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Control de Tracción para un Vehı́culo Eléctrico basado en Observadores no Lineales
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Resumen

En este trabajo se propone una estrategia de control de tracción para un vehı́culo eléctrico de cuatro ruedas, basada en obser-
vadores no lineales que permiten estimar la fuerza máxima que se puede transferir al suelo. El conocimiento de la fuerza máxima
permite realizar un control del deslizamiento de los neumáticos de tracción, evitando que las ruedas patinen aún en superficies de
baja adherencia. La estrategia propuesta permite además evitar que se produzca un momento de guiño no deseado en el vehı́culo
cuando las condiciones de suelo a cada lado del mismo son diferentes. Con ello se logra mejorar la eficiencia y el control del
vehı́culo, evitando posibles pérdidas de estabilidad que pueden resultar en riesgos para sus ocupantes. Tanto el observador como
el control propuestos son diseñados en base a un modelo dinámico rotacional de la rueda y un modelo de fuerzas de brush. Se
presentan resultados de simulación obtenidos empleando un modelo completo de vehı́culo sobre la plataforma Simulink/CarSim.

Palabras Clave:
Control de tracción, Condición de suelo, Coeficiente de rozamiento, Modelo de neumático brush, Linealización exacta por
realimentación, Observador no lineal de Luenberger

Traction control of an electric vehicle based on nonlinear observers

Abstract

A traction control strategy for a four-wheel electric vehicle is proposed in this paper. The strategy is based on nonlinear ob-
servers which allows estimating the maximum force that can be transmitted to the road. Knowledge of the maximum force allows
controlling the slip of the driving wheels, preventing the wheel’s slippage in low-grip surfaces. The proposed strategy also allows to
avoid the undesired yaw moment in the vehicle which occurs when road conditions on either side of it are different. This improves
the efficiency and the control of the vehicle, avoiding possible losses of stability that can result in risks for its occupants. Both the
proposed observer and the control strategy are designed based on a dynamic rotational model of the wheel and a brush force model.
Simulation results are obtained based on a complete vehicle model on the Simulink/CarSim platform.
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Traction control, road condition, friction coefficient, brush tyre model, feedback linearization, nolinear Luenberger observer.

1. Introducción

Un adecuado control del deslizamiento de los neumáticos
en los automóviles actuales resulta imprescindible para mejorar
la seguridad de los ocupantes y de los transeúntes. Esta tecno-
logı́a es conocida como ASR (en inglés Anti-Slip Regulation) o
TCS (en inglés Traction Control System). La aplicación de es-
tas técnicas en los automóviles eléctricos resulta más eficiente

debido a la facilidad de controlar rápidamente el torque de los
motores eléctricos (Ivanov et al., 2015; Serrano-Iribarnegaray
and Martinez-Roman, 2007).

En general, los sistemas de control de tracción buscan man-
tener la adherencia de las ruedas con el suelo evitando que pa-
tinen. Para lograr esto, los neumáticos no deben superar el des-
lizamiento máximo, o lı́mite de deslizamiento estable. En este
punto, el neumático ejerce la máxima fuerza posible sobre el
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suelo, pero superado este lı́mite, la fuerza transmitida decrece
y el neumático comienza a patinar. Como consecuencia de ello,
se produce:

1. Una pérdida de la capacidad de aceleración, debido al pa-
tinaje de la rueda.

2. Mayores pérdidas de energı́a.
3. Pérdida de control sobre la rueda, debido al comporta-

miento inestable del neumático.
4. Una pérdida de la capacidad de adherencia lateral, lo que

puede llevar a comprometer la estabilidad del vehı́culo
durante maniobras de giro, debido a la disminución de la
fuerza lateral producida por el patinaje de la rueda.

Existen diversas estrategias de control de tracción en la bi-
bliografı́a. El método conocido como Model Following Con-
trol se propone en (Hori, 2004), donde la rueda se modela co-
mo un sistema de inercia variable, asumiendo que un desliza-
miento mayor se puede ver como una menor inercia equiva-
lente. La dinámica del sistema real se compara con una planta
nominal, y este error se usa para limitar el torque de tracción
aplicado, de manera de mantener la adherencia de la rueda al
suelo. En (Hu et al., 2011) se propone una estrategia de con-
trol de tracción similar, conocida como maximum transmissible
torque estimation, la cual a diferencia de la anterior no requiere
del conocimiento de la velocidad longitudinal del chasis y se
muestra robusta a la variación de algunas constantes del mo-
delo de vehı́culo. En Optimal Slip Ratio Control (Delli Colli
et al., 2006) el deslizamiento se regula controlando el gradiente
( ∂µ
∂slip ). Esta estrategia de control mantiene el valor de la pen-

