavimais nekeičiami elementai yra kompleksiškai mode-

liuojami, atsižvelgiant į užfiksuotą triukšmą, duomenų apdorojimo sukel-

tas delsas ir perdavimo funkcijas. 

3. Sudaryta validavimo ir perskaičiavimo metodika įgalina korektišką eks-

perimentinio stendo ir visos TP matematinio modelio sąveiką. Realiuoju 

laiku išmatuotos padangos jėgų (𝐹𝑥, 𝐹𝑦, 𝐹𝑧), sukimo momentų (𝑀𝑥, 𝑀𝑦, 

𝑀𝑧), rato ir plieninio būgno sukimosi kampinių greičių vertės yra filtruo-

jamos ir siunčiamos į perskaičiavimo algoritmą. Pritaikius validuotą MF 

6.1 padangos matematinį modelį ir įvertinus esamas jėgų, išilginio sly-

dimo ir skersridės kampo vertes, atliekamos padangos jėgų korekcijos. 

Validuojant gautos vidutinės RMSE vertės: 𝐹𝑥 – 74,97 N ir 𝐹𝑦 – 32,39 N 

rodo aukštą tikslumą.
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 4 
Transporto priemonės matematinio 

modeliavimo ir eksperimentinių 
tyrimų rezultatai 

Ketvirtame skyriuje pateikti matematinių modelių, sudarytų pakabos ir ratų pozi-

cionavimo sistemos valdymo algoritmų (2 skyrius) modeliavimo rezultatai bei at-

liktų eksperimentinių tyrimų pagal 3 skyriaus metodiką rezultatai. Atliekama re-

zultatų analizė. 

Skyriaus tematika buvo paskelbtas vienas straipsnis (Skrickij & Kojis, 2026) 

ir skaityti du pranešimai (Skrickij et al., 2024; Kojis et al., 2025) konferencijose. 

4.1. Skaitinio modeliavimo rezultatai 

Atliekant pirminį matematinį modeliavimą su TP pakabos ketvirčio modeliu, nau-

dojamas tik pusiau aktyvus amortizatorius, kuris aprašomas pagal 2.11 pav. pa-

teiktą metodiką. Modeliuojami idealūs atvejai – be būsenos matavimų triukšmo ir 

delsos. Įvedamas kelio paviršiaus žadinimas 0,01sin(2𝜋𝑓𝑡), kur 𝑓 kinta nuo 1 iki 

15 Hz. Ties kiekvienu žadinimo dažniu įrašomas amortizuojamos masės vertika-

lusis pagreitis, atliekama dažninė svertis ir skaičiuojama RMS vertė. Vadinasi, su 

kiekviena konfigūracija atliekama 15 modeliavimo atvejų. 
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Pirminių modeliavimo sesijų metu atliekama mažiau kompleksiškų valdymo 

konfigūracijų patikra. Gauti rezultatai pateikiami 4.1 pav. Kaip vienas iš atskaitos 

taškų pateikiamas pasyvios pakabos sistemos atsakas. Papildomai palyginamas 

Skyhook, tSH, FOSM BFA, PID(V) ir PI(A) veiksmingumas valdant pusiau akty-

vią pakabą. 

 

4.1 pav. Pusiau aktyvios pakabos ribotumas  

Fig. 4.1. Limiting factor of semi-active suspension  

Gauti rezultatai rodo, kad įvairių metodų veiksmingumas, užtikrinant važia-

vimo komfortą, yra artimas klasikiniam Skyhook algoritmui. Šis rezultatas yra nu-

lemtas pusiau aktyvios pakabos ribotumo ir slopinimo jėgos priklausomybės nuo 

pakabos eigos greičio. Dėl šių priežasčių pažangių pakabos valdymo algoritmų 

tyrimai taikant tik pusiau aktyvią pakabos sistemą toliau nėra vykdomi ir perei-

nama prie hibridinės architektūros – EM pavaros ir pusiau aktyvios pakabos in-

tegravimo. 

Hibridinės architektūros modeliavimo metu matuojamų būsenos parametrų 

delsos parenkamos atsižvelgus į eksperimentinius matavimus ir juose taikomą sig-

nalų apdorojimą, kuris sukelia vėlavimus. HIL stende amortizuojamos masės pos-

linkis yra matuojamas tiesiogiai, tačiau realioje TP poslinkio vertės išgaunamos 

taikant estimatorius. Stende naudojamų potenciometrų išvestis yra triukšmingos. 

Dėl šių priežasčių modeliavimo su delsa metu poslinkio signalams yra taikoma 

15 ms delsa. Amortizuojamos masės ir pakabos eigos greičio matavimams nau-

dojama 10 ms delsa. Visiems pagreičio signalams, kurie įvedami į valdymo algo-

ritmus, taikoma 5 ms delsa. Modeliavimo rezultatai su delsa ir be delsos patei-

kiami 4.2 pav. Hibridinės architektūros naudojimas leidžia pasiekti geresnį 

važiavimo komfortą, palyginti su pusiau aktyvia pakabos sistema. Ištisinėmis li-

nijomis pažymėtas valdymo algoritmų veiksmingumas be būsenos matavimų del-

sos, o punktyrinėmis – su delsa. 
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4.2 pav. Sukurto valdymo algoritmo palyginimas su klasikiniais metodais 

Fig. 4.2. Comparison of the developed control algorithm with classical methods 

Sukurto metodo pranašumas, palyginti su klasikiniais pakabos valdymo algo-

ritmais, regimas taikant TP pakabos ketvirčio matematinį modelį. Atsako į žadi-

nimą kreivėse (4.2 pav.) matyti, kad esminis PID-CSMC BFA metodo pranašu-

mas yra vibracijų kritiniame dažnyje 4–8 Hz slopinimas. Taip pat metodas 

tinkamai sprendžia neapibrėžtumus, nes tarp atvejų su delsa ir be delsos regimas 

minimalus efektyvumo suprastėjimas. 

Kita vertus, dėl pridėtinės jėgos poveikio maksimali vertikaliojo pagreičio 

vertė pasiekiama ties 11 Hz dažniu. Šis maksimumas labiau ryškus atvejyje su 

delsa. Tai dviprasmis efektas, nes pasyvios sistemos antrasis rezonansinis dažnis 

yra ties 11,48 Hz. Šis efektas analizuojamas papildomai su visos TP matematiniu 

modeliu. 

Kadangi PID-CSMC BFA metodas užtikrino geriausią važiavimo komfortą, 

lyginant su klasikiniais valdymo algoritmais, toliau atliekamas algoritmo palygi-

nimas su kitomis SMC strategijomis 4.3 pav. 
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4.3 pav. Sukurto valdymo algoritmo palyginimas su kitais SMC metodais 

Fig. 4.3. Comparison of the developed control algorithm with other SMC methods 

Kiti SMC metodai yra pakankamai efektyvūs, tarkime, TSMC+EQ BFA SS2 

sumažina svyravimų amplitudę ties 11 Hz dažniu. Esminė problema yra jų efek-

tyvumas, kai pritaikomos būsenos matavimų delsos. FOSM BFA leidžia pasiekti 

geresnius rezultatus nei sukurtas PID-CSMC BFA metodas, tačiau tik atvejyje be 

delsos. Pritaikius matavimų delsą FOSM BFA veiksmingumas smarkiai degra-

duoja tiek rezonansiniame dažnyje, tiek 4 –8 Hz ribose. 

Vien tik terminaliojo režimo su ribine funkcija atvejai TSMC BFA SS1 ir 

SS2 neužtikrino reikiamo veiksmingumo. Kai TSMC derinamas su ekvivalentiniu 

valdymu – TSMC+EQ BFA SS1 ir TSMC+EQ BFA SS2 – rezultatai yra kur kas 

geresni, tačiau metodai yra labiau jautrūs matavimų delsoms. Taigi, papildomas 

palyginimas su įvairiomis SMC strategijomis užtvirtino PID-CSMC BFA metodo 

pranašumą. 

Svarbu pabrėžti, kad be ribinių funkcijų SMC metodų taikymas nėra tikslin-

gas. Didžiausi aktyviojo elemento būsenos svyravimai gaunami su FOSM, ma-

žesni su STA ir kitais aukštesnės eilės SMC algoritmais. Tačiau svyravimų elimi-

navimas gaunamas tik pritaikius ribinę funkciją 4.4 pav. 
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4.4 pav. Valdymo signalo būsenos virpėjimo pašalinimas taikant ribinę funkciją 

Fig. 4.4. Chattering elimination using barrier function 

 Pakabos valdymo algoritmų efektyvumo įvertinimas, taikant tik periodinį ža-

dinimą, nėra pakankamas. Todėl papildomai modeliuojami stochastinio ir vien-

kartinio impulso žadinimo atvejai (4.5, 4.6 pav.). Apibendrinta rezultatų suvestinė 

pateikiama 4.1 lentelėje. 

 

4.5 pav. Pakabos valdymo algoritmų testavimo rezultatai taikant vienkartinį impulsą 

Fig. 4.5. Testing results of suspension control algorithms using a single bump 
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4.6 pav. Pakabos valdymo algoritmų testavimo rezultatai taikant ISO 8608 kelių klases 

Fig. 4.6. Testing results of suspension control algorithms using ISO 8608 road classes 

Papildomų scenarijų modeliavimas užtikrina, kad algoritmų patikrinimas, tai-

kant TP pakabos ketvirčio modelį, būtų visapusiškas. Vienkartinio impulso žadi-

nimo atveju mažiausia vertikaliojo pagreičio vertė užfiksuota su TSMC+EQ SS2 

ir PID-CSMC BFA. Stochastinio žadinimo atvejais taikytos kelio dangos klasės 

A–E pagal ISO 8608. Geriausias važiavimo komfortas pasiektas taikant  

PID-CSMC BFA ir FOSM BFA metodus. 
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4.1 lentelė. Važiavimo komforto pagerėjimas, lyginant su pasyvia pakabos sistema, % 

Table 4.1. Ride comfort improvement compared to a passive suspension system, % 
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Vibracijų sumažinimas 4–8 Hz rėžyje taikant 0,01𝑠𝑖𝑛(2𝜋𝑓𝑡) žadinimą 

59,9 89,5 39,2 74,1 74,4 72,4 10,9 66,8 75,9 76,9 

ISO 8608 A –E kelių klasės (visų važiavimų vidutinė vertė) 

57,3 93,4 55,2 63,2 82,2 81,5 58,1 76,4 82,5 62,7 

Kelio nelygumas 0,05 m 

54,6 79,2 60,8 23,1 76,2 77,7 15,4 - 80,8 38,5 

 

Atlikus išplėstinį modeliavimą su TP pakabos ketvirčio matematiniu modeliu 

išryškėja 4 algoritmai, gebantys užtikrinti geriausią važiavimo komfortą:  

PID-CSMC BFA, FOSM BFA, homogeniškasis su BFA ir TSMC+EQ BFA SS2. 

Svarbu suprasti, kad algoritmai, kurių valdymo dėsnį sudaro ekvivalentinė deda-

moji, yra labiau paveikūs matavimų triukšmui ir delsai. Taip pat homogeniškasis 

su BFA nėra veiksmingas visais atvejais: ties santykinai lygia kelio danga arba 

mažu žadinimu (4.3 ir 4.6 pav.) šis valdiklis neužtikrina geriausio važiavimo kom-

forto. Taigi, su visos TP matematiniu modeliu toliau testuojamas tik PID-CSMC 

BFA, kuris yra lyginamas su pasyvia sistema ir industrijoje pristatytu tSH algo-

ritmu. 

Pakabos veiksmingumo įvertinimo metu kelio nelygumai modeliuojami pa-

gal 2.4 lentelę, papildomai įtraukiamas važiavimas per trinkelėmis grįstą kelio 

dangą.  

Analogiškai TP pakabos ketvirčio modeliavimui su visos TP matematiniu 

modeliu atliekamas važiavimas per sinusoidinės bangos formos kelio profilį. Su-

generuojama 90 skirtingų atvejų, kuriuose ties kiekvienu žadinimo dažniu TP juda 

nurodytais greičiais (4.7 pav.). Kiekvieno važiavimo metu fiksuojamos 2.5 lente-

lėje nurodytos metrikos, prioritetą skiriant amortizuojamos masės vertikaliajam 

pagreičiui ir jo RMS vertei. Iš visų 90 atvejų išskiriama 15, kuriuose pasyvi paka-

bos sistema pasiekia didžiausias 𝑎𝑧 RMS vertes. Tokiu būdu sudaromi blogiausi 

scenarijai, kuriuose testuojamas sukurtas pakabos valdymo algoritmas. 
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4.7 pav. Pasyvios pakabos testavimo rezultatai blogiausiems scenarijams nustatyti 

Fig. 4.7. Testing results of passive suspension for worst scenario identification 

Identifikavus blogiausius atvejus su analogiškomis kraštinėmis sąlygomis 

testuojamas sukurtas PID-CSMC BFA algoritmas. Papildomai atsižvelgiama į ga-

limus amortizuojamos ir neamortizuojamos masės pokyčius dėl keleivių skaičiaus 

bei IWM naudojimo. Papildomas algoritmo koeficientų derinimas, kintant TP 

charakteristikoms, nėra atliekamas. Tokiu būdu išbandomas PID-CSMC BFA ge-

bėjimas spręsti neapibrėžtumus ir dirbti kintančiomis sąlygomis. 

Kreivių palyginimo grafike (4.8 pav.) pateikiamos vertikaliojo pagreičio daž-

ninės sverties RMS vertės. Lyginant pasyvią sistemą ir PID-CSMC BFA atvejyje 

be IWM matyti, kad valdymo algoritmas pagerina važiavimo komfortą vidutiniš-

kai 42,6 % visame nagrinėjamų dažnių diapazone. 4–8 Hz rėžyje gaunamas iki 

59,5 % važiavimo komforto pagerėjimas. Amortizuojamos masės pokytis nesu-

kelia komforto pablogėjimo. Papildomai, rezonansinio dažnio paankstinimo efek-

tas pastebimas (4.2 pav.), nėra ryškus atliekant modeliavimą su validuotu TP ma-

tematiniu modeliu. 

Scenarijuose su IWM matomas padidėjusios neamortizuojamos masės nei-

giamas poveikis. Svarbu suprasti, kad sudarytas algoritmas atvejyje su IWM su-

teikia geresnį važiavimo komfortą nei pasyvi sistema be IWM. Lyginant atvejus 

su IWM matyti, kad PID-CSMC BFA visame dažnių rėžyje vidutiniškai 47,1 %, 

o 4–8 Hz diapazone iki 54,9 % pagerina važiavimo komfortą. Papildoma amorti-

zuojama masė 4 keleivių atveju nesukelia nestabilumų. 
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4.8 pav. PID-CSMC BFA algoritmo testavimo rezultatai taikant sinusoidinį žadinimą 

Fig. 4.8. PID-CSMC BFA testing results using sinusoidal excitation 

Įvertinus veiksmingumą su periodiniu žadinimu atliekamas modeliavimas su 

stochastiniais kelio nelygumais – važiavimas per trinkelėmis grįstą kelio dangą. 

Testo metu TP juda pastoviu 20 km/h greičiu. Dangos geometrija į IPG Car-

Maker programinę įrangą įvedama per ASAM OpenCRG formatą iš laisvai priei-

namų išteklių. Pagrindiniai rezultatai pateikiami 4.9, 4.10 pav. 