diente del coeficiente de rozamiento acotado, lo que asegura
que el neumático opere en la región de deslizamiento estable.
En (Fernández et al., 2012) se propone una distribución de las
fuerzas de tracción, limitando el par de los motores eléctricos
considerando las fuerzas máximas que cada rueda puede ejer-
cer al suelo. En (Dejun et al., 2009) se presenta una estrategia
de control de tracción basada en la detección del torque máxi-
mo que se puede transferir al suelo, y se caracteriza por evi-
tar calcular la inversa de la función no lineal que relaciona el
coeficiente de rozamiento con el deslizamiento. En (Magallan
et al., 2011), se diseña un observador no lineal de la condición
de suelo y se propone un control de tracción que evita superar el
lı́mite de deslizamiento estable utilizando saturaciones dinámi-
cas. En (Tesheng, 2013b) se presenta una estimación robusta de
las fuerzas de tracción ası́ como también una estrategia de con-
trol que las mantiene en la región estable. En (Kuntanapreeda,
2014) se presenta un control de deslizamiento longitudinal por
modos deslizantes, que utiliza en la ley de control la fuerza de
tracción estimada por un observador no lineal.

El lı́mite de deslizamiento estable depende del tipo de neu-
mático, la fuerza normal o carga vertical que ejerce sobre el
suelo, y la condición de suelo (CDS), entre otros factores. Ge-
neralmente, las caracterı́sticas del neumático pueden conocerse
o determinarse a partir de las especificaciones del fabricante o
de ensayos, mientras que la fuerza normal puede determinarse
cuando el vehı́culo está en reposo o estimarse ante cambios de
velocidad como se propone en (Wanki et al., 2010). Sin embar-
go, la CDS es una variable desconocida que debe estimarse de
alguna manera para implementar el control de tracción (Raja-
mani et al., 2012). Entre las técnicas propuestas en la literatura

para estimar la CDS, algunas se basan en un modelo longitu-
dinal del vehı́culo y de las fuerzas ejercidas por los neumáti-
cos (Chankyu et al., 2004; Sui and Johansen, 2010; Gustafsson,
1997; Magallan et al., 2011), otras se basan en un modelo late-
ral (Changsun et al., 2013; Sanghyun and Hedrick, 2013), mien-
tras que (Tesheng, 2013a; Choi et al., 2013) utilizan un modelo
combinado. Entre ellas, algunos trabajos estiman la CDS a cada
lado del vehı́culo, y otros estiman una CDS promedio.

En este trabajo se propone una estrategia de estimación de
la fuerza máxima que se puede transferir al suelo (la cual es
función de la CDS), y con ella limitar el deslizamiento para que
las fuerzas de tracción permanezcan en la región estable. La es-
timación se realiza mediante un observador no lineal de Luen-
berger, mientras que la estrategia de control se diseña mediante
linealización por realimentación.

En la sección 2 se presenta el modelo del sistema conside-
rado, incluyendo el modelo de la interacción entre la rueda y
el suelo. Empleando este modelo, en la sección 3 se propone
un observador no lineal que permite estimar la fuerza máxi-
ma que se puede transferir al suelo. En la sección 4 se diseña
un control de tracción que utiliza la fuerza máxima estimada
por el observador para lograr que las ruedas de tracción traba-
jen siempre en la zona de deslizamiento estable. Finalmente,
en la sección 5 se valida el correcto desempeño del control de
tracción y el observador propuesto en distintas condiciones de
manejo del vehı́culo y ante cambios en las condiciones de sue-
lo, demostrando como pueden evitarse situaciones riesgosas de
conducción.

2. Modelo del sistema

El diseño del CDT y los observadores propuestos en este
trabajo se basan en un modelo simplificado de un vehı́culo de
tracción eléctrica, como se muestra en la Fig. 1. El mismo es un
vehı́culo de cuatro ruedas con sistema de dirección convencio-
nal, mientras que la tracción es llevada a cabo por dos motores
independientes en cada una de las ruedas traseras. Los motores
eléctricos son accionados por inversores de potencia con con-
trol de torque, que permiten aplicar una referencia de torque en
los motores en pocos milisegundos. Esto permite despreciar la
dinámica eléctrica de los motores (Serrano-Iribarnegaray and
Martinez-Roman, 2007) y utilizar un modelo dinámico simple
tanto para el diseño del CDT como para el observador. Este mo-
delo describe la dinámica rotacional de cada rueda de tracción
y su interacción con el suelo, de manera individual,

Iwω̇ j = T j − (Fxr j + Fr j)rd (1)

dondeω es la velocidad angular de la rueda, el subı́ndice j = l, r
indica si se trata de la rueda izquierda o derecha respectivamen-
te, Iw es el momento de inercia de la rueda, T es el par aplicado
por el motor, Fxr es la fuerza de tracción, Fr es la resistencia
de rodadura, y rd el radio dinámico del neumático (radio de la
rueda en movimiento).

La resistencia de rodadura puede modelarse como una fun-
ción lineal de la fuerza normal (Fz),

Fr j = Fzr j(ks + kdvt j) (2)

siendo ks y kd parámetros del modelo de rodadura y vt la velo-
cidad tangencial del neumático sobre el suelo, como se muestra
en la Fig. 2.
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Figura 1: Modelo de vehı́culo.
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Figura 2: Modelo de una rueda.

2.1. Interacción rueda-suelo

La fuerza de tracción, por otra parte, depende de paráme-
tros tales como la fuerza normal, la condición de suelo (CDS),
y el deslizamiento longitudinal. El deslizamiento longitudinal,
cuando un vehı́culo acelera, indica que tanto mayor es la ve-
locidad de la rueda en el punto de tangencia con el suelo con
respecto a la velocidad longitudinal del vehı́culo, y se puede
expresar como,

σx j =
rdω j − vx

rdω j
(3)

donde vx es la velocidad longitudinal. El producto rdω j repre-
senta la velocidad tangencial del punto de la rueda que está en
contacto con el suelo (ver Fig. 2).

La variación de la fuerza de tracción con el deslizamiento,
para una dada condición de suelo y fuerza normal, presenta una
forma como la que se muestra en la Fig. 3. Como se aprecia,
es una función creciente para deslizamientos menores a σxmax,
el cual se define como el lı́mite de deslizamiento estable. Para
dicho valor de deslizamiento se obtiene la máxima fuerza que
el neumático es capaz de transferir al suelo (FMAX).

El valor σxmax define dos regiones:
1) Región estable. En esta región, aumentando el par apli-

cado a las ruedas de tracción se incrementa el deslizamiento,
lo que produce una mayor transferencia de fuerza al suelo, au-
mentando la velocidad del vehı́culo. Dentro de esta región se
pueden identificar a su vez dos sub regiones: en la primera la
fuerza de tracción se comporta de manera prácticamente lineal
con el deslizamiento, mientras que en la siguiente se produce
un aumento cada vez menor en las fuerzas a medida que se in-
crementa el deslizamiento, hasta llegar al valor lı́mite de desli-
zamiento σxmax. A esta última se la denominará región no lineal
estable de fuerzas.
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Figura 3: Fuerza longitudinal en función del deslizamiento.

2) Región inestable. Superado el valor lı́mite de desliza-
miento σxmax, el neumático comienza a patinar. Ası́, al aumen-
tar el deslizamiento la fuerza transmitida al suelo disminuye,
disminuyendo la aceleración del vehı́culo, y produciendo una
pérdida de energı́a innecesaria en acelerar la rueda.

Para modelar este efecto, en este trabajo se emplea el mo-
delo de neumático semi-empı́rico conocido como “longitudinal
brush model” (Rajamani, 2011, p.418), dado que es un modelo
simple, de bajo costo computacional y reproduce adecuadamen-
te el comportamiento del neumático, especialmente en la región
estable de fuerzas. Además, resulta útil para implementar estra-
tegias de estimación y/o control (Changsun et al., 2013; Moor-
yong et al., 2013) ya que utiliza menos parámetros que otros
modelos de neumático, como el de Pacejka (Pacejka, 2005).

Ası́, la fuerza longitudinal se expresa como sigue:

Fxr j = µS jFzr j

[
3θσx j −

1
3

(
3θσx j

)2
+ 1

27

(
3θσx j

)3
]

siσx j < σm

µS jFzr j siσx j ≥ σm
(4)

Donde, θ = Cx
3µSjFzr j

, σm = 1
θ
, y Cx es un parámetro concentrado

correspondiente a caracterı́stica fı́sicas del neumático. En este
modelo µSj es el valor que toma el coeficiente de rozamiento
definido en el lı́mite de deslizamiento estable. El mismo es una
medición de la adherencia entre la rueda y el suelo.

En (4) se muestra que el modelo está definido para dos ran-
gos de deslizamiento. En el intervalo 0 < σx < σm la fuerza
longitudinal producida en el neumático es creciente con el des-
lizamiento (σx) y representa a la región estable de operación
del neumático. En el intervalo σx >= σm la fuerza producida
alcanza a su valor de saturación FMAX , independientemente del
valor de deslizamiento.

Ası́, para cada rueda, la fuerza máxima que es capaz de
transferir un neumático para una CDS (µS ) y fuerza normal (Fz)
determinadas, está dada por,

η j = µS jFzr j (5)

El modelo (4) se compara en la Fig. 4 con un modelo
empı́rico de Pacejka para una fuerza normal de Fz = 2000N.
Los parámetros del neumático modelado por Pacejka corres-
ponden a los de un neumático real (Li et al., 2015) y la cons-
tante del modelo brush se ajusta en Cx = 67000 para minimi-
zar el error con respecto al modelo de Pacejka. Dado que los
parámetros presentados en (Li et al., 2015) corresponden a un
coeficiente de rozamiento unitario, se usa aquı́ el método de
similaridad (Pacejka and Sharp, 1991) para simular el compor-
tamiento en la superficie de menor adherencia (µS = 0,5).
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Figura 4: Modelos de fuerzas: Pacejka y brush.