Važiavimo metu užfiksuotos 𝑎𝑧 RMS, RMS Wk vertės: pasyvi sistema: 

0,77/0,52 m/s2; pasyvi sistema (IWM): 0,74/0,51 m/s2; tSH: 0,52/0,32 m/s2; 

tSH (IWM): 0,51/0,33 m/s2; PID-CSMC BFA: 0,24/0,18 m/s2; PID-CSMC 

BFA (IWM): 0,25/0,21 m/s2. Sukurtas pakabos valdymo algoritmas sumažino 

svertinę vertikaliojo pagreičio RMS Wk vertę nuo 58,8 iki 65,4 % lyginant su pa-

syvia sistema atitinkamai su IWM ir be IWM. Papildomai algoritmas yra nuo 36,4 

iki 43,8 % veiksmingesnis nei tSH valdymo metodas. 
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4.9 pav. PID-CSMC BFA testavimas važiuojant per trinkelėmis grįstą kelio dangą 

Fig. 4.9. PID-CSMC BFA testing on Belgian pavement 

 
4.10 pav. TP posvyrio kampas važiuojant per trinkelėmis grįsta kelio dangą 

Fig. 4.10. Vehicle roll angle in Belgian pavement testing scenario 



4. TRANSPORTO PRIEMONĖS MATEMATINIO MODELIAVIMO IR EKSPE ... 123 

 

PID-CSMC BFA metodas sumažina TP posvyrio kampų apie 𝑥 ir 𝑦 ašis  

absoliučiąsias vertes ir jų svyravimus (4.10 pav.). Testo metu maksimalus TP pos-

vyrio kampas apie 𝑥 ašį sumažintas iki 19,2 %, o minimalus iki 26,6 % lyginant 

su pasyvia sistema. Taip pat sukurtas metodas yra iki 10 % veiksmingesnis už tSH 

metodą. Pabrėžiamas posvyrio kampo apie 𝑥 ašį svyravimų sumažinimas lyginant 

su tSH. Pavyzdžiui, 14–19 s intervale matyti, kad taikant tSH metodą sukeliami 

kampo svyravimai, kurių amplitudė viršija 1°, o taikant PID-CSMC BFA metodą 

jie sumažėja iki 0,35° amplitudes. Analogiškai sumažinamas TP posvyrio kampas 

apie 𝑦 ašį. 

Taip pat atliekamas modeliavimas, kai TP važiuoja per trapecinius ir asimet-

riškai išdėstytus dalinius trapecinius greičio mažinimo kalnelius. Trapeciniai grei-

čio mažinimo kalneliai išdėstyti skersai važiuojamosios dalies ir abu vienos ašies 

ratai yra žadinami tuo pat metu. Daliniai greičio mažinimo kalneliai išdėstyti asi-

metriškai ir pakaitomis žadina kairės arba dešinės pusės ratus. Pirmuoju atveju TP 

juda pastoviu 50 km/h, o antruoju 40 km/h greičiu. Važiavimo rezultatai patei-

kiami (4.11, 4.12 pav.). 

 
4.11 pav. PID-CSMC BFA testavimas per trapecinius greičio mažinimo kalnelius 

Fig. 4.11. PID-CSMC BFA testing in scenario featuring trapezoidal speed bumps 

Testo metu apskaičiuotos 𝑎𝑧 RMS, RMS (Wk) vertės: pasyvi sistema: 

1,75/1,01 m/s2; pasyvi sistema (IWM): 1,84/1,07 m/s2; tSH: 0,89/0,54 m/s2; 

tSH (IWM): 0,93/0,57 m/s2; PID-CSMC BFA: 0,68/0,48 m/s2; PID-CSMC 

BFA (IWM): 0,72/0,52 m/s2. Todėl komforto pagerėjimas tolygus nuo 51,4 iki 

52,5 %, lyginant su pasyvia sistema, atitinkamai su IWM ir be IWM. Taip pat 
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PID-CSMC BFA yra nuo 8,8 iki 11,1 % efektyvesnis nei tSH metodas lyginant 

𝑎𝑧 RMS (Wk) vertes. Svarbu atsižvelgti į svyravimus, jau pervažiavus kelio nely-

gumą, kurie taikant tSH metodą prastai slopinami. Šis efektas tikslingiau pertei-

kiamas TP posvyrio kampo apie 𝑦 ašį grafike (4.12 pav.). 

 
4.12 pav. TP posvyrio kampas važiuojant per trapecinius greičio mažinimo kalnelius 

Fig. 4.12. Vehicle pitch angle in scenario featuring trapezoidal speed bumps 

Viso važiavimo metu (4.12 pav.) apskaičiuota posvyrio kampo RMS vertė su 

pasyvia sistema yra 0,87° ir 0,89° su IWM, tSH metodas sumažina šia vertę iki 

0,45°. Tačiau PID-CSMC BFA užtikrina mažiausiąją vertę – 0,34°, tai yra iki 

24,4 % geriau nei tSH. Lyginant pasyvią sistemą ir PID-CSMC BFA, posvyrio 

kampo maksimali vertė sumažėjo nuo 3,32° iki 1,17°, o minimali nuo –2,37° iki 

–1,23°. 

Analogiški rezultatai gauti važiuojant per asimetriškai išdėstytus dalinius tra-

pecinius greičio mažinimo kalnelius. Modeliavimo metu apskaičiuotos 𝑎𝑧 

RMS/RMS (Wk) vertės: pasyvi sistema: 0,62/0,36 m/s2; pasyvi sistema (IWM): 

0,63/0,37 m/s2; tSH: 0,28/0,17 m/s2; tSH (IWM): 0,29/0,18 m/s2; PID-CSMC 

BFA: 0,25/0,17 m/s2; PID-CSMC BFA (IWM): 0,26/0,18 m/s2. Komfortas pa-

gerėja iki 52,8 %, palyginti su pasyvia sistema. Šio testo metu tSH veiksmingu-

mas vertinant 𝑎𝑧 RMS yra analogiškas PID-CSMC BFA. Tačiau atsižvelgus į pos-

vyrio kampus apie 𝑥 ir 𝑦 ašis, PID-CSMC BFA metodas yra pranašesnis iki 

43,2 %. 

Sukurtas PID-CSMC BFA valdymo algoritmas užtikrina geriausią važiavimo 

komfortą visuose testavimo scenarijuose su validuotu TP matematiniu modeliu. 
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Papildomai svarbu įvertinti sudarytos hibridinės pakabos architektūros energijos 

sąnaudas ir gebėjimą dirbti esant pavaros laisvumams. 

Energijos sąnaudoms įvertinti atliekamas papildomas modeliavimas, TP va-

žiuojant per trapecinės formos greičio mažinimo kalnelį. Modeliuojami trys atve-

jai: TP važiavimo greitis 10 km/h (4.13 pav., a), 30 km/h (4.13 pav., b) ir 60 km/h 

(4.13 pav., c). Tokios kraštinės sąlygos lemia atitinkamus pakabos eigos grei-

čius – 0,18 m/s, 0,52 m/s ir 1,1 m/s. 

  

 
4.13 pav. Hibridinės pakabos architektūros poveikis energijos sąnaudoms: 

a) pakabos eigos greitis 0,18 m/s; b) 0,52 m/s; c) 1,1 m/s 
Fig. 4.13. Impact of hybrid suspension architecture on energy consumption: 

a) suspension stroke velocity 0.18 m/s; b) 0.52 m/s; c) 1.1 m/s 

Hibridinės architektūros atveju valdymo jėgos užklausa iš pradžių įgyvendi-

nama su pusiau aktyvia pakabos sistema, o likusi dalis su aktyvia EM pavara. 

Todėl didėjant pakabos eigos greičiui pusiau aktyvios jėgos dedamoji didėja. Dėl 
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šios priežasties mažėja aktyvios jėgos poreikis, kurį turi pasiekti EM pavara.  

Analizuojant galios grafikus matyti, kad ties mažu pakabos eigos greičiu 

(4.13 pav., a) hibridinė architektūra naudoja iki 17,8 % mažiau energijos. Ties vi-

dutiniu greičiu (4.13 pav., b) iki 43,2 % mažiau energijos. Analogiškai ties dideliu 

greičiu (4.13 pav., c) gaunamas iki 61,5 % energijos sąnaudų sumažėjimas. Taigi, 

sudaryta hibridinė architektūra valdoma PID-CSMC BFA algoritmo ne tik užtik-

rina geriausią važiavimo komfortą, bet ir sumažina energijos sąnaudas lyginant su 

EM sistema. 

Pavaros matematinis modelis (2.12 pav.) įvertina laisvumus, kuriuos sudaro: 

50 μm dėl krumpliaračių tarpašinio atstumo kaitos; 50 μm dėl krumpliaračių po-

ros sukabinimo laisvumo ir 30 μm laisvumo rutulinėje sraigtinėje pavaroje. Kaip 

kraštutinis atvejis laisvumas yra padidinamas 10 kartų, siekiant sumodeliuoti ga-

limą pavaros nusidėvėjimą. Modeliavimo rezultatai atveju, kai TP judėdama 

40 km/h pervažiuoja per trapecinį greičio mažinimo kalnelį, pateikiami 4.14 pav. 

  
4.14 pav. Valdymo jėgos pokytis didėjant EM pavaros laisvumui: 

a) aktyvi jėga; b) pusiau aktyvi jėga 

Fig. 4.14. Control force change with increase in actuator backlash 

a) active force; b) semi-active force 

Iš pateiktų valdymo jėgos kreivių matyti, kad, didėjant EM pavaros laisvu-

mui, ilgėja laiko intervalas, kuriame nėra generuojama aktyvi jėga (4.14 pav., a). 

Šis efektas pasireiškia 2–2,1 s rėžyje. Dėl negeneruojamos pridėtinės jėgos paka-

bos eigos greitis išauga ir tame pačiame rėžyje matomas pusiau aktyvios pakabos 

dedamosios prieaugis (4.14 pav., b). Tokiu būdu hibridinė architektūra užtikrina 

tinkamą nelygumų izoliavimą, net ir išdilus EM pavarai. 
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Vertikaliojo pagreičio RMS vertės pokytis lyginant atvejus su idealia pavara, 

laisvumu ir išdilimu yra mažesnis nei žmogaus jautrumo riba, nurodyta 2.5 lente-

lėje. Todėl komforto suprastėjimas nebus jaučiamas TP keleivių. 

Visos TP matematinis modelis toliau taikomas aktyvaus ratų suvedimo ir iš-

virtimo sistemų veiksmingumo tyrimams, vertinant TP valdomumą ir važiavimo 

komfortą. Modeliavimo aplinkoje atliekami testai: ISO 19365:2016 ir ISO 3888-

1:2018. Sinusoidės tipo vairaračio įvesties testo metu TP juda 100 km/h greičiu, 

o vairaračio pasukimo kampo amplitudė – 2 rad. Testo rezultatai ant sauso asfalto 

dangos pateikiami 4.15–4.18 pav. Sukurtos sistemos poveikis TP valdomumui pa-

vaizduotas 4.15, 4.16 pav. 

 
4.15 pav. TP sukimosi greičio apie Z ašį vertės atliekant ISO 19365:2016 testą 

Fig. 4.15. Vehicle yaw rate during ISO 19365:2016 test 

ISO 19365:2016 testo atlikimo metu pasyvi TP su elektros varikliais ratuose 

paskirtą manevrą atlieka nesėkmingai. Tai matyti iš paveikslų 4.15 ir 4.16. Suki-

mosi greičio apie z ašį kreivėse (4.15 pav.) pasyvios TP maksimali šio greičio 

vertė – 0,6 rad/s, minimali yra –1,066 rad/s bei testo metu apskaičiuota RMS 

vertė – 0,478 rad/s. Maksimali neigiama sukimosi greičio vertė užfiksuojama 

ties 23,8 s. Pagal standartą, po 1 s šio greičio vertė turi sudaryti mažiau nei 35 %, 

o po 1,75 s – mažiau nei 20 % buvusios maksimalios vertės. Kadangi šie reikala-

vimai neįgyvendinti, testas laikomas nesėkmingu. 

Aktyvavus vien tik galinių ratų suvedimo valdymo sistemą, TP su IWM sėk-

mingai atlieka pavestą manevrą. Gauta sukimosi greičio RMS vertė – 

0,162 rad/s, maksimali vertė – 0,406 rad/s ir minimali vertė yra –0,509 rad/s. 
TP valdomumo pagerėjimas tolygus 66,1 % vertinant pagal RMS vertę. Valdant 

visų ratų suvedimo kampus regimas dar sklandesnis manevro atlikimas. Šiuo at-

veju užregistruota maksimali sukimo greičio vertė – 0,352 rad/s, minimali 
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 –0,372 rad/s bei RMS vertė – 0,123 rad/s. Maksimalus TP valdomumo page-

rėjimas tolygus 74,3 % vertinant pagal RMS vertę. 

 

 
4.16 pav. TP važiavimo trajektorija ir greitis atliekant ISO 19365:2016 testą: 

a) važiavimo trajektorija; b) važiavimo greitis 

Fig. 4.16. Vehicle trajectory and velocity during ISO 19365:2016 test: 

a) vehicle trajectory; b) vehicle travel velocity 

Analizuojant judėjimo trajektoriją ir važiavimo greitį (4.16 pav.) testo metu 

matyti, kad pasyvi TP praranda stabilumą, apsisuka 180° kampu ir visiškai sus-

toja. TP su visų ratų suvedimo kampų valdymo sistema tęsia judėjimą nepraras-

dama pradinio greičio. Skirtingai nei klasikinėje elektroninėje stabilumo kontrolės 

sistemoje (ESP), kurioje TP stabilumas užtikrinamas tikslingai stabdant atskirus 

ratus, siūlomas metodas nereikalauja ratų stabdymo. Dėl to išvengiama galimų 

kinetinės energijos nuostolių ir poreikio TP pakartotinai įsibėgėti iki pradinio va-

žiavimo greičio. 

Svarbu pabrėžti sukurtos valdymo sistemos poveikį važiavimo komfortui. At-

liekant ISO 19365:2016 testą papildomai registruojamas skersinis TP pagreitis 

(4.17 pav.) ir vertikalusis amortizuojamos masės pagreitis (4.18 pav.). Atliekamas 

reikšmių palyginimas rėžyje nuo 20 s iki 30 s. Aktyvi ratų pozicionavimo sistema 

leido sumažinti 𝑎𝑦 maksimalią vertę nuo 8,3 iki 6,65 m/s2, minimalią vertę nuo 
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–9,35 iki –8,35 m/s2 bei RMS vertę nuo 5,42 iki 2,75 m/s2. Tai reikšmingas 

pokytis gerinant funkcinį važiavimo komfortą AV. 

 
4.17 pav. TP skersinis pagreitis atliekant ISO 19365:2016 testą 

Fig. 4.17. Vehicle lateral acceleration during ISO 19365:2016 test 

Vertinant amortizuojamos masės 𝑎𝑧 pastebimas svarus sukurtos sistemos in-

dėlis. Aktyvi ratų pozicionavimo sistema leido sumažinti 𝑎𝑧 maksimalią vertę nuo 

2,67 iki 0,27 m/s2, minimalią vertę nuo –2,17 iki –0,88 m/s2 bei RMS vertę nuo 

0,51 iki 0,22 m/s2. Tai yra žymus važiavimo komforto pagerinimas, kuris kelei-

vių patirtį iš gana nepatogios keičia į nepatogumo nebuvimą pagal ISO 2631-

1:1997, nes RMS vertė yra mažesnė nei 0,315 m/s2. 

 
4.18 pav. TP vertikalus pagreitis atliekant ISO 19365:2016 testą 

Fig. 4.18. Vehicle vertical acceleration during ISO 19365:2016 test 

Pažymėtina, kad šie komforto rodiklių pokyčiai nėra interpretuojami kaip tie-

sioginis važiavimo komforto palyginimas identiškomis judėjimo sąlygomis, nes 

pasyvi TP praranda stabilumą. Todėl pateikti komforto rodiklių skirtumai verti-

nami kaip papildomas teigiamas aktyvios ratų pozicionavimo sistemos poveikis 

nagrinėjamame scenarijuje, o pagrindinis ISO 19365:2016 testo rezultatas yra TP 
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stabilumo išlaikymas. Komforto rodiklių gerėjimo tendencija papildomai patvir-

tinama kitame bandyme, kuriame abi TP išlaiko stabilumą. 

Toliau vykdomas uždarosios kilpos modeliavimas su vairuotojo matematiniu 

modeliu valdymo kontūre: ISO 3888-1:2018 testo metu TP juda 80 km/h greičiu. 

Rezultatai ant sauso asfalto dangos pateikiami 4.19–4.22 pav. Sukurtos sistemos 

indėlis į TP valdomumą matomas 4.19, 4.20 pav. 

 

4.19 pav. TP sukimosi greičio apie Z ašį vertės atliekant ISO 3888-1:2018 testą 

Fig. 4.19. Vehicle yaw rate during ISO 3888-1:2018 test 

 

4.20 pav. TP važiavimo trajektorija atliekant ISO 3888-1:2018 testą 

Fig. 4.20. Vehicle trajectory during ISO 3888-1:2018 test 

Su aktyvaus suvedimo sistema TP sėkmingai atlieka ISO 3888-1:2018 testą 

(4.20 pav.), net ir esant padidintai neamortizuojamai masei. Manevro metu užfik-



4. TRANSPORTO PRIEMONĖS MATEMATINIO MODELIAVIMO IR EKSPE ... 131 

 

suojama sukimosi greičio apie Z ašį RMS vertė yra mažesnė – 0,065 rad/s, lygi-

nant su pasyvia TP – 0,103 rad/s. TP valdomumo pagerėjimas tolygus 36,9 % 

vertinant pagal sukimosi greičio apie Z ašį RMS vertę. 

Analogiškai ISO 19365:2016 testui, atliekant dvigubą važiavimo juostos kei-

timo testą, regimas skersinio ir vertikaliojo TP pagreičio sumažėjimas (4.21, 

4.22 pav.). Vertikaliojo pagreičio RMS vertė 8–17s rėžyje (4.21 pav.) sumažėjo 

61,8 % nuo 0,11 m/s2 iki 0,042 m/s2. 𝑎𝑦 RMS vertė tame pačiame laiko rėžyje 

(4.22 pav.) sumažėjo 36,5 % nuo 2,55 m/s2 iki 1,62 m/s2. Suvedimo sistema 

sumažino 𝑎𝑦 maksimalią vertę nuo 4,74 iki 3,17 m/s2, minimalią vertę nuo –4,65 

iki –2,82 m/s2. 

 

4.21 pav. TP vertikalus pagreitis atliekant ISO 3888-1:2018 testą 

Fig. 4.21. Vehicle vertical acceleration during ISO 3888-1:2018 test 

 

4.22 pav. TP skersinis pagreitis atliekant ISO 3888-1:2018 testą 

Fig. 4.22. Vehicle lateral acceleration during ISO 3888-1:2018 test 
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Kadangi sukurta ratų pozicionavimo sistema naudojama kaip dinaminio sta-

bilumo kontrolė, atliekamas papildomas modeliavimas taikant žemo sukibimo ke-

lio dangą – 𝜇 = 0,3 (4.23, 4.24 pav.). Algoritmas informaciją apie kelio dangos 

tipą ir apytikslį sankibumą gauna iš dirbtiniais neuroniniais tinklais pagrįsto kelio 

dangos klasifikavimo pagal (Šabanovič et al., 2020). Tokiu būdu etaloninis suki-

mosi greitis apie Z ašį yra apribojamas pagal (2.51) išraišką. 

 
4.23 pav. ISO 19365:2016 testo rezultatai važiuojant žemo sukibimo kelio danga  

Fig. 4.23. ISO 19365:2016 test results on low-friction road 

 
4.24 pav. ISO 3888-1:2018 testo rezultatai važiuojant žemo sukibimo kelio danga 

Fig. 4.24. ISO 3888-1:2018 test results on low-friction road 
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Aktyvi ratų suvedimo sistema užtikrina TP stabilumą ir ant žemo sukibimo 

kelio dangos. ISO 19365:2016 testo metu sumažinta sukimosi greičio apie Z ašį 

RMS vertė nuo 0,124 rad/s iki 0,064 rad/s bei minimali vertė nuo –0,301 iki  

–0,183 rad/s. Atliekant ISO 3888-1:2018 testą užfiksuotos tokios pat tendenci-

jos, RMS vertės sumažėjimas nuo 0,105 rad/s iki 0,067 rad/s. Taigi, įdiegta sis-

tema leidžia sparčiau keisti TP judėjimo kryptį, geba spręsti neapibrėžtumus, ge-

rina važiavimo komfortą ir veikia įvairiomis važiavimo sąlygomis. 

Lygiagrečiai testuojamas aktyvus ratų išvirtimo valdymas pagal (2.57) iš-

raišką. Modeliuojant užtikrinamos analogiškos kraštinės sąlygos kaip ir suvedimo 

sistemos atveju. Aktyviai keičiamas ratų išvirtimas nėra pakankamas stabilizuoti 

TP ISO 19365:2016 testo metu (4.25 pav.). Abiem valdymo konstantos 𝐾 atvejais 

TP su valdomo išvirtimo mechanizmu nesėkmingai atlieka manevrą. Kai 𝐾 > 0, 

stabilizavimo efektas yra ryškesnis – gaunamas TP skersridės kampo sumažėji-

mas, tačiau jis yra nepakankamas. Šiuo atveju suvedimo valdymas yra veiksmin-

gesnis.  

 

4.25 pav. Ratų pozicionavimo sistemų veiksmingumas atliekant ISO 19365:2016 testą 

Fig. 4.25. Toe and camber control effect comparison in ISO 19365:2016 test 

Atliekant ISO 3888-1:2018, regimi tie patys dėsningumai (4.26 pav.). Ratų 

išvirtimo valdymas, kai 𝐾 > 0, sumažina sukimosi greitį apie Z ašį ir TP skersri-

dės kampą, lyginant su pasyvia TP. Tačiau veiksmingumas neprilygsta aktyviam 

ratų suvedimo valdymui. 

Papildomai modeliuojant tikslinės geometrijos trasoje (4.27 pav.), TP judant 

60 km/h greičiu pastebėta, kad ratų išvirtimo keitimas nesumažina vertikalaus ir 
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skersinio TP pagreičio. Taip pat dinamiškai keičiant ratų išvirtimo kampą gauna-

mas didesnis TP kėbulo posvyrio kampas ir šio kampo kitimo greitis apie X ašį 

(4.27, 4.28 pav.). Šie aspektai neigiamai veikia važiavimo komfortą. 

 

4.26 pav. Ratų pozicionavimo sistemų veiksmingumas atliekant ISO 3888-1:2018 testą 

Fig. 4.26. Toe and camber control effect comparison in ISO 3888-1:2018 test 

 

4.27 pav. Aktyvaus ratų išvirtimo valdymo poveikis TP sukimosi greičiui apie X ašį 

Fig. 4.27. Active camber control effect on the vehicle roll rate 
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4.28 pav. Aktyvaus ratų išvirtimo valdymo poveikis TP vertikaliajam pagreičiui 

Fig. 4.28. Active camber control effect on the vehicle vertical acceleration 

Naujų technologijų diegimas grindžiamas tvarumo principais, todėl svarbu, 

kad aktyvus kampų keitimas nesukeltų spartesnio padangų dilimo. Dėl šios prie-

žasties pasitelkus FTire modelį, papildomai stebima padangos ir kelio paviršiaus 

sąveika esant skirtingoms suvedimo ir išvirtimo kampų kombinacijoms 

(4.29 pav.). Epiūrose pateikiamas priekinės ašies kairysis ratas.  

  

4.29 pav. Slėgio pasiskirstymas padangos ir kelio kontakto plote: 

a) suvedimas +3°; b) išvirtimas +6° 
Fig. 4.29. Pressure distribution in a tyre – road contact area: 

a) toe +3°; b) camber +6° 

Iš epiūrų matyti, kad ratų išvirtimas sukelia slėgio koncentraciją viename pa-

dangos krašte. Šis pasiskirstymas rodo galimą netolygaus padangos dilimo ten-

denciją. Maksimalaus išvirtimo kampo atveju padangos ir kelio kontakto plotas 
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yra mažesnis. Keičiant suvedimą slėgio pasiskirstymas yra tolygesnis, nes kon-

centracijos veikia abiejuose padangos kraštuose (4.29 pav.). Taip pat padangos ir 

kelio paviršiaus kontakto plotas yra didesnis. Suvedimo kampo keitimas ant gali-

nės TP ašies sumažina padangų (4.30 pav.) bei TP skersridės kampus. Dėl šių 

priežasčių galimas polinkis į mažesnį padangos dilimą. Bet kokiu atveju abu al-

goritmai neįveda papildomų suvedimo ar išvirtimo kampų, kai TP važiuoja tiesiai. 

  
4.30 pav. Ratų pozicionavimo sistemų poveikis padangos skersridės kampui: 

a) priekinė ašis, kairysis ratas; b) galinė ašis, dešinysis ratas 

Fig. 4.30. Influence of wheel positioning systems on tyre slip angle 

a) front left wheel; b) rear right wheel 

Kadangi aktyvus ratų išvirtimas nėra toks veiksmingas kaip suvedimo kei-

timo sistema, o neigiami aspektai (tendencija į padidintą padangos dilimą, pras-

tesnis važiavimo komfortas ir sudėtingesnės TP konstrukcijos modifikacijos) nus-

veria teigiamus, sistema toliau nevystoma ir nerealizuojama TP ketvirčio 

bandymų stende. 

4.2. Eksperimentinių tyrimų rezultatai  

Sukurti pakabos ir ratų pozicionavimo sistemos valdymo algoritmai yra eksperi-

mentiškai testuojami HIL stende su įdiegtu pusiau aktyvios pakabos amortizato-

riumi ir EM pavaromis aktyviam suvedimui keisti. Aktyviosios EM pakabos val-

dymo dedamoji lieka modeliuojama HIL sąsajoje.  

Visų pirma, pateikiami valdomos pakabos eksperimentų rezultatai. Tyrimų 

metu atliekamas PID-CSMC BFA patikrinimas, taikant realius būsenos parametrų 
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matavimus su triukšmu ir delsomis. Įvertinamas valdymo dėsnio funkcionalumas 

ir veikimas realiuoju laiku. Atliekamas palyginimas su pasyvia pakabos sistema.  

Kaip nurodyta 2.1 poskyryje, testavimo metu taikomas tiek periodinis, tiek 

vienetinis žadinimas. Abiem atvejais kelio paviršiaus nelygumo aukštis yra 

16,5 mm. Žadinimo metu matuojamas vertikalios jėgos pokytis, sukeltas perva-

žiuojant kelio nelygumą. Šis pokytis realiuoju laiku įvedamas į visos TP matema-

tinį modelį kaip išorinė jėga, veikianti visus keturis ratus. Atliekant eksperimentus 

žadinimas taikomas simetriškai skersinės ir išilginės TP ašių atžvilgiu. MIL ir HIL 

atvejai įgyvendinami pagal 3.9 pav. pateiktą schemą. 

Vienkartinio kelio nelygumo impulso atveju užfiksuotas visos TP matemati-

nio modelio, veikiančio HIL sąsajoje, atsakas pateikiamas 4.31–4.34 pav. Šio 

testo metu TP juda 40 km/h greičiu. Vertikaliojo pagreičio kreivių palyginimas su 

pasyvia pakabos sistema pateikiamas 4.31 pav. 

 
4.31 pav. TP atsakas į vienkartinį kelio nelygumo žadinimą taikant HIL sąsają 

Fig. 4.31. Vehicle response to a single bump using HIL architecture 

Testo metu apskaičiuotos atitinkamos 𝑎𝑧 RMS Wk vertės: pasyvi sistema – 

0,455 m/s2; PID-CSMC BFA MIL atveju – 0,224 m/s2; PID-CSMC BFA HIL 

atveju – 0,217 m/s2. Taigi, važiavimo komforto pagerėjimas tolygus 50,8–

52,3 %, vertinant pagal vertikaliojo pagreičio RMS dažninę svertį. Skirtumas tarp 

MIL ir HIL atvejų pagal RMSE yra 0,092 m/s2. 

Dėl skirtingų pakabos eigos greičio signalo šaltinių, matavimo delsų, 

triukšmo ir pakabos ketvirčio stendo apribojimų MIL ir HIL atvejais matomas 

minimalus skirtumas tarp pusiau aktyvios, aktyvios ir suminės valdomos pakabos 

jėgų, matuojamų ties galiniu kairiuoju ratu (4.32–4.34 pav.). 
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4.32 pav. Pusiau aktyvios pakabos jėga vienkartinio žadinimo metu 

Fig. 4.32. Semi-active suspension force in single bump excitation  

Skirtumai: pusiau aktyvios jėgos atveju RMSE – 163,8 N, aktyvios jėgos – 

33,8 N ir suminės jėgos atveju – 187,7 N. Įdiegus realią EM pavarą į HIL stendą 

RMSE vertės turėtų būti perskaičiuojamos. 

 

 

4.33 pav. Aktyvios pakabos jėga vienkartinio žadinimo metu 

Fig. 4.33. Active suspension force in single bump excitation 
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4.34 pav. Suminė pakabos valdymo jėga vienkartinio žadinimo metu 

Fig. 4.34. Total suspension force control in single bump excitation 

Periodinio žadinimo atveju užregistruotas visos TP matematinio modelio, 

veikiančio HIL sąsajoje, atsakas pateikiamas 4.35–4.38 pav. Šio testo metu TP 

amortizuojama masė yra sužadinama 5 Hz dažniu. Vertikaliojo pagreičio kreivių 

palyginimas pateikiamas 4.35 pav. 

 

 

4.35 pav. TP atsakas į periodinį kelio nelygumų žadinimą taikant HIL sąsają 

Fig. 4.35. Vehicle response to periodic excitations using HIL architecture 
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Periodinio žadinimo metu apskaičiuotos svertinio 𝑎𝑧 pagreičio RMS Wk ver-

tės: pasyvi sistema – 0,417 m/s2; PID-CSMC BFA MIL atveju – 0,236 m/s2; 

PID-CSMC BFA HIL atveju – 0,251 m/s2. Taigi, gaunamas važiavimo komforto 

pagerėjimas tolygus 39,8–43,4 %, atsižvelgus į vertikaliojo pagreičio sumažė-

jimą. Skirtumas tarp MIL ir HIL atvejų pagal RMSE yra 0,163 m/s2. 