La fuerza Fz = 2000N a partir la cual se trazaron las cur-
vas corresponde a la fuerza normal aproximada ejercida sobre
el suelo por el modelo de vehı́culo que se utiliza en la sección
resultados.

Como se aprecia en esta figura, el modelo brush reprodu-
ce fielmente la variación de la fuerza de tracción para la región
estable de deslizamiento. Dado que el objetivo de un CDT es
asegurar que el deslizamiento se mantenga en esta región, es
válido emplear este modelo como una buena aproximación de
la fuerza real. Además, para el planteo posterior del CDT es im-
portante destacar que el valor de deslizamiento correspondiente
a la máxima fuerza (FMAX) en el modelo de Pacejka coincide
con el inicio de la región de saturación (σx >= σm) del modelo
de fuerzas de brush, tal como se muestra en la Fig. 4.

También puede apreciarse en esta figura que para valores
muy pequeños de deslizamiento (menores a 0,03 para µS =

0, 9), la fuerza longitudinal se comporta como una función li-
neal deσx, con pendiente Cx, prácticamente independiente de la
CDS. Como puede notarse, a medida que el neumático trabaja
sobre una superficie de menor adherencia (a medida que dismi-
nuye µS) disminuye la fuerza máxima que el neumático puede
transferir al suelo. Además, el valor de σx correspondiente con
la saturación de la fuerza varı́a considerablemente dependiendo
de la CDS (para µS = 0,9 la fuerza satura en aproximadamente
σx = 0,08; para µS = 0,5 en σx = 0,04).

3. Observador de la máxima fuerza transmisible

Para un adecuado control de la tracción de las ruedas del
vehı́culo es necesario asegurar que éstas no ingresen a la zona
inestable, esto es, que no se supere la máxima fuerza que ca-
da neumático puede transferir al suelo. Con este objetivo, en
esta sección se propone un observador que permite estimar esta
fuerza máxima (5) para cada rueda, en base al modelo dinámico
de cada rueda tractora (1) y el modelo de fuerza (4).

En la bibliografı́a se encuentran diversos trabajos de estima-
ción de la CDS. En (Gustafsson, 1997; Chankyu et al., 2004) se
utiliza un método conocido como slip-slope, el cual asume que
la pendiente de las fuerzas en la zona lineal se ve afectada por
la CDS. Estas estrategias proponen primero un algoritmo de
estimación de la fuerza de tracción, y luego, conociendo el des-
lizamiento longitudinal y utilizando la fuerza estimada, estiman
la CDS utilizando minimización del error cuadrático medio. Si

bien se obtienen buenos resultados, este método presenta algu-
nas desventajas para utilizarlo en conjunto con un control de
tracción. En primer lugar, la velocidad de estimación de la CDS
utilizando un algoritmo de mı́nimos cuadrados es lenta com-
parada a la que se puede obtener utilizando un observador no
lineal. Ante un cambio repentino en la CDS se desea una de-
tección rápida que a su vez le permita al control de tracción
reducir en el menor tiempo posible el par aplicado a las ruedas
de tracción para evitar que patinen. Por otro lado, el método
slip-slope requiere que las fuerzas estén en la región lineal para
una correcta estimación de la CDS. Si un vehı́culo se encuentra
acelerando sobre una superficie de alta adherencia en la región
no lineal estable de fuerzas y de repente cambia la adherencia
del suelo a una superficie de baja adherencia, las ruedas de trac-
ción posiblemente alcancen la región inestable de fuerzas sin
pasar nunca por la región lineal de la caracterı́stica de fuerzas
correspondiente a la región de baja adherencia. Esto no permite
estimar el cambio de CDS, y por lo tanto tampoco controlar la
tracción ante este cambio.

En (Baffet et al., 2007) se estima la CDS utilizando un mo-
delo no lineal de neumático y un filtro extendido de Kalman
(EKF). Los filtros de Kalman normalmente funcionan bien si
se dispone de un buen modelo del sistema, pero consideran-
do que el EKF utiliza un modelo linealizado para realizar la
propagación del error, su desempeño podrı́a verse afectado al
alejarse del punto de linealización. Además, la implementación
de un EKF requiere el cálculo de una matriz inversa en tiempo
real, lo cual lleva a un alto costo computacional. Por último, el
tiempo de estimación de la CDS presentada en (Baffet et al.,
2007) es superior a la obtenida con el observador propuesto en
el presente trabajo.

Changsun et al. (2013) proponen usar un observador no li-
neal para la estimación de la CDS utilizando un modelo de
vehı́culo lateral, con el propósito de utilizarse para control de
estabilidad (en maniobras de giro). En el presente trabajo se
utiliza una estrategia similar en cuanto a la estructura del obser-
vador, pero difiere en el modelo de vehı́culo considerado (lon-
gitudinal en lugar de lateral) y en las mediciones que se utilizan
(velocidad angular de las ruedas en vez de aceleración lateral y
par de autoalineamiento de la dirección).