 

 

4.36 pav. Pusiau aktyvios pakabos jėga periodinio žadinimo metu 

Fig. 4.36. Semi-active suspension force in periodic excitation case 

 

4.37 pav. Aktyvios pakabos jėga periodinio žadinimo metu 

Fig. 4.37. Active suspension force in periodic excitation case 
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Analogiškai vienkartinio žadinimo atvejui dėl skirtingų pakabos eigos greičio 

signalo šaltinių MIL ir HIL atvejais matomas minimalus skirtumas tarp valdymo 

jėgų (4.36–4.38 pav.). Pusiau aktyvios jėgos atveju RMSE – 166,4 N, aktyvios 

jėgos – 20,6 N ir suminės jėgos atveju – 171,3 N. 

 
4.38 pav. Suminė pakabos valdymo jėga periodinio žadinimo metu 

Fig. 4.38. Total suspension control force in periodic excitation case 

Abiem žadinimo atvejais sudarytas PID-CSMC BFA algoritmas ženkliai pa-

gerina važiavimo komfortą. Gauti rezultatai artimai atkartoja dėsningumus, užfik-

suotus naudojant validuotą TP matematinį modelį. 

Toliau pateikiami aktyvios suvedimo valdymo sistemos eksperimentų rezulta-

tai. Tyrimų metu, pritaikius HIL sąsają, atliekami tiek atvirojo kontūro – ISO 

19365:2016, tiek uždarojo kontūro – ISO 3888-2:2025 bandymai. MIL ir HIL at-

vejai įgyvendinami pagal (3.8 pav.) pateiktą schemą. 

Sinusoidės tipo vairaračio įvesties (ISO 19365:2016) testo metu TP juda 80 

bei 100 km/h greičiais, o vairaračio pasukimo kampo amplitudė – 2 rad. Anali-

zuoti trys atvejai: pasyvi sistema, MIL ir HIL. Rezultatai pateikiami 4.39–

4.41 pav. 

Į HIL bandymų stendą įdiegtos suvedimo kampo keitimo pavaros, valdomos 

sudarytu valdymo algoritmu, esant važiavimo greičiui ≤  80 km/h, tiksliai seka 

suvedimo kampo užklausą. Į TP matematinį modelį siunčiama faktinė pavarų pa-

dėtis HIL atveju nesukėlė jokių nuokrypių, vertinant sukimosi greičio apie Z ašį 

atsaką ir bendrą TP dinamiką. Iš 4.39 pav. pateiktų grafikų matyti, kad skirtumų 

tarp MIL ir HIL atvejų praktiškai nėra. Analizuojamo testo metu sukimosi greičio 

apie Z ašį vidutinė kvadratinė paklaida tarp MIL ir HIL sudaro 0,00438 rad/s. 
Pažymėtina, kad TP be aktyvaus suvedimo sistemos neužtikrina reikiamo sta-

bilumo ir manevrą atlieka nesėkmingai. 
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HIL architektūroje, atliekant tą patį testą, tačiau padidinus TP važiavimo 

greitį iki 100 km/h, pastebimas ryškesnis skirtumas tarp MIL ir HIL scenarijų 

(4.40 pav.). Šiuo atveju RMSE tarp MIL ir HIL sudaro 0,1255 rad/s. Šis skirtu-

mas yra nulemtas fizinių EM pavarų dinamikos, būsenos matavimų delsos ir 

triukšmo. Svarbu pažymėti, kad abiem atvejais yra taikomas tas pats valdymo al-

goritmas, paremtas etaloninio sukimosi greičio sekimu – PI. Veiksmingumas  

esant kintančioms kraštinėms sąlygoms pagrindžia algoritmo patikimumą. 

 
4.39 pav. ISO 19365:2016 testo rezultatai (80 km/h) 

Fig. 4.39. ISO 19365:2016 test results (80 km/h) 

 

4.40 pav. ISO 19365:2016 testo rezultatai (100 km/h) 

Fig. 4.40. ISO 19365:2016 test results (100 km/h) 
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Analizuojant testo, atlikto važiuojant 100 km/h greičiu, duomenis nustatyta, 

kad EM pavara jai pavestas komandas atlieka su 0,216 s delsa ir mažesniu tiks-

lumu nei 80 km/h atveju (4.41 pav.). Apskaičiuota suvedimo kampo RMSE vertė 

siekia 0,55°, nepaisant to manevras yra atliekamas sėkmingai (4.40 pav.).  

 
4.41 pav. Galinio kairiojo rato suvedimo kampo kaita ISO 19365:2016 testo metu  

Fig. 4.41. Rear left wheel toe angle change during the ISO 19365:2016 test 

Taip pat atliekamas ISO 3888-2:2025 bandymas, kuriame galimos vairaračio 

padėties korekcijos įvedamos vairuotojo matematinio modelio. Testas vertinamas 

ties 80 km/h. Rezultatai pateikiami 4.42, 4.43 pav. 

 
4.42 pav. ISO 3888-2:2025 testo rezultatai (80 km/h) 

Fig. 4.42. ISO 3888-2:2025 test results (80 km/h) 
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4.43 pav. Galinio kairiojo rato suvedimo kampo kaita ISO 3888-2:2025 testo metu 

Fig. 4.43. Rear left wheel toe angle change during the ISO 3888-2:2025 test 

Įdiegta aktyvaus ratų suvedimo valdymo sistema išlaiko TP stabilumą užda-

rojo kontūro testo metu. Gautos mažesnės sukimosi greičio apie Z ašį vertės atlie-

kant manevrą su analogiškomis kraštinėmis sąlygomis. Kadangi juostos keitimo 

testas atliekamas su aktyviu vairuotojo modeliu, regimas mažas papildomų suve-

dimo kampų poreikis (4.43 pav.). Testo metu tarp kampo užklausos ir realios 

kampo vertės užfiksuota RMSE vertė siekia 0,22°. Naudojamos EM pavaros nėra 

pakankamai tikslios, todėl darbas tokiame siaurame rėžyje nėra toks efektyvus 

kaip atvirojo testo metu. 

Sukurta ratų pozicionavimo sistema ir jos valdymo algoritmas pagerina TP 

valdomumą. Sinusoidės tipo vairaračio įvesties testo metu (100 km/h) apskai-

čiuotos TP sukimosi greičio apie Z ašį RMS vertės: pasyvi sistema – 0,493, MIL – 

0,192, HIL – 0,226 rad/s. Tolygu TP valdomumo pagerinimui – nuo 54,2 iki 

61%. Dvigubo važiavimo juostos keitimo testo metu (80 km/h) gautos TP suki-

mosi greičio apie Z ašį RMS vertės: pasyvi sistema – 0,103, MIL – 0,083 ir HIL – 

0,091 rad/s. TP Valdomumo pagerinimas – nuo 11,6 iki 19,4 % pagal TP suki-

mosi greičio apie Z ašį RMS vertes. 

Apibendrinant eksperimentinių tyrimų rezultatus, nustatyta, kad HIL aplin-

koje gauti duomenys patvirtina MIL modeliavimo metu nustatytas tendencijas 

tiek važiavimo komforto, tiek TP valdomumo vertinimo atvejais. Nors dėl realių 

jutiklių, pavarų dinamikos, matavimo triukšmo ir signalų delsų tarp MIL ir HIL 

rezultatų užfiksuoti tam tikri skirtumai, jie nepakeičia bendrų išvadų apie sukurtų 

valdymo algoritmų veiksmingumą. 
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Pažymėtina, kad atlikti tyrimai, taikant HIL, neapima iki galo realizuotos hib-

ridinės pakabos architektūros eksperimentinio bandymo, nes dalis aktyviųjų ele-

mentų ir TP dinamikos tebėra atkuriami matematiniu modeliu. Todėl gauti re-

zultatai pirmiausia patvirtina sukurtų valdymo algoritmų ir pasirinktų techninių 

sprendinių veiksmingumą HIL sąlygomis bei jų suderinamumą su realiomis pa-

varomis. Artimas MIL ir HIL rezultatų sutapimas patvirtina sukurtų valdymo al-

goritmų veiksmingumą ir jų atsparumą realių komponentų sukeliamiems neapib-

rėžtumams, todėl jie gali būti naudojami tolesniam vystymui bei visos sistemos 

eksperimentiniam validavimui. 

4.3. Ketvirtojo skyriaus išvados 

1. Atliekant modeliavimą su TP pakabos ketvirčio matematiniu modeliu, 

naudojant tik pusiau aktyvią pakabą, nustatyta, kad įvairių valdymo me-

todų veiksmingumas, užtikrinant važiavimo komfortą, yra artimas 

Skyhook algoritmui. Šį rezultatą lemia pusiau aktyvaus amortizatoriaus 

konstrukcija, t. y. slopinimo jėgos priklausomybė nuo pakabos eigos grei-

čio. Todėl pažangių pakabos valdymo algoritmų tyrimai taikant tik pusiau 

aktyvią pakabos sistemą neleis pasiekti didesnio važiavimo komforto pa-

gerinimo AV. 

2. Kompleksiškai išanalizavus klasikinius ir pažangius pakabos valdymo al-

goritmus, taikant ketvirčio modelį ir hibridinę pakabos architektūrą (hid-

raulinį amortizatorių ir elektromechaninę pavarą), pastebėtas SMC me-

todų pranašumas. Nustatyti keturi algoritmai, gebantys žymiai pagerinti 

važiavimo komfortą: PID-CSMC BFA, FOSM BFA, homogeniškasis su 

BFA ir TSMC+EQ BFA SS2. Pabrėžiama, kad algoritmai, į kurių val-

dymo dėsnį įeina ekvivalentinė dedamoji, yra labiau paveikūs matavimų 

triukšmui ir delsai. Taip pat homogeniškasis su BFA nėra veiksmingas 

visais atvejais: esant santykinai lygiai kelio dangai arba mažam žadini-

mui, šis valdiklis neužtikrina važiavimo komforto. 

3. Tyrimai su validuotu TP matematiniu modeliu patvirtino PID-CSMC 

BFA pranašumą lyginant su pasyvia sistema ir neseniai industrijoje pris-

tatytu – tSH metodu. Sukurtas metodas užtikrina važiavimo komfortą  

esant sinusoidiniam žadinimui (iki 59,5 % komforto pagerinimas pagal 

𝑎𝑧 RMS dažninę svertį), važiuojant per trinkelėmis grįstą kelio dangą (iki 

65,4 komforto pagerinimas ir 43,8 % pranašumas prieš tSH), važiuojant 

per trapecinius greičio mažinimo kalnelius (iki 52,5 % komforto pageri-

nimas ir 24,4 % pranašumas prieš tSH – atsižvelgus į posvyrio kampus 

apie X ir Y ašis) bei važiuojant per asimetriškai išdėstytus dalinius trape-

cinius greičio mažinimo kalnelius (iki 52,8 % komforto pagerinimas ir 
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43,2 % pranašumas prieš tSH). Įrodytas PID-CSMC BFA metodo gebė-

jimas veikti esant neapibrėžtumams ir kintančioms važiavimo sąlygoms. 

Keičiant amortizuojamą ir neamortizuojamą masę išlaikomas stabilumas, 

o komforto pablogėjimas nesiekia žmogaus jautrumo ribų. 

4. Sudaryta hibridinės pakabos architektūra įprasmina pažangių valdymo al-

goritmų taikymą bei praplečia valdomos pakabos efektyvių dažnių inter-

valą, palyginti su aktyvia hidrauline sistema. Taip pat, priklausomai nuo 

pakabos eigos greičio, sistema iki 61,5 % sumažina energijos sąnaudas, 

palyginti su vien tik elektromechanine pakaba. 

5. Sukurta aktyvaus ratų suvedimo valdymo sistema pagerina TP valdo-

mumą ir važiavimo komfortą. Atliekant atvirosios kilpos testo modelia-

vimą, kuris atitinka AV, gautas iki 74,3 % geresnis TP valdomumas – 

pagal TP sukimosi greičio apie Z ašį RMS vertes. TP su IWM geba išlai-

kyti judėjimo trajektoriją ir važiavimo greitį. Taip pat iki 49,3 % sumaži-

namos 𝑎𝑦 ir iki 56,9 % 𝑎𝑧 pagreičių RMS vertės. Uždarosios kilpos mo-

deliavimo procese, kuris atitinka tarpinius AV lygius, gaunamas iki 

36,9 % TP valdomumo pagerėjimas. TP sėkmingai atlieka dvigubą juos-

tos keitimo manevrą esant iki 61,8 % padidėjusiam važiavimo komfortui. 

Sistema išlaiko veiksmingumą ir ant žemo sukibimo kelio dangos, papil-

domai nenaudodama TP skersridės kampo matavimų. Dėl TP pakabos 

konstrukcijos ir padangų apribojimų ratų išvirtimo kampų valdymas nėra 

veiksmingas gerinant TP valdomumą ar važiavimo komfortą. 

6. Atlikti eksperimentiniai tyrimai patvirtino sudarytų valdymo algoritmų 

veiksmingumą ir veikimą realiuoju laiku. Testavimas HIL sąsajoje leido 

išbandyti sukurtus algoritmus ir valdymo sistemas su realiomis pavaro-

mis, matavimų triukšmu ir delsomis. Eksperimentiniuose tyrimuose PID-

CSMC BFA algoritmas pagerino važiavimo komfortą iki 52,3 %. Akty-

vaus suvedimo sistema HIL sąsajoje pagerino TP valdomumą iki 54,2 %. 

Algoritmų įdiegimas į HIL architektūrą nereikalavo papildomo valdymo 

koeficientų derinimo.
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Bendrosios išvados 

1. Sudarius ir validavus TP matematinį modelį nustatyta, kad jis yra tinkamas 

važiavimo komforto ir TP valdomumo tyrimams realiuoju laiku. Modelyje integ-

ruotas valdomos pakabos ir ratų pozicionavimo sistemų funkcionalumas leidžia 

atlikti valdymo algoritmų veiksmingumo įvertinimą. Nustatyta, kad hibridinėje 

pakabos architektūroje aktyviosios elektromechaninės pavaros ir pusiau aktyvaus 

amortizatoriaus derinys leidžia realizuoti pažangų pakabos valdymą, prioritetą 

skiriant pusiau aktyviai pakabai dėl mažesnių energijos sąnaudų. 

2. Suformuotas TP važiavimo komforto testų rinkinys, apimantis determinis-

tinius ir stochastinius kelio nelygumus. Nustatytos kraštinės testų atlikimo sąlygos 

užtikrina tiek pirminių, tiek antrinių važiavimo komforto reiškinių įvertinimo ga-

limybes iki 15 Hz. Taip pat nustatyta, kad TP pakabos veiksmingumą tikslingiau-

sia vertinti pagal amortizuojamosios masės vertikaliojo pagreičio dažninę svertį ir 

RMS rodiklį, nes šie dydžiai tiesiogiai atspindi žmogaus jautrumo vibracijoms 

ribas ir jų poveikį sveikatai. 

3. Sukurtas komfortą užtikrinantis pakabos valdymo algoritmas, pagrįstas ne-

pertraukiamo slankiojo režimo valdymo modifikacijomis ir ribinių funkcijų tai-

kymu (PID-CSMC BFA). Nustatyta, kad valdymo dėsnyje naudojama kvadratinė 

ribinė funkcija gali būti taikoma ir kitiems SMC algoritmams, taip sprendžiant 

pagrindinę šių metodų problemą – valdymo signalo būsenos virpėjimą. Taip pat 
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išvystytas aktyvaus ratų suvedimo valdymo algoritmas, paremtas etaloninio suki-

mosi greičio apie TP Z ašį sekimu. Priešingai nei kitos dinaminio stabilumo kont-

rolės sistemos, taikant šį metodą nenaudojami TP skersridės kampo matavimai, 

taip sumažinamas skaičiavimo resursų poreikis.  

4. Sukurtas programinės ir aparatinės įrangos įrankis, leidžiantis testuoti pa-

kabos ir ratų pozicionavimo sistemoms skirtus valdymo algoritmus, taikant mo-

deliavimo ciklą su aparatinės įrangos sąsaja, realizuotą bandymų stende. Atlikus 

matavimų validavimą ir perskaičiavimą nustatyta, kad stendo išvestys gali būti 

siunčiamos į TP matematinį modelį. Šis dvikryptis duomenų srautas leidžia rea-

liuoju laiku įvertinti sudarytų valdymo algoritmų ir pavarų poveikį važiavimo 

komfortui ir valdomumui visos TP mastu. 

5. Teoriniai tyrimai patvirtino PID-CSMC BFA pranašumą palyginti su pa-

syvia pakabos sistema ir neseniai industrijoje pristatytu tSH metodu. Sukurtas me-

todas užtikrina važiavimo komfortą tiek esant deterministiniams, tiek stochasti-

niams kelio nelygumus. Važiavimo komforto pagerinimas pagal 𝑎𝑧 RMS dažninę 

svertį siekia iki 65,4 % bei gaunamas iki 43,8 % pranašumas prieš tSH.  

PID-CSMC BFA metodas išlaiko stabilų veikimą esant neapibrėžtumams ir kin-

tančioms važiavimo sąlygoms. Taip pat sukurta hibridinė pakabos architektūra 

leidžia iki 61,5 % sumažinti energijos sąnaudas, palyginti su vien tik elektrome-

chanine pakaba. Eksperimentiniuose tyrimuose, atliktuose naudojant HIL sąsają, 

PID-CSMC BFA algoritmas pagerino važiavimo komfortą iki 52,3 %, palyginti 

su pasyvia pakabos sistema, vertinant pagal 𝑎𝑧 RMS dažninę svertį. 

6. Modeliavimo metu aktyvaus ratų suvedimo valdymo sistema iki 74,3 % 

pagerina TP valdomumą, vertinant pagal sukimosi greičio apie 𝑍 ašį RMS vertes, 

ir iki 61,8 % važiavimo komfortą, vertinant pagal 𝑎𝑧 ir 𝑎𝑦 pagreičių RMS vertes. 

Algoritmas veikia tiek AV, tiek įprastoje TP. Sistema išlaiko TP važiavimo tra-

jektoriją, greitį ir užtikrina veiksmingumą ant žemo sukibimo kelio dangos. Eks-

perimentiniuose tyrimuose, atliktuose naudojant HIL sąsają, aktyvaus suvedimo 

sistema pagerino TP valdomumą iki 54,2 %. 
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Summary in English 

Introduction 

Formulation of the Problem 

Automated Driving (AD) and vehicle electrification are among the most important areas 

of transport engineering, receiving significant investment. According to the International 

Energy Agency (IEA, 2026), about USD 295 billion is invested annually worldwide in 

vehicle electrification, and more than USD 200 billion has been invested in smart mobility 

and AD technologies since 2010 (Holland-Letz et al., 2021). The aim is to allow occupants 

of such vehicles to spend travel time working, resting, or engaging in other activities, 

which requires guaranteed passenger comfort. Although thermal, acoustic, ergonomic, and 

psychological comfort are important, functional and ride comfort are crucial in the context 

of AD (Peng et al., 2024). Current ride comfort provided by existing AD vehicles remains 

insufficient, as occupants who engage in activities such as reading or browsing the internet 

often experience discomfort and fatigue during the trip. 

The rapid development of AD technologies leads to the integration of greater com-

puting capabilities into modern vehicles (Stümpfle et al., 2025), making it possible to in-

stall more active systems that improve ride comfort and handling. In addition, electric in-

wheel motors (IWMs) are increasingly being adopted in next-generation drivetrains. This 

increases unsprung mass, but the negative effects can be counteracted with active wheel 

corner modules integrating a wheel positioning system, active suspension, and IWMs. The 

problem addressed in this work is the integration of the aforementioned components into 
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a unified system and the development of its control algorithms to improve vehicle ride 

comfort. 

Relevance of the Dissertation 

Based on various consumer surveys, a significant proportion of respondents are not yet 

ready to use AD vehicles and show limited openness towards these technologies (Kyria-

kidis et al., 2015; Zhang et al., 2019; Continental AG, 2024). Assessments of countries’ 

readiness for AD (OECD/ITF, 2023; KPMG, 2020; Interreg Central Europe, 2026) show 

that, besides the legal framework and infrastructure, technological maturity, along with 

consumer expectations and trust, are key factors influencing adoption. To increase the 

attractiveness of AD, ensuring ride comfort is important. 

There is extensive research in the scientific literature that evaluates passenger com-

fort and develops suspension control algorithms to improve ride comfort or handling. 

However, many solutions are developed only in a simulation environment, and the re-

ported improvements in comfort often fall below human sensitivity thresholds. Control 

algorithms tested only in simulation tend to lose stability when measurement noise, signal 

delay and system nonlinearities are included. For these reasons, it is appropriate to inves-

tigate how actuator delays, measurement noise, and other uncertainties in the controlled 

system will affect the designed control algorithm. 

Conducting research using real-time computer simulation with a physical system in-

terface (hardware-in-the-loop – HIL) enables a comprehensive evaluation of the effective-

ness of the developed control algorithms, including direct measurements of difficult-to-

model components. The novel suspension control algorithms proposed in this work are 

expected to improve ride comfort and vehicle handling, while the developed HIL environ-

ment will ensure their reliable evaluation. 

Object of the Research 

The research object of the dissertation is vehicle suspension and wheel positioning  

systems. 

Aim of the Dissertation 

To develop and evaluate the effectiveness of new algorithms for controlling semi- 

active/active suspension and wheel positioning systems to improve ride comfort. 

Tasks of the Dissertation 

To achieve the aim of the dissertation, the following tasks are solved: 

1. To analyse control methods for vehicle suspension and wheel positioning sys-

tems, key performance evaluation metrics, and research methods. 

2. To investigate the influence of the wheel positioning system and controlled sus-

pension on the vehicle dynamics using a validated high-fidelity vehicle mathe-

matical model. 
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3. To develop control algorithms for the suspension and wheel-positioning system 

and evaluate their effectiveness using ride comfort and handling metrics. 

4. To develop a HIL system and conduct experimental studies by integrating the 

vehicle’s mathematical model with the hardware of the suspension test rig.  

5. To analyse the results of the theoretical and experimental studies and evaluate 

the effectiveness of the developed control algorithms.  

Research Methodology 

The research analyses scientific publications to identify the advantages, disadvantages and 

potential directions for improving the most commonly used control algorithms. A theore-

tical study is conducted to determine the critical suspension parameters affecting vehicle 

handling and ride comfort. Control algorithms are then developed for the suspension and 

wheel positioning systems, evaluated using ride comfort and handling metrics defined in 

relevant standards, and tested using industry-standard software, a validated vehicle mat-

hematical model, and a HIL interface. 

Scientific Novelty of the Dissertation 

While preparing this dissertation, the following new results for the transport engineering 

science were obtained: 

1. An original suspension control algorithm was developed, based on modifications 

of continuous sliding mode control (SMC) and the application of barrier func-

tions. This control strategy can be applied to improve both ride comfort and ve-

hicle handling. 

2. A wheel positioning system control algorithm was developed and tested, which 

can be used for dynamic stability control (DSC), ensuring vehicle handling at 

high yaw rates and lateral accelerations. 

3. A software-and-hardware tool was developed to allow testing of control systems 

via a hardware-in-the-loop interface. 

Practical Value of the Research Findings 

The results can be applied to improve the control algorithms of the active suspension and 

wheel positioning system and to assess passenger comfort and vehicle handling. 

1. The control algorithms for suspension and wheel positioning systems signifi-

cantly improve ride comfort and vehicle handling. The algorithms operate in real 

time and achieve a technology readiness level 5 (TRL5). 

2. A wheel positioning system design has been developed for a multi-link suspen-

sion system, with implementation requiring no complex changes to its design. 

3. A quarter-car test rig with HIL architecture has been developed, enabling testing 

and evaluation of the effectiveness of various control algorithms across a wide 

range of boundary conditions. The test rig design is easily adaptable to the con-

struction or type of another vehicle’s suspension. A validation methodology for 

the HIL test rig has been developed and applied. 
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4. A comprehensive ride comfort assessment methodology, including selected key 

performance indicators (KPIs) and manoeuvres, has been developed.  

5. A hydraulic and electromechanical (EM) suspension architecture has been devel-

oped that integrates damping and active forces. 

Defended Statements 

1. Active wheel positioning improves not only vehicle handling but also ride com-

fort. 

2. The developed suspension control algorithm, based on modifications to continu-

ous sliding mode control and the application of barrier functions, provides the 

best ride comfort performance among the control algorithms considered in this 

work. 

3. Supplementing the continuous sliding mode control law with quadratic barrier 

functions eliminates chattering in the control signal, hence solving the main 

drawback of classical sliding mode control. 

4. Under the conditions considered in this dissertation, the inherent limitations of a 

semi-active suspension system prevent the full exploitation of advanced control 

algorithms based on sprung mass state parameter tracking when applied to a 

semi-active suspension system alone.  

Approval of the Research Findings  

Five research papers on the subject of the dissertation have been published in scientific 

journals included in the Web of Science database (Skrickij & Kojis, 2026; Skrickij et al., 

2024; Šabanovič et al., 2024; Kojis et al., 2022; Šabanovič et al., 2021). 

The results of the research performed in the dissertation have been published in six 

scientific conferences in Lithuania and abroad: 

– At the International conference “TRANSBALTICA XV: Transportation science 

and technology” in 2024, Vilnius, Lithuania; 

– At the International conference “TRANSBALTICA XII: Transportation science 

and technology” in 2021, Vilnius, Lithuania; 

– At the International conference “VEHITS 2025: Conference on Vehicle  

Technology and Intelligent Transport Systems” in 2025, Porto, Portugal; 

– At the International Conference “SAE World Congress Experience, WCX 2024” 

in 2024, Detroit, United States of America; 

– At the International Conference “SAE World Congress Experience, WCX 2022” 

in 2022, Detroit, United States of America; 

– At the International Conference “EVTeC 2025: International Electric Vehicle 

Technology Conference” in 2025, Yokohama, Japan. 



SUMMARY IN ENGLISH 171 

 

Structure of the Dissertation 

The dissertation consists of an introduction, four chapters, and a summary of the results. 

There are also four appendices. 

The scope of the work is 183 pages, excluding appendices, 60 numbered formulas, 

81 figures, and 16 tables. 182 literature sources were used. 

Aknowledgements 
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1. Literature review of vehicle suspension parameters and 
control algorithms 

The main purpose of a vehicle suspension is to isolate the sprung mass from external dis-

turbances while maintaining contact between the tyre and the road surface. In suspension 

design, ride comfort and vehicle handling are criteria that require compromise (Poussot-

Vassal et al., 2012). Vehicle handling is a vehicle’s ability to respond accurately, stably, 

and predictably to input signals and maintain the desired trajectory under various driving 

conditions (Mastinu & Ploechl, 2018). Ride comfort is a complex concept (Papaioannou 

et al., 2025); in the dissertation, it is examined solely as the effect of various vibrations 

and movements transmitted to the human body through interaction with the vehicle. 

Due to the low-pass filtering characteristics of the vehicle suspension, the dynamic 

response of the sprung mass is concentrated below 30 Hz, with the dominant effects oc-

curring below 10 Hz (Deubel et al., 2023; Zhang et al., 2024; Papaioannou et al., 2025; 

Ren et al., 2018). According to ISO 2631-1:1997, passengers are most sensitive to vibra-

tions at 4–8 Hz. Since the most critical range, corresponding to the resonant frequencies 

of human body parts as well as both the sprung and unsprung masses, lies below 15 Hz 

(Deubel et al., 2023), the 1–15 Hz frequency range, covering primary and secondary ride 

phenomena (Kat et al., 2024; Guastadisegni et al., 2024), is studied in this dissertation. 

The methodology for evaluating ride comfort and vehicle handling, as well as the 

KPIs, is not unified. Vehicle handling evaluation is guided by standards, while ride com-

fort evaluation does not include such strict guidelines. The RMS value of sprung mass 𝑎𝑧, 
weighted according to ISO 2631-1:1997, is the most widely used objective metric, closely 

correlated with subjective comfort assessment metrics (Ali Böke et al., 2023; Guastadise-

gni et al., 2024). Various authors (De Winkel et al., 2023; Genser et al., 2022; Bae et al., 

2019; Makridis et al., 2020) have proposed threshold values for 𝑎𝑥, 𝑎𝑦, and 𝑎𝑧 accelera-

tions. However, the scale, based on the combined point-ride value proposed in ISO 2631-

1:1997, remains the most widely adopted. Mansfield and Griffin (2000), Forta et al. 

(2009), and Gräbe et al. (2020) further investigated and found that when vertical excitation 

is dominant, the weighted 𝑎𝑧 RMS value closely matches the combined point-ride value. 

In addition, Gräbe et al. (2020) proposed human sensitivity thresholds to determine 
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whether passengers will notice a change in ride comfort. These thresholds are used in this 

dissertation. 

Additionally, the final list of selected KPIs is presented in Table 2.5. A set of test 

cases, consisting of both deterministic and stochastic road irregularities (Table 2.4), was 

selected to excite both primary and secondary ride phenomena. For vehicle handling, the 

tests causing the greatest destabilising effects were selected from Table 1.4: ISO 

19365:2016 and ISO 3888-1:2018. 

Direct control of suspension damping, the introduction of active force via active sus-

pension, and precise wheel positioning ensure the desired vehicle response. Semi-active 

suspension requires up to 20 W of energy per corner, but its output depends on relative 

velocity, while active suspension with electromechanical actuators offers high bandwidth 

but consumes up to 5 kW of energy per corner and lacks passive damping (Savitski et al., 

2017; Isermann, 2021). Therefore, the rational design of actuators and their properties 

requires greater attention (Münster et al., 2009; Yu et al., 2024). 

Various control methods are used for vehicle suspension and wheel positioning sys-

tems. Classical algorithms are widely used in both the academic and industrial commu-

nities (Çelik et al., 2026; Poussot-Vassal et al., 2012; Tseng & Hrovat, 2015). Intelligent 

or learning-based methods lack a clear control law, making it difficult to ensure their sta-

bility and functional safety (Kimball et al., 2024), while optimisation-based methods re-

quire substantial computational power and do not directly address system uncertainties 

(Theunissen et al., 2021; Mazzilli et al., 2021). SMC methods are distinguished by their 

robustness and low computational requirements; however, their main drawback is chatter-

ing in the control signal (Azizi & Mobki, 2021; Quaini et al., 2020; Fridman et al., 2015). 