En el presente trabajo la estimación de la fuerza máxima de
tracción (la cual está directamente relacionada con la condición
de suelo por (5)) se realiza a partir de las mediciones de veloci-
dad angular en las cuatro ruedas, y de la velocidad longitudinal
del vehı́culo, obtenida a partir del promedio de las velocidades
tangenciales de las ruedas delanteras, dado que el deslizamien-
to en ellas es mı́nimo. A partir de (5), el modelo de fuerzas (4)
puede escribirse en función de η j, como sigue,

Fxr j =

 Cxσxr j −
1

3η j

(
Cxσxr j

)2
+ 1

27η j
2

(
Cxσxr j

)3
siσxr j < σm

η j siσxr j ≥ σm
(6)

donde,

σm =
3η j

C

Luego de este cambio de variables, a partir de (1) y conside-
rando que η j es un parámetro lentamente variante que se desea
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estimar, el sistema queda,{
ω̇ j = 1

Iw

(
T j − (Fxr j + Fr j)rd

)
η̇ j = 0

(7)

El sistema dinámico (7) es un sistema no lineal afı́n en el
control que puede expresarse como,

ẋ j = f(x j) + g(x j)u j

y j = h(x j)

con h(x j) = ω j, u j = T j,

x j =

[
ω j

η j

]
, f(x j) =

[
−

(Fxr j+Fr j)rd

Iw

0

]
, g =

[ 1
Iw

0

]
.

Para este sistema es posible diseñar un observador del tipo
Luenberger no lineal que permita estimar los estados, x j, de la
siguiente forma (Biagiola and Solsona, 2006),

˙̂x j = f(x̂ j) + g(x̂ j)u j + G(x̂ j)(y j − h(x̂ j))
ŷ j = h(x̂ j)

Para diseñar la matriz de ganancia que lleve el error de la
estimación a cero en un tiempo finito se debe encontrar una
transformación no lineal de coordenadas, z j = Ψ(x j), que per-
mite separar el sistema en una parte lineal e invariante en el
tiempo y otra no lineal, esto es,

ż j = Az j + ρ(z j)
y j = Cz j

(8)

A partir del sistema en las nuevas coordenadas, z j, se propone
el siguiente observador:

˙̂z j = Aẑ j + ρ(ẑ j) + L
(
y − Cẑ j

)
ŷ = Cẑ j

(9)

donde L es una matriz con coeficientes constantes. La dinámica
del error de estimación (e j = z j − ẑ j) resulta,

ė j = (A − LC) e j +
(
ρ(z j) − ρ(ẑ j)

)
Si el término ρ(z j) satisface la condición de Lipschitz y∣∣∣ ∂Ψ(x̂)

∂x̂

∣∣∣ , 0 en el rango de operación del sistema, la ganancia
L puede elegirse en función de los autovalores deseados para
(A − LC) de tal manera que el error de estimación converge
asintóticamente a cero con la velocidad deseada (Biagiola and
Solsona, 2006).

La transformación Ψ(x j) = [z1 j z2 j]′ que permite llevar al
sistema a la forma (8) se puede obtener derivando sucesivamen-
te la salida,

z1 j = y j = h(x j)
z2 j = ż1 j =

∂h(x j)
∂x j

f = L f h(x j)
(10)

donde L f h representa a la derivada de Lie de la función esca-
lar h con respecto a la función vectorial f. Esta transformación
hace que el sistema (8) tenga la siguiente forma,

A =

[
0 1
0 0

]
, ρ(z j) =

 0
∂L f h(x j)
∂x j

f(x j)


x j=Ψ

−1(z j)

,C =
[

1 0
]

A partir de ello, el observador se implementa en las coorde-
nadas originales de la siguiente manera,{ ˙̂ω j = 1

Iw

(
T j − (F̂xr j + Fr j)rd

)
+ g1 j(ω j − ω̂ j)

˙̂η j = g2 j(ω j − ω̂ j)
(11)

donde las ganancias no lineales g1 j y g2 j se obtienen a partir de,

G(x̂ j) =

[
g1 j

g2 j

]
=

[
∂Ψ(x̂ j)
∂x̂ j

]−1

L.

y la transformaciónΨ(x̂ j) calculada en las variables estimadas,

Ψ(x̂ j) =

[
ω̂r j

L f (x̂ j)ω̂r j

]
=

 ω̂r j
∂ω̂r j

∂x̂ j
· f(x̂ j)

 =

[
ω̂r j

−
rd
Iω

(
F̂xr j + Fr j

) ]
Cabe destacar aquı́ que G j(x̂ j) se puede calcular en forma

analı́tica en la etapa de diseño del observador, lo cual evita la
necesidad de resolver una matriz inversa durante en la etapa de
ejecución del observador. A su vez, puede demostrarse que las
condiciones necesarias para diseñar esta ganancia se cumplen
siempre que el deslizamiento no sea nulo.