Therefore, in this dissertation, a new SMC method is developed with the goal of eliminat-

ing chattering. In the wheel positioning system, classical control algorithms are combined 

with adaptive tuning coefficients that vary according to vehicle state parameters. 

Vehicle ride comfort and handling can be investigated using mathematical models of 

varying complexity, laboratory test rigs, various simulators, four-poster rigs, and tests at 

proving grounds. The quarter-car mathematical model is suitable for initial assessment of 

ride comfort and for tuning control algorithms (Maher & Young, 2011; Yu et al., 2019; 

Jazar, 2017; Isermann, 2021); however, since it may overestimate the sprung mass accel-

eration, a high-fidelity vehicle mathematical model with 14 degrees of freedom is devel-

oped and validated. Full-vehicle tests on a proving ground are limited by low repeatability 

and high financial costs, while the vehicle suspension quarter test rig with a HIL interface 

provides a balanced alternative between accessibility and accuracy (Gießler et al., 2022; 

Heydrich et al., 2022; Ivanov et al., 2019). Therefore, this dissertation adopts a methodo-

logical approach based on mathematical modelling and HIL methods. 

2. Mathematical modelling of a vehicle and development of 
control algorithms 

This section defines the general methodological research plan, and briefly describes the 

used mathematical models, the developed control methods, and other tools. The testing 
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methodology includes ride comfort and vehicle handling KPIs, together with the corre-

sponding test scenarios, selected from the reviewed body of literature and Tier 1 supplier 

recommendations. 

Mathematical modelling is based on the target vehicle, i.e., the Range Rover Evoque. 

First, for the initial investigation of suspension control algorithms, a 2 DOF quarter-car 

mathematical model is developed using the linearised suspension parameters of the target 

vehicle. It incorporates a model of the semi-active damper, which in the proposed hybrid 

suspension architecture works in parallel with an EM actuator (axial-flux motor, reducer, 

and ball screw) whose nonlinearities, including backlash, are considered (Skrickij & 

Kojis, 2026). 

Second, the dynamic bicycle model (2 DOF, both axes steered, linear tyre model) is 

used for reference yaw rate generation. All parameters are derived based on the target 

vehicle and its Pirelli Scorpion 235/55 R19 105V tyres. 

As a final step in modelling, a high-fidelity mathematical model of the target vehicle 

has been implemented in the IPG CarMaker software, running in a co-simulation with 

MATLAB/Simulink. It is a modification of a widely used 14 DOF vehicle model that in-

corporates wheel positioning functionality, including active camber and toe, as well as a 

proposed hybrid suspension architecture. Tyre dynamics are represented by the Magic 

Formula 6.1 (MF 6.1) model. The entire vehicle model is validated (Appendix A) using 

proving ground test data and further modified to include IWMs by adding 34.8 kg (the 

mass of a single Elaphe L1500 motor) to each unsprung mass. The full-vehicle mathemat-

ical model is tested in a simulation environment featuring a driver model, road definitions 

based on ISO 8608:2016, measured road profile segments (ASAM OpenCRG), and speed 

bumps defined by regulatory requirements (Transport Competence Agency, 2024). 

In this framework, baseline and developed control algorithms are tested. Baseline 

suspension control methods include variations of Proportional-Integral-Derivative (PID) 

controllers that use feedback measurements of sprung mass vertical velocity PID(V) or 

vertical acceleration PID(A). Advanced control methods include triple Skyhook (tSH), 

first-order sliding mode control with barrier function adaptation (FOSM BFA), homoge-

neous SMC with BFA, terminal SMC with BFA and sliding surface number 1 (TSMC 

BFA SS1), terminal SMC with equivalent control, BFA and sliding surfaces 1–2 

(TSMC+EQ BFA SS1 and TSMC+EQ BFA SS2), Super-Twisting algorithm with equiv-

alent control and BFA (STA+EQ BFA). Finally, the developed control strategies include: 

a PID-like continuous SMC with quadratic BFA, as well as active wheel positioning con-

trol methods for wheel toe and camber angles. 

During the development of the suspension control algorithm, various SMC methods 

were benchmarked, and the PID-CSMC method was the most promising. However, it re-

quires modifications to ensure practical applicability and the removal of chattering. The 

base control law of the PID-CSMC: 

 𝐹𝑃𝐼𝐷−𝐶𝑆𝑀𝐶 = (−𝑘1|𝑥1|
1

3sign(𝑥1)−𝑘2|𝑥̇1|
1

2sign(𝑥̇1) + 𝑣) ∙ 𝑚𝑠,

𝑣̇ = −𝑘3sign(𝑥1).
 (S.2.1) 

where 𝑘1, 𝑘2, 𝑘3 > 0 are control gains: 𝑘1 = 𝜆1∆
2/3 , 𝑘2 = 𝜆2∆

1/2 and  𝑘3 = 𝜆3∆, ∆ is an 

additional control gain which is defined iteratively, 𝑥1 is the sprung mass vertical displace-

ment, 𝑥̇1 is the sprung mass vertical velocity, and 𝑚𝑠 – sprung mass of one quarter. With 
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the gains proposed in the literature (Pérez‐Ventura et al., 2021), the resulting chattering 

still negatively impacts passenger ride comfort. Therefore, in this dissertation, a quadratic 

barrier function is used to address this issue. Unlike the classical barrier function (Obeid 

et al., 2018; Laghrouche et al., 2021), which requires gains towards infinity for the prede-

fined accuracy 𝜀, the proposed barrier function adaptation (BFA) is formulated with the 

saturation of the actuators in mind. It ensures that the control gain is equal to zero at the 

origin of the sliding surface, regardless of the selected 𝜀 value. Consequently, as the con-

trolled system states approach the reference value within the interval (−𝜀, 𝜀), the control 

gains decrease smoothly to zero. Once the value of 𝜀 is determined analytically or adapted 

experimentally, oscillations of the actuator states are eliminated. It should be noted that 

when using the boundary function, the controlled system state is allowed to deviate from 

the sliding surface, but by no more than 𝜀. Since the classical switching law is retained, 

any larger deviations are compensated for by the SMC. 

For suspension control, it is necessary to adjust the control gains dynamically, 𝑘1, 𝑘2, 

and 𝑘3, and separate the ∆ parameters of each state. Since, in formula (S.2.1), the propor-

tional component depends on 𝑥1, the differential on 𝑥̇1, and the integral – 𝑥1, two barrier 

functions are required, defined by 𝑥1 and 𝜀, and by 𝑥̇1 and 𝜀. In this way, the dynamic 

values of ∆1 and ∆2 are obtained, which can take the values [0, ∆𝑚]: 

 ∆1= {

∆1𝑚, if 𝑥1 𝜖 (−∞,−𝜀]
∆1𝑚

𝜀2
𝑥1
2, if 𝑥1 𝜖 (−𝜀, 𝜀)

∆1𝑚, if 𝑥1 𝜖 [𝜀, +∞)

} , ∆2= {

∆2𝑚, if 𝑥̇1 𝜖 (−∞,−𝜀]
∆2𝑚

𝜀2
𝑥̇1
2, if 𝑥̇1 𝜖 (−𝜀, 𝜀)

∆2𝑚, if 𝑥̇1 𝜖 [𝜀, +∞)

}, (S.2.2) 

where ∆1𝑚 and ∆2𝑚 are the maximum values of each gain.  

Additionally, the value of 𝜆2 is found iteratively (Iglesias Rios et al., 2026): by fixing 

𝜆1 and 𝜆3, the most rational 𝜆2
∗  is found, which reduces chattering amplitude and increases 

control efficiency. The final control law for the PID-CSMC BFA: 

 
𝐹𝑃.𝐾 = (−𝜆1∆1

2

3|𝑥1|
1

3sign(𝑥1) − 𝜆2
∗∆2

1

2|𝑥̇1|
1

2sign(𝑥̇1) + 𝑣) ∙ 𝑚𝑠,

𝑣̇ = −𝜆3∆1sign(𝑥1).
 (S.2.3) 

The final set of gains for the front suspension: 𝜆1 = 2.7, 𝜆2
∗ = 45, 𝜆2 = 1.1, ∆1𝑚= ∆2𝑚=

1, 𝜀 = 0.08. For the rear suspension, the only difference is in the 𝜆2
∗ = 40.  

Additional wheel toe angles are determined using the direct yaw moment control 

(DYC) method, which tracks the reference yaw rate generated by the dynamic bicycle 

model. Since the existing adhesion conditions limit the real vehicle yaw rate, they are 

estimated by the road surface type classification system based on artificial neural networks 

derived by Šabanovič et al. (2020). In this way, the approximate adhesion conditions – 𝜇 

are known in advance, and the constraint is introduced: 

 𝜓̇𝑠𝑎𝑡 = {
𝜓̇𝑟𝑒𝑓, |𝜓̇𝑟𝑒𝑓| ≤ 𝜓̇𝑚𝑎𝑥 ≈ 0,85

𝜇𝑔

𝑉
,

±𝜓̇𝑚𝑎𝑥, |𝜓̇𝑟𝑒𝑓| > 𝜓̇𝑚𝑎𝑥 ≈ 0,85
𝜇𝑔

𝑉
.
 (S.2.4) 
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A constrained steady-state yaw rate signal contains steps, which a real vehicle cannot 

follow without overshoots or undershoots. Therefore, a second-order transfer function is 

introduced, which more accurately replicates the vehicle response: 

 𝜓̇𝑟𝑒𝑓,𝑑 =
𝑤0
2(1+𝜏𝑠)

𝑠2+2𝜉𝑤0𝑠+𝑤0
2 𝜓̇𝑠𝑎𝑡, (S.2.5) 

where 𝑤0 = 5.8 is natural frequency; [rad/s] 𝜉 = 0.9; [-] is damping coefficient; and 𝜏 =
0.18; [s]. Coefficients are identified from the vehicle’s response to steering input signals. 

At each point in time, a comparison is made between the reference signal – 𝜓̇𝑟𝑒𝑓,𝑑 

and the actual yaw rate of the vehicle – 𝜓̇𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙, which is recorded by the IMU unit: 

 𝜓̇𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟 = 𝜓̇𝑟𝑒𝑓,𝑑 − 𝜓̇𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙 . (S.2.6) 

Based on this error, the Proportional-Integral (PI) controller introduces additional 

wheel toe angles on the front axle:  

 ∆𝛿𝑓 = 𝐾𝑝𝜓̇𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟 + 𝐾𝑖 ∫ 𝜓̇𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟𝑑𝑡
𝑡

0
. (S.2.7) 

The additional toe angle on each wheel of the front axle is limited to ±8°. For the 

rear axle, the corrective toe angle is saturated to ±3 and depends on the toe angle of the 

front axle and the vehicle's driving velocity: 

 𝛿𝑟 = 𝑘(𝑉)∆𝛿𝑓, (S.2.8) 

where 𝑘(𝑉) is the dynamic coefficient defining rear wheel steering mode (Park et al., 

2020): below 60 km/h, the rear wheels are steered in the opposite phase to the front wheels 

(improves manoeuvrability), and above 60 km/h in the same phase (improves handling 

and stability). To improve the classical PI approach, the state-dependent proportional gain 

is derived: 

 𝐾𝑝 = 𝑓(𝑉𝑥) =
(
𝑙

𝑉𝑥
+
𝐾𝑢𝑠
𝑔
𝑉𝑥)

(1−𝑘(𝑉))
. (S.2.9) 

The integral gain coefficient for equation (S.2.7) is found iteratively. Various mod-

eling tests are performed during which 𝐾𝑖 is changed, and the vehicle response is observed. 

The final value of the coefficient is 𝐾𝑖 = 0.15. 

In the full-vehicle mathematical model, active wheel camber control is also imple-

mented, where the additional camber angle (limited to ±6°) is introduced as a function of 

the steering wheel angle based on the methodology provided by Sun et al. (2018). 

3. Hardware-in-the-loop test rig and experimental research 
methodology 

The developed quarter-car suspension test rig is constructed from the target vehicle’s sus-

pension and chassis components. It is configured with two types of actuators: electric cyl-

inders, which replace the transverse suspension links for active wheel toe angle control, 

and a semi-active suspension damper. 
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To assess the developed control algorithms at the full-vehicle level, the test rig uti-

lises a HIL interface, incorporating real components within a closed-loop real-time math-

ematical simulation of the remaining subsystems (Fig. S.3.1). This bidirectional connec-

tion between the physical and virtual parts of the system allows verification and tuning of 

the developed control algorithms under various conditions. 

In the HIL approach, implementing the control requires measuring state parameters. 

For semi-active suspension, the acceleration of the sprung and unsprung mass (𝑎𝑧_𝑠𝑚, 

𝑎𝑧_𝑢𝑚), the suspension travel (𝑥1 − 𝑥2), the displacement of the sprung mass (𝑥1) and the 

damper control current (𝐼𝑚𝑎𝑡) are measured, while velocities are obtained mathematically. 

For the wheel positioning system, the displacement of each electric cylinder (𝛿𝑚𝑎𝑡), the 

tyre forces and torques, and the angular velocities of the wheel and drum are measured. 

The sampling frequency of all data is 1000 Hz. The main dSPACE ds1006 outputs for the 

low-level controllers of the test rig include target toe angle and the rate of change 𝛿𝑟𝑒𝑧, 𝑣𝛿, 

the reference damper control current 𝐼𝑟𝑒𝑧, and vehicle travel speed synchronisation signal 

to the drum drive motor controller 𝑉. 

 

Fig. S.3.1. Interface between the mathematical model and the hardware 

Since the small-diameter steel drum distorts the tyre-road contact and the sprung 

mass moves only vertically, the test rig measurements are recalculated and validated (Sub-

section 3.1); the average RMSEs compared with the MF 6.1 reference values were: 𝐹𝑥 – 

74.97 N and 𝐹𝑦 – 32.39 N (Kojis et al., 2025). 

The wheel toe angle control is first verified in an open-loop model-in-the-loop (MIL) 

configuration, running in real time on the dSPACE computing machine without feedback 

from the test rig. 

During closed-loop testing in the HIL environment, the actual positions of both elec-

tric cylinders, the measured and recalculated tyre forces 𝐹𝑥, 𝐹𝑦, and 𝐹𝑧, and the angular 
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velocities of the wheel and the steel drum replace the corresponding signals of the rear left 

(RL) wheel in the vehicle’s mathematical model. In this way, the actuators’ delay and 

dynamic characteristics are evaluated. The RL actuator outputs are duplicated for the rear 

right (RR) wheel according to Ackermann geometry, while the front axle actuators remain 

modelled. 

Similarly, suspension experiments start with MIL verification. In addition to vehicle 

speed, the timing of the vertical excitation must also be synchronised: using the MSC 

LW12.8-50 wheel force transducer, changes in vertical force caused by passing over a road 

bump are recorded and introduced in real time into the full-vehicle mathematical model 

as an external force acting on all four wheels (excitation signal). 