4. Control de tracción (CDT)

El CDT propuesto en este trabajo, además de controlar la
adherencia individual de cada rueda de tracción, permite esta-
bilizar el vehı́culo ante momentos de guiño (yaw) no deseados
producto de aceleraciones sobre superficies de distinta adheren-
cia a cada lado del vehı́culo.

Como se observa en la Fig. 5, el CDT consiste en dos lazos
de control de deslizamiento, uno para cada rueda de tracción.
Las referencias de deslizamiento se calculan a partir de la fuer-
za que se desea transferir al suelo. La entrada de este sistema de
control es una referencia de fuerza de tracción (F∗A), impuesta
por el pedal del acelerador. Esta referencia de fuerza pasa por un
bloque limitador, cuya función es limitar la fuerza de tracción
que ingresa al control de deslizamiento en el caso que la fuerza
de referencia sea mayor a la que admite la superficie (Fxmax).
Con ello se evita que las ruedas lleguen a patinar.

En el caso de CDS diferentes a cada lado del vehı́culo (por
ejemplo al circular por una ruta asfaltada, mientras el lado dere-
cho pisa la banquina), el mismo es capaz de transferir más fuer-
za al suelo sobre el lado de mayor adherencia. Si el conductor
intenta acelerar en esta condición, se produce un momento al-
rededor del eje Z del vehı́culo (momento de guiño) que podrı́a
inestabilizarlo. Para evitar este tipo de situaciones, el limita-
dor de fuerzas Fxmax se define como la menor entre las fuerzas
máximas que puede ejercer el vehı́culo a cada lado (ηl y ηr),
utilizando la información provista por los dos observadores (η̂l

y η̂r). Una vez pasado el bloque de limitación de fuerzas, a par-
tir de la misma referencia de fuerza (F∗x) se calculan los desli-
zamientos (σ∗xl y σ∗xr) que debe ejercer cada rueda de tracción
para cumplir con la referencia de fuerza deseada. De esta for-
ma se logra que independientemente de la CDS a cada lado del
vehı́culo, la fuerza longitudinal ejercida por los neumáticos de
tracción sea igual a ambos lados, evitando que se produzca este
momento de guiño.

Para controlar el deslizamiento de cada rueda se propone un
control mediante linealización por realimentación. El bloque de
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Figura 5: Diagrama en bloques del CDT.

linealización se diseña para que la planta (en este caso cada rue-
da con entrada de torque, T j, y salida deslizamiento, σx j, dada
por las expresiones (1) y (3)), se vea como un integrador.

Para ello se realiza un cambio de variables que permite en-
contrar un sistema cuya variable de estado es el deslizamiento.
A partir de (3) se obtiene una expresión de ω j,

ω j =
1
rd

vx(
1 − σx j

)
y se deriva con respecto al tiempo,

ω̇ j =
vxσ̇x j −

(
σx j − 1

)
v̇x

rd

(
σx j − 1

)2 (12)

Igualando (12) con (1) y despejando σ̇x se obtiene una ecua-
ción diferencial en la variable σx que modela al sistema que se
propuso obtener.

σ̇x j =
1
vx

[(
T j − (Fxr j + Fr j)rd

Iw

)
rd

(
σx j − 1

)2
+

(
σx j − 1

)
v̇x

]
(13)

A partir de esta última expresión se puede ver que si la en-
trada de torque se elige como sigue,

T j =
[
u j vx −

(
σx j − 1

)
v̇x

] Iw

rd

(
σx j − 1

)2 + (Fxr j + Fr j)rd (14)

el sistema (13) con entrada u j se comporta como un integrador.

σ̇x j = u j

Aquı́ entonces u j es la nueva entrada del sistema linealizado y
T j la salida (el par aplicado al motor); Fx j es la fuerza calcula-
da según (4), cuyo cálculo requiere del valor de η̂ j obtenido del
observador.

Se puede ver que en esta expresión es necesario conocer la
derivada de la velocidad longitudinal del vehı́culo, la cual se
calcula utilizando un modelo longitudinal de vehı́culo (Raja-
mani, 2011), como sigue,

v̇x =
Fxr f + Fxrr − kav2

x

m
(15)

Aquı́, ka es una constante proporcional a las pérdidas aero-
dinámicas, Fxrl y Fxrr son las fuerzas transmitidas al suelo por
las ruedas izquierda y derecha respectivamente y m es la masa
del vehı́culo.

Por último, los bloques A de la Fig. 5 modelan a los accio-
namientos de los motores de tracción eléctrica. Debido a que
se supone que se utiliza un control de campo orientado para su
control, el mismo es capaz de imponer una referencia de torque
(T ∗) en el motor en pocos milisegundos (Serrano-Iribarnegaray
and Martinez-Roman, 2007). Por este motivo el retardo en la
actuación se modela como un filtro pasa bajos de segundo or-
den, cuyos polos se ubican en f = 200Hz. Si bien esta dinámica
no fue considerada para el desarrollo del control, se incluye en
las simulaciones realizadas en la sección de resultados.