During closed-loop experiments, the semi-active suspension force depends on the 

measured velocity difference and the control current, which is calculated in real time 

within the mathematical model and sent to the test rig. Since the EM actuator is not im-

plemented in the test rig, the active force is modelled and applied at all four corners. The 

test rig outputs replace the semi-active suspension force and tyre forces of the RL corner 

and, for symmetrical road excitation, are duplicated for the RR side. 

The experimental investigation of the active wheel toe control system includes the 

ISO 19365:2016 (80 and 100 km/h) and ISO 3888-1:2018 (80 km/h) test manoeuvres. The 

main evaluation criteria are the yaw rate RMSE between the MIL and HIL cases, the 

RMSE between the target and actual wheel toe angles and the actuator delay (s). 

Suspension system experiments include single-impulse and periodic (5 Hz) excita-

tion scenarios, using a trapezoidal road irregularity with a height of 16.5 mm attached to 

the steel drum at a vehicle speed of 40 km/h. In all cases, the passive suspension is com-

pared with the suspension system controlled using the PID-CSMC BFA algorithm. The 

main evaluation criteria are the RMSE values for accelerations and control forces between 

the MIL and HIL results. 

4. Results of mathematical modelling and experimental 
research of the proposed systems 

Numerical simulation results 

In the initial simulations with the quarter car mathematical model, only a semi-active 

damper is used, without the noise and delay of state measurements. The road surface ex-

citation is introduced as a sinusoidal wave 0.01sin(2𝜋𝑓𝑡), where 𝑓 varies from 1 to 15 Hz, 

and the frequency weighted (Wk) RMS values of the sprung mass 𝑎𝑧 are calculated. The 

passive suspension is compared with Skyhook, tSH, FOSM BFA, PID(V), and PI(A) in 

controlling the semi-active suspension (Fig. S.4.1). 

The results show that the effectiveness of ensuring ride comfort with only semi-ac-

tive suspension and advanced control methods is close to that of the classical Skyhook 

algorithm, due to the limitations of the semi-active suspension and the dependency of the 

damping force on the suspension stroke velocity. For these reasons, a transition is made 

to a hybrid architecture – the integration of the EM actuator with the semi-active damper. 

Numerical simulations with the hybrid suspension architecture also include experi-

mentally derived state measurement delays: 15 ms for sprung mass vertical displacement, 
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10 ms for vertical velocity and suspension stroke velocity, and 5 ms for sprung mass ver-

tical acceleration, ensuring realistic evaluation. 

 

Fig. S.4.1. Limiting factor of semi-active suspension 

Hybrid suspension architecture enhances the bandpass frequency and enables the full 

utilisation of advanced suspension control algorithms. However, without BFA, the appli-

cation of SMC methods is ineffective. The largest chattering of the control force is ob-

tained with FOSM, smaller with STA and other higher-order SMC algorithms; complete 

elimination of chattering is obtained only after applying the quadratic BFA (Fig. S.4.2). 

 

Fig. S.4.2. Chattering elimination using barrier function 

A summary of results achieved with the hybrid suspension architecture and specified 

delays under stochastic and deterministic road excitations using the quarter car mathemat-

ical model is shown in Table 4.1. Based on these simulations, four algorithms were iden-

tified as providing the highest level of ride comfort: PID-CSMC BFA, FOSM BFA, ho-

mogeneous with BFA, and TSMC+EQ BFA SS2. However, algorithms that include an 
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equivalent control component are more sensitive to measurement noise and delays, and 

the homogeneous controller with BFA does not provide the desired ride comfort under 

low excitation levels. The main advantage of the PID-CSMC BFA method is its ability to 

suppress vibrations in the critical frequency range of 4–8 Hz and to handle uncertainties 

with only a negligible reduction in performance between the delayed and delay-free cases. 

Therefore, only the PID-CSMC BFA algorithm is further evaluated using the full-vehicle 

model, compared with the passive suspension system and the novel tSH algorithm. 

Studies using a validated vehicle mathematical model confirmed the superiority of 

the PID-CSMC BFA over the passive system and novel tSH method, as indicated by re-

duced weighted RMS values of 𝑎z accelerations. The developed method ensures ride com-

fort under sinusoidal excitation (up to 59.5% comfort improvement in 4–8 Hz range), 

when driving over Belgian pavement (up to 65.4% comfort improvement and 43.8% ad-

vantage over tSH) (Fig. S.4.3), over trapezoidal speed bumps (up to 52.5% and 24.4%, 

respectively), and over asymmetrically arranged partial trapezoidal speed bumps (up to 

52.8% and 43.2%). By varying the sprung and unsprung masses, stability is maintained, 

and the deterioration in comfort does not reach the limits of human sensitivity. 

 

Fig. S.4.3. PID-CSMC BFA testing on Belgian pavement 

To assess the energy consumption of the hybrid suspension architecture, in which 

the control force demand is initially met by the semi-active suspension and the remaining 

portion is provided by the EM actuator, the vehicle traverses a trapezoidal speed bump at 

10, 30, and 60 km/h, producing suspension stroke velocities of 0.18 m/s, 0.52 m/s, and 

1.1 m/s, respectively. As the stroke velocity increases, the semi-active force contribution 

rises; consequently, energy consumption is reduced by up to 17.8%, 43.2%, and 61.5%, 

respectively. Thus, the developed hybrid suspension architecture enables the application 

of advanced control algorithms, extends the effective frequency range of the controlled 

suspension, and reduces energy consumption compared to a purely EM system. 

The EM actuator model accounts for backlash in the gear centre distance, gear mesh, 

and ball screw drive; to simulate actuator wear, the total backlash is increased tenfold. As 
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the backlash increases, the time interval during which no active force is generated becomes 

longer, but the semi-active force contribution increases accordingly. In this way, the hy-

brid architecture ensures adequate isolation of road irregularities even in the presence of 

EM actuator wear, and the change in the RMS value of sprung mass 𝑎𝑧 is lower than the 

human sensitivity threshold. 

Dedicated numerical simulations showed that the developed active wheel toe angle 

control system improves vehicle handling and ride comfort. In the open-loop ISO 

19365:2016 test at a vehicle speed of 100 km/h (AD), vehicle handling improved by up to 

74.3%, as indicated by the RMS of the yaw rate, and the RMS values of 𝑎𝑦 and 𝑎z accel-

erations are reduced by up to 49.3% and up to 56.9%, respectively. A vehicle with IWMs 

can maintain its trajectory and driving speed, while the passive vehicle with IWMs is un-

able to complete the manoeuvre successfully. 

In the closed-loop ISO 3888-1:2018 test simulation at 80 km/h (partial AD due to 

corrective driver inputs), up to 36.9% improvement in vehicle handling is achieved, and 

the vehicle with IWMs performs a double lane change manoeuvre with up to 61.8% in-

creased ride comfort, as indicated by reduced RMS values of 𝑎𝑦 and 𝑎z accelerations. 

On a low-friction road surface (μ = 0.3, 70 km/h), the yaw rate RMS was reduced 

from 0.124 rad/s to 0.064 rad/s in the ISO 19365:2016 test and from 0.105 rad/s to 

0.067 rad/s in the ISO 3888-1:2018 test. Therefore, the developed system improves ve-

hicle handling and manoeuvrability, provides robustness to uncertainties, improves ride 

comfort, and remains effective under a wide range of driving conditions without the need 

for additional vehicle sideslip angle measurements. 

Wheel camber angle control was additionally investigated. However, due to the ve-

hicle’s suspension design and tyre limitations, camber angle control is ineffective in im-

proving vehicle handling or ride comfort: it increases vehicle roll angle, induces additional 

sprung mass 𝑎𝑧, and tends to increase tyre wear. Therefore, the system was not further 

developed or implemented on the HIL test rig. 

Experimental investigation results 

Control algorithms for the suspension and wheel positioning system are tested experimen-

tally on a HIL test rig with a semi-active damper and EM actuators for active wheel toe 

angle control, while the active EM suspension remains modelled. 

First, PID-CSMC BFA is verified using real state parameter measurements with 

noise and delays, and compared with a passive suspension system.  

Both periodic and single-bump excitations are applied symmetrically with respect to 

the transverse and longitudinal axes of the vehicle. The response to a single road bump at 

40 km/h is presented in Figure S.4.4a. 

The corresponding weighted sprung mass 𝑎z acceleration RMS values were: the pas-

sive system – 0.455 m/s2; PID-CSMC BFA in the case of MIL – 0.224 m/s2; and PID-

CSMC BFA in HIL – 0.217 m/s2. Thus, the improvement in ride comfort is 50.8–52.3%. 

The difference between the MIL and HIL cases in terms of RMSE is 0.092 m/s2 for 𝑎z, 
and 163.8 N, 33.8 N, and 187.7 N for the semi-active, active, and total force, respectively. 

These differences mostly arise from suspension stroke measurement in the HIL case and 

modelling in the MIL case. 
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For periodic excitation at 5 Hz, the response of the vehicle’s mathematical model 

operating in the HIL interface is shown in Figure S.4.4b. 

  
a) single-bump b) periodic excitation 

Fig. S.4.4. Vehicle response to road excitations using the HIL architecture 

The corresponding RMS Wk values were: the passive system – 0.417 m/s2; PID-

CSMC BFA in the case of MIL – 0.236 m/s2; and PID-CSMC BFA in the case of HIL – 

0.251 m/s2. Thus, the improvement in ride comfort is 39.7–43.4%, as indicated by 𝑎z 
RMS reduction. The difference between the MIL and HIL cases in terms of 𝑎z RMSE is 

0.163 m/s2, and the control force RMSEs are 166.4 N (semi-active), 20.6 N (active), and 

171.3 N (total). 

In both excitation cases, the developed PID-CSMC BFA algorithm substantially im-

proves ride comfort. The results closely reproduce the relationships recorded by the vali-

dated vehicle mathematical model. 

Additional experimental testing is conducted with an active wheel toe angle control 

system, including open-loop (ISO 19365:2016) and closed-loop (ISO 3888-2:2025) tests. 

During the ISO 19365:2016 test, the vehicle moves at speeds of 80 and 100 km/h, 

and the steering wheel angle input amplitude is 2 rad. At 100 km/h, a more pronounced 

difference between the MIL and HIL scenarios is observed (Fig. S.4.5a), with a RMSE of 

0.1255 rad/s, determined by the dynamics of the physical actuators and noise. The electric 

cylinders follow the reference toe angle signal with a 0.216 s delay, and the RMSE value 

between reference and actual angle is 0.55°. Despite this, the active system increases ve-

hicle handling by up to 61% in experimental testing and stabilises the vehicle.  

In the ISO 3888-2:2025 test at 80 km/h, steering wheel corrections are possible from 

a mathematical model of the driver (Fig. S.4.5b). In this test, the RMSE of the toe angle 

between the target and the actual is 0.22°. The active system reduced the vehicle yaw rate 

RMS value from 0.103 rad/s to 0.083 rad/s in the MIL case and to 0.091 rad/s in the HIL 

case, resulting in vehicle handling improvement of up to 19.4%. 
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Summarising the results of experimental studies, the data obtained in the HIL envi-

ronment confirm the trends established during mathematical modelling, both for ride com-

fort and vehicle handling assessment. Although certain differences were observed between 

the MIL and HIL results due to real sensors, actuator dynamics, measurement noise, and 

signal delays, they do not alter the general conclusions about the effectiveness of the de-

veloped control algorithms. 

  
a) ISO 19365:2016 test (100 km/h) b) ISO 3888-2:2025 test (80 km/h) 

Fig. S.4.5. Active wheel toe angle control system evaluation using the HIL architecture 

It should be noted that studies using HIL do not include experimental testing of a 

fully realised hybrid suspension architecture, as EM actuators are still modelled. There-

fore, the obtained results primarily confirm the effectiveness of the developed control al-

gorithms and the selected technical solutions under HIL conditions, as well as their com-

patibility with the real actuators. The close agreement between the MIL and HIL results 

confirms the performance of the developed control algorithms and their robustness to the 

uncertainties introduced by real hardware components. Consequently, the proposed sys-

tem is suitable for further development and subsequent experimental validation of the 

complete hybrid suspension architecture. 

General Conclusions 

1. Following the development and validation of the vehicle mathematical model, it 

was determined that the model is suitable for real-time ride comfort and vehicle 

handling studies. The functionality of the controlled suspension and wheel posi-

tioning systems integrated into the model enables an assessment of the effective-

ness of the control algorithms. In addition, a hybrid suspension architecture was 

proposed. It was found that combining an active EM actuator with a semi-active 

damper widens the bandpass and enables the implementation of advanced sus-

pension control algorithms, while prioritising the semi-active suspension due to 

its lower energy consumption. 
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2. A set of vehicle ride comfort tests was formed, covering deterministic and sto-

chastic road irregularities. The established boundary conditions for the tests al-

low evaluation of both primary and secondary ride comfort phenomena up to 

15 Hz. It was also found that the effectiveness of the vehicle suspension control 

is most appropriately assessed using the frequency-weighted vertical acceleration 

of the sprung mass and the RMS indicator, since these quantities directly reflect 

the thresholds of human sensitivity to vibrations and their impact on health. 

3. A comfort-ensuring suspension control algorithm has been developed by modi-

fying continuous SMC and applying BFA (PID-CSMC BFA). It has been shown 

that the quadratic barrier function used in the control law can be applied to other 

SMC algorithms, thereby addressing the main problem of these methods – chat-

tering in the control signal. An active wheel toe angle control algorithm has also 

been developed, based on tracking the saturated reference yaw rate. Unlike con-

ventional dynamic stability control systems, the proposed method does not rely 

on measurements or estimates of the vehicle’s sideslip angle, thereby reducing 

computational complexity. 

4. A software-and-hardware tool has been developed that allows testing control al-

gorithms for suspension and wheel positioning systems using a HIL interface 

implemented on a test rig. After validating and recalculating the measurements, 

it was determined that the test rig outputs can be sent to the vehicle’s mathemat-

ical model operating in the loop. This bidirectional data flow enables real-time 

assessment of the impact of the developed control algorithms and actuators on 

ride comfort and handling across the entire vehicle. 

5. Mathematical simulations have confirmed that the PID-CSMC BFA method out-

performs both the passive suspension system and the novel tSH method. The de-

veloped method ensures ride comfort under both deterministic and stochastic 

road irregularities. The comfort improvement reaches 65.4%, with an advantage 

of up to 43.8% over tSH, as indicated by reduced weighted RMS values of 𝑎z 
accelerations. The PID-CSMC BFA method maintains stable operation under un-

certainties and changing driving conditions. The hybrid suspension architecture 

also allows for up to 61.5% energy savings compared to a purely electromechan-

ical suspension. In experiments conducted using the HIL interface, the PID-

CSMC BFA algorithm improved ride comfort by up to 52.3% compared to a 

passive suspension system. 