4.1. Cálculo de las referencias de deslizamiento
Las referencias de deslizamiento que ingresan a cada con-

trolador se calculan en función de la fuerza que se quiere ejercer
al suelo. Para ello se utiliza la ecuación de la rueda en estado
estacionario (1). De aquı́,

0 = T j − (Fxr j + Fr j)rd ⇒ Fxr j =
T j

rd
− Fr j = F∗x

De esta última ecuación se desea despejar el deslizamiento
longitudinal σx, sabiendo que Fx es un polinomio cúbico en σx

(ver (6)). A partir de esto se obtienen tres raı́ces, de las cuales
dos de ellas son complejas conjugadas y una es real. Esta últi-
ma raı́z se utiliza como referencia de deslizamiento para ambas
ruedas ( j = l, r),

σ∗x j = 3


η j −

3

√(
η j − F∗x

)
η2

j

Cx

 (16)

Se puede ver que para evaluar (16) es necesario conocer el
valor de η j, para lo cual se utiliza el valor estimado por los ob-
servadores propuestos.

Esta propuesta presenta ciertas ventajas respecto a otras téc-
nicas de CDT. Kuntanapreeda (2014) realizan un control a lazo
cerrado del deslizamiento con el objetivo de mantener las rue-
das de tracción estables, pero no especifican cómo se calculan
las referencias de deslizamiento. En el presente trabajo las refe-
rencias de deslizamiento se calculan a partir de una referencia
de fuerza (F∗A en Fig. 5), la cual podrı́a representar directamen-
te una señal proporcional al pedal del acelerador. Un control de
la fuerza aplicada al suelo, para una dada velocidad longitudi-
nal, permite lograr una aceleración del vehı́culo proporcional
a la posición del acelerador independiente de la condición de
suelo. Esto a su vez permite que el conductor no perciba cam-
bios de respuesta de la aceleración del vehı́culo para cualquier
CDS (siempre y cuando no se alcance la saturación de fuerzas).
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A diferencia de esto, un control directo del deslizamiento no
permite lograr una aceleración independiente de la CDS.

Magallan et al. (2011) realizan un CDT limitando el par de
los motores de tracción mediante saturaciones dinámicas calcu-
ladas a partir de valores estimados de la CDS. Si bien esta estra-
tegia muestra buen desempeño y requiere menos capacidad de
procesamiento que un control a lazo cerrado de deslizamiento,
una sobreestimación en la CDS provocarı́a un cálculo de la sa-
turaciones dinámicas por sobre el valor real de par máximo, que
podrı́a producir el patinaje de las ruedas de tracción. En cambio,
en un control de deslizamiento, errores en la estimación de los
valores máximos de deslizamiento disminuirı́an el rendimiento
del CDT pero mantendrı́an el deslizamiento acotado.

5. Resultados

Para validar tanto el diseño del control de tracción como los
observadores propuestos, se realizaron simulaciones mediante
las plataformas CarSim/Simulink. Se utilizó un modelo com-
pleto de vehı́culo cuyos parámetros se detallan en la Tabla 1,
y los mismos corresponden a los de un prototipo de vehı́culo
eléctrico experimental (Magallan et al., 2009). Tanto los obser-
vadores (uno para cada rueda de tracción) como el control de
tracción se implementaron en Simulink, mientras que el mo-
delo de vehı́culo se implementó en CarSim y se incorpora a
Simulink como un bloque externo.

Este bloque corresponde a un modelo dinámico multicuerpo
que considera efectos de las suspensiones, transferencia de car-
ga entre ejes, fuerzas aerodinámicas, etc. El modelo de neumáti-
co utilizado incluye los efectos de: resistencia de rodadura,
camber thrust, radio dinámico dependiente de la carga del neu-
mático, y dinámica en las fuerzas producidas en los neumáticos
(Loeb et al., 1990). Las fuerzas longitudinales se correspon-
den con el modelo brush. La dirección del vehı́culo es mane-
jada por un modelo de conductor desarrollado por CarSim, cu-
yos parámetros se configuraron en: driver timepreview: 1s,
driver time lag: 0s.

Las ganancias del observador se eligen como l1 = 30 y
l2 = 2000 para obtener la velocidad de estimación de η j en
el orden de 10 ms. Esto permite que el control de tracción actúe
rápidamente ante un cambio en la condición de suelo. Las ga-
nancias de los controladores de tracción se seleccionaron en
k = 500 para lograr una velocidad de actuación adecuada, y
acorde a los tiempos de convergencia de los observadores.