6. During mathematical modelling, the active toe angle control system improved 

vehicle handling by up to 74.3% and ride comfort by up to 61.8%, as indicated 

by reductions in yaw rate and RMS values of the 𝑎z and 𝑎y accelerations. The 

algorithm works in both AD and conventional vehicles. The system maintains 

the vehicle’s driving trajectory and speed and ensures efficiency on low-friction 

road surfaces. In experimental studies conducted using the HIL interface, the  

active wheel positioning system improved vehicle handling by up to 54.2%. 
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A priedas. Viso TP matematinio modelio validavimo 
rezultatai 

 

  

  
A1 pav. Matematinio modelio validavimo rezultatai (manevras ISO 3888-2:2011) 

-4

-2

0

2

4

0 5 10 15 20 25 30 35

S
k
er

si
n
is

 p
ag

re
it

is
, 

m
/s

2

Laikas, s

RMSE = 

0,395 m/s2

Eksperimentas
Matematinis modelis

-30

-20

-10

0

10

20

30

0 5 10 15 20 25 30 35S
u
k
im

o
si
 g
re
it
is
 a
p
ie
 Z

 a
šį

,
 /

s

Laikas, s

RMSE = 

2,71  /s

Eksperimentas

Matematinis modelis

-5

-3

-1

1

3

5

7

0 5 10 15 20 25 30 35

S
u
k
im

o
si

 g
re

it
is

 a
p

ie
 X

aš
į,
 /

s

Laikas, s

RMSE = 

0,79  /s

Eksperimentas

Matematinis modelis

-200

-100

0

100

200

0 5 10 15 20 25 30 35

V
ai

ra
ra

či
o

 p
as

u
k
im

o
 k

am
p

as
, 

°

Laikas, s

RMSE = 

2,56  

Eksperimentas

Matematinis modelis



PRIEDAI 187 

 

 

  
A2 pav. Validavimo rezultatų tęsinys (manevras ISO 3888-2:2011) 
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B priedas. TP pakabos konstrukcijų palyginamoji 
analizė 

B lentelė. Pakabos konstrukcijų palyginimas 

Table B. Comparison of suspension constructions 

Pakabos tipas Komfortas Valdomumas Geometrija Galimybės 

MacPherson 

Vidutinis 

kelio  

nelygumų  

izoliavimas. 

Pakankamas 

įprastomis  

sąlygomis,  

prastas ties  

sukibimo riba. 

Ribotas  

kinematinių  

parametrų  

reguliavimas. 

Pusiau aktyvi ir 

aktyvi pakaba, 

Doftek ir HiPer 

Strut. 

Dvigubų  

skersinių  

svirčių  

pakaba 

Efektyvus 

kelio  

nelygumų  

izoliavimas. 

Tikslus ir  

nuspėjamas TP 

valdomumas. 

Mažiau ribotas 

kinematinių  

parametrų  

reguliavimas. 

Pusiau aktyvi ir 

aktyvi pakaba, 

Doftek. 

Daugiasvirtė 

pakaba 

Labai efek-

tyvus kelio 

nelygumų  

izoliavimas. 

Tikslus  

valdomumas ir 

TP atsako  

nuspėjamumas. 

Platus  

kinematinių  

parametrų  

reguliavimas. 

Pusiau aktyvi  

ir aktyvi pa-

kaba ir aktyvus 

geometrijos 

keitimas. 
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C priedas. Objektyvios TP valdomumo įvertinimo 
metrikos 

C lentelė. TP valdomumo įvertinimo metrikos 

Table C. Vehicle handling evaluation metrics 

Rodiklis Skaičiavimo formulė, slenkstinės vertės ir paaiškinimas 

1 

Normali-

zuotas  

vertikalios 

padangos 

jėgos  

kitimas 

𝜎𝐹𝑧, 𝑡 = √
1

𝑇
∫

[𝐹𝑧, 𝑡(𝑡)−𝐹𝑧, 𝑡0]
2

𝐹𝑧, 𝑡0
2 𝑑𝑡

𝑇

0
, [−], 

čia 𝐹𝑧, 𝑡(𝑡) − vertikalios padangos jėgos reikšmė laiko momentu 𝑡; 
𝐹𝑧, 𝑡0 − statinė vertikalios padangos jėgos reikšmė. Rodiklis nurodo, 

kaip TP pakabos sistema slopina kelio nelygumus ir užtikrina rato pris-

paudimą prie kelio paviršiaus (Theunissen et al., 2021). 

2 

Padangos 

darbo  

krūvis arba 

padangos 

prisotinimo 

lygis 

𝑊𝑇 =
√𝐹𝑋

2+𝐹𝑌
2

𝜇𝐹𝑍
, [−], 

čia 𝐹𝑥 − išilginė jėga padangoje; 𝐹𝑦 −  skersinė jėga padangoje; 

𝐹𝑧 −  padangos vertikalioji apkrova; 𝜇 −  trinties koeficientas tarp pa-

dangos ir kelio. Padangos darbo krūvis atspindi kiekvieno rato suki-

bimo potencialo panaudojimą. Kai rodiklis yra lygus 1, vadinasi esamas 

trinties potencialas ir rezervas yra visiškai išnaudotas. 

3 

Pakabos 

poslinkio 

RMS vertė 

𝑅𝑀𝑆𝑝𝑝 = √
1

𝑇
∫ (𝑧𝑆𝑖𝑗 − 𝑧𝑈𝑖𝑗)

2𝑑𝑡
𝑇

0

, [m], 

Maža RMS – geresnis TP valdomumas (Guastadisegni et al., 2024). 

4 

Pakabos 

darbinė 

erdvė 

WS = max (𝑧𝑆𝑖𝑗 − 𝑧𝑈𝑖𝑗) −min (𝑧𝑆𝑖𝑗 − 𝑧𝑈𝑖𝑗) , [m]. 

Mažos vertės siejamos su geru kelio nelygumų izoliavimu, sukibimo 

užtikrinimu ir geresniu TP valdomumu (Guastadisegni et al., 2024). 

5 

TP manev-

ringumo  

įvertinimo 

rodiklių 

rinkinys 

Rodikliams 5–8 skaitinių verčių poveikis TP valdomumui aiškinamas pa-

gal ISO 4138:2021 ir ISO 7401:2011 standartus. 

Sukimosi apie vertikalią TP ašį greičio savųjų svyravimų dažnis – 𝑓𝑛𝜓, 

[Hz]; laiko delsos tarp vairaračio pasukimo kampo ir sukimosi apie verti-

kalią TP ašį greičio – 𝑡𝜙/𝛿 ar skersinio pagreičio – 𝑡𝑎𝑦/𝛿 ir tarp skersinio 

pagreičio bei sukimosi apie vertikalią TP ašį greičio – 𝑡𝑎𝑦/𝜙, [s]. Savųjų 

svyravimų dažnis, kuris suteikia aukštą manevringumą, yra apie 1–2 Hz. 

Laiko delsa 𝑡𝜙/𝛿 nurodo priekinės ašies, o 𝑡𝑎𝑦/𝛿 galinės ašies reakciją į 

įvesties signalus. Laiko delsa 𝑡𝑎𝑦/𝜙 – abiejų ašių delsos suderinamumo ro-

diklis. Skirtumas turi būti minimalus. 
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C lentelės tęsinys 

Rodiklis Skaičiavimo formulė, slenkstinės vertės ir paaiškinimas 

6 

TP sportiš-

kumo  

įvertinimo 

rodiklių 

rinkinys 

Nepakankamo pasukamumo gradientas esant 0,4 g bei 85 % maksima-

laus skersinio pagreičio – 𝑔𝛿0.4𝑔 ir 𝑔𝛿85%, [°/m/s2]. 

Pasvirimo kampo apie išilginę TP ašį gradientas esant 0,4 g ir 85 % 

maksimalaus skersinio pagreičio – 𝑔𝜙0.4𝑔 ir 𝑔𝜙85%, [°/m/s2]. 

Maksimali pasvirimo kampo apie išilginę TP ašį vertė – 𝜙𝑚𝑎𝑥, [°]. 

Maksimali skersinio pagreičio vertė – 𝑎𝑦,𝑚𝑎𝑥, [m/s2]. 

Vairaračio pasukimo kampas ties maksimaliu skersiniu pagreičiu – 

𝛿𝑆𝑊,𝑎𝑦𝑚𝑎𝑥, [°].  

Laiko delsa tarp pasvirimo kampo apie išilginę TP ašį ir skersinio pag-

reičio esant 0,5 ir 1 Hz žadinimui – 𝑡𝜙/𝑎𝑦, [s]. 

Kriterijai 𝑔𝛿0.4𝑔,  𝑔𝛿85%, 𝑔𝜙0.4𝑔 ir 𝑔𝜙85% nurodo TP sportiškumo lygį 

pagal jos atsaką į vairaračio įvestį esant vidutiniams ir dideliems sker-

siniams pagreičiams. Maksimali pasvirimo kampo apie  

išilginę TP ašį vertė turi būti kuo mažesnė. Skersinio pagreičio vertė 

nurodo TP sukibimo lygį ir parodo, kuri ašis pirmoji pasieks maksima-

lią apkrovą. Kuo didesnis 𝑎𝑦,𝑚𝑎𝑥 – tuo geriau. Siekiamas vairaračio pa-

sukimo kampas ties 𝑎𝑦,𝑚𝑎𝑥 turi būti kuo mažesnis. Pageidaujama laiko 

delsa yra minimali, tuomet užtikrinamas TP nuspėjamumas ir geras val-

domumas.  

7 

TP  

tiesiškumo 

įvertinimo 

rodiklių 

rinkinys 

Skersinis pagreitis linijinio diapazono pabaigoje – 𝑎𝑦𝑙𝑖𝑛, [m/s2]. 

Pasvirimo kampo apie išilginę TP ašį gradientas esant 0,4 g bei 85 % 

maksimalaus skersinio pagreičio – 𝑔𝜙𝑛𝑜𝑛𝑙𝑖𝑛, [-]. 

Dažnis, kuriame skersinio pagreičio dažninės charakteristikos dydis pa-

siekia 90 % savo maksimalaus (arba nusistovėjusio) dydžio – 𝑓𝑎𝑦90%, 

[Hz]. 

Santykinai didelė 𝑎𝑦𝑙𝑖𝑛 reikšmė užtikrina geresnį TP valdomumą ir li-

nijinį atsaką į valdymo signalus. Kita vertus, atsiradęs netiesiškumas 

gali veikti kaip indikatorius, įspėjantis apie artėjimą prie sukibimo ri-

bos. Rodiklis 𝑔𝜙𝑛𝑜𝑛𝑙𝑖𝑛 pabrėžia galimą pasvirimo kampo apie išilginę 

TP ašį gradiento netiesiškumo dydį. Siektinas šio parametro įvertis tu-

rėtų būti artimas 1. Paprastai dažnio 𝑓𝑎𝑦90% vertės, esančios rėžyje 10–

15 Hz, siejamos su geru valdomumu lengvųjų TP atveju, o iki 20 Hz – 

sportiniu TP atveju. 
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C lentelės pabaiga 

Rodiklis Skaičiavimo formulė, slenkstinės vertės ir paaiškinimas 

8 

TP  

stabilumo 

įvertinimo 

rodiklių 

rinkinys 

Maksimalus TP skersridės kampas – 𝛽𝑚𝑎𝑥, [°]. 

TP skersridės kampo gradientas esant 0,4 g skersiniam pagreičiui 

𝑔𝛽0,4𝑔 bei gradientas esant 85 % maksimalaus pagreičio 𝑔𝛽85%, 

[°/m/s2]. 

𝑔𝛽85% ir 𝑔𝛽0,4𝑔 santykis, [-]. 

Sukimosi apie vertikalią ašį intensyvumo maksimalios ir nusistovėju-

sios vertės santykis – 𝐴𝜓𝑚𝑎𝑥/𝑆𝑆, [-]. 

Sukimosi apie išilginę ašį intensyvumo maksimalios ir nusistovėjusios 

vertės santykis – 𝐴𝜙𝑚𝑎𝑥/𝑆𝑆, [-]. 

Mažesnis TP skersridės kampas siejamas su geresniu stabilumu. 𝑔𝛽85% 

ir 𝑔𝛽0,4𝑔 santykis privalo būti artimas 1, kad būtų užtikrintas pakanka-

mas TP valdomumas ties sukibimo riba. Geras TP stabilumas pasiekia-

mas, kai rodiklių 𝐴𝜓𝑚𝑎𝑥/𝑆𝑆 ir 𝐴𝜙𝑚𝑎𝑥/𝑆𝑆 vertės yra artimos 1. Tai užtik-

rina greitą minėtų sukimosi intensyvumo verčių svyravimų slopinimą. 

 

 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



192 PRIEDAI 

 

 

D priedas. TP pakabos bandymo stendų taikymas 
literatūroje 

D lentelė. TP pakabos bandymo stendų taikymas literatūroje 

Table D. Suspension test rig application in the literature 

Stendo tipas Taikymo ypatybės 

I grupė 

Moksliniame darbe (Omar et al., 2017) naudojamas vertikalus 2LL 

stendas. Konstrukcija leidžia lygiagrečiai tirti pasyvią ir aktyvią paka-

bos sistemą. Padangai imituoti naudojamos dvi spyruoklės, o slopini-

mas nėra įvertinamas. Straipsnyje (Zhang & Alleyne, 2005) taikomas 

horizontalus 1 LL stendas, kuris leidžia testuoti aktyvųjį elementą. Au-

toriai (Gysen et al., 2009) naudoja I grupės stendą EMAG pakabos  

elementui testuoti ir kelio paviršiaus žadinimui atkurti. 

II grupė 

Literatūroje (Yu et al., 2019) atliekamas kintamos geometrijos paka-

bos tyrimas. Papildomai įvertinamas guolių ir kreipiančiųjų trinties po-

veikis amortizuojamos masės judėjimui. Straipsnyje (Lauwerys et al., 

2005) tokio tipo stendas taikomas aktyvios pakabos valdymo algorit-

mui testuoti – naudojama EH pavara. Publikacijoje (Priyandoko et al., 

2009) šio tipo HIL stendas taikomas aktyviajam pneumatiniam paka-

bos elementui vystyti ir valdymo algoritmui, pagrįstam Skyhook bei 

dirbtinių neuroninių tinklų integracija, derinti. 

III grupė 

Autoriai (Maher & Young, 2011) taiko stendą, kuriame kelio paviršius 

imituojamas metaliniu būgnu. Galimas tik sinusoidinis žadinimas, HIL 

architektūra nėra įdiegta. Straipsnyje (Li & Lee, 2019) taikomas su-

paprastintas III grupės stendas, kuriame ratas pozicionuojamas tarp 

dviejų besisukančių ritinėlių. Konstrukcijos supaprastinimai neatitinka 

realios TP pakabos geometrijos, o naudojama pneumatinė pavara įveda 

daug neapibrėžtumų. Autoriai nesiūlo stendo validavimo metodikos. 

Publikacijoje (Žuraulis & Kilikevičius, 2020) pristatomas TP pakabos 

ketvirčio stendas, kuriame realizuoti 3 LL. Kelio paviršius imituojamas 

pritaikius guminę juostą. Atliekamas validavimas, stendo rodmenis ly-

ginant su visos TP dinaminėmis charakteristikomis. Pabrėžiamos gali-

mybės testuoti pakabos ir stabdžių sistemos valdymo algoritmus. HIL 

sąsaja įgyvendinama straipsnyje (Chantranuwathana et al., 2018). Au-

toriai į matematinį modelį realiuoju laiku siunčia išmatuotas padangos 

jėgas ir vairuojamųjų ratų pasukimo kampą. Naudojamas metalinis 

būgnas. Gauti rezultatai yra tikslesni palyginti su vien tik matematiniu 

modeliavimu. 
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