Tabla 1: Parámetros del vehı́culo.
Parámetro Valor Parámetro Valor

Cx 50000 N/rad rd 0, 27 m
ks 3, 6,10−3 kd 0, 22,10−3 s/m
Iw 20 kg.m2 m 600 kg

5.1. Aceleración en trayectoria recta con cambio en la condi-
ción de suelo

En este ensayo el vehı́culo circula siguiendo una trayecto-
ria recta que presenta diferentes condiciones de suelo, partiendo
de una velocidad de 11 m/s (aproximadamente 40 km/h) (Fig.
6(a)). Inicialmente el vehı́culo circula por una superficie de al-
ta adherencia (µS = 0, 9); al cabo de 3 s pasa a una superficie

de adherencia media (µS = 0, 5), y luego de 5 s cambia a una
superficie de µS = 0, 2 (Fig.6(c)). Dado que la CDS es igual a
cada lado del vehı́culo durante toda la simulación, solamente se
muestran los resultados para el lado izquierdo (los correspon-
dientes a la rueda derecha son idénticos). Con el objetivo de
simular una condición real respecto a las mediciones, se añadió
ruido gaussiano limitado en ancho de banda de 1 kHz a la me-
diciones de velocidades angulares de las ruedas, de valor medio
nulo y varianza σ = 0, 05, lo cual se traduce como un error
máximo porcentual del 1 % durante toda la simulación.
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Figura 6: Aceleración del vehı́culo en una trayectoria recta que presenta dife-
rentes condiciones de suelo.
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En la Fig. 6(b) se muestra la referencia de fuerza provista
por el acelerador (F∗A), la fuerza longitudinal generada por la
rueda (Fxrl) y esta misma fuerza calculada a partir del paráme-
tro η̂l estimado por el observador. En la Fig. 6(c) se muestra la
fuerza máxima que es posible aplicar al suelo, calculada como
ηl = µS lFz, la fuerza máxima estimada por el observador η̂l y, al
igual que en la gráfica anterior, la fuerza longitudinal generada
por la rueda (Fxrl). En la figura 6(e) se muestran la referencia
de deslizamiento (σ∗xl) calculado a partir de (16) que ingresa al
sistema de control de deslizamiento y el deslizamiento longitu-
dinal obtenido del modelo de CarSim.

Entre t = 0 s y t = 1 s se aplica al suelo la fuerza de tracción
necesaria para mantener la velocidad del vehı́culo (100 N). En
t = 1 s el conductor presiona el acelerador para aumentar la
velocidad, generando una referencia de fuerza de tracción de
1400 N (trazo azul de la Fig. 6(b)). Esto produce un aumento
de la fuerza transmitida al suelo, lo que permite al vehı́culo in-
crementar su velocidad siguiendo el perfil mostrado en la Fig.
6(d). Además, por el efecto de la aceleración se produce una
transferencia de carga hacia el eje trasero, aumentando la fuer-
za normal en las ruedas traseras, y esto se traduce también como
un aumento de la fuerza máxima que se puede transferir al sue-
lo. Este efecto se muestra en 6(c): posterior al instante t = 1 s,
ηl se incrementa de 1750 N a 2150 N.

Dado que entre 0 y 1 s la fuerza necesaria para vencer los
rozamientos y mantener la velocidad del vehı́culo es pequeña,
la estimación del parámetro ηl no es buena en esta parte del tra-
yecto. Esto se debe a que en la región de bajo deslizamiento la
fuerza de tracción es prácticamente independiente del paráme-
tro ηl (ver sección 2.1). A pesar de ello, la fuerza de tracción
(F̂xr j) es estimada correctamente en esta región, como se apre-
cia en la figura 6(b), lo cual confirma la hipótesis anterior.

Entre t = 1 s y t = 3 s la referencia de deslizamiento corres-
ponde al necesario para transferir la fuerza de tracción requeri-
da por el conductor (1400 N). En este intervalo las fuerzas de
tracción no están saturadas, ya que la máxima fuerza disponible
es 2150 N. Entre t = 3 s y t = 5 s la referencia de deslizamiento
corresponde al necesario para transferir 1200 N, y entre t = 5 s
y t = 7 s, el necesario para transferir 400 N al suelo. En el in-
tervalo entre 3 y 7 segundos la fuerza aplicada al suelo es la
máxima que admite la superficie, porque aún si aumentara el
deslizamiento, las fuerzas de tracción no crecerı́an más allá de
los valores mostrados en la simulación. En este intervalo es el
control de tracción quien limita la fuerza de referencia (F∗A) al
valor máximo de fuerza que es posible transferir a esta superfi-
cie, estimado por el observador (η̂l). En la Fig. 6(f) se muestran
los puntos de operación correspondientes a cada intervalo.

5.2. Aceleración sobre un camino donde cambia la condición
de suelo en uno de los lados del vehı́culo, sin CDT

Este caso muestra un vehı́culo que circula en lı́nea rec-
ta sobre una carretera asfaltada (suelo con alta adherencia,
µS = 0,85) de 8 m de ancho. El vehı́culo circula inicialmen-
te a 60 km/h, sin CDT. La CDS cambia en el instante t = 3 s a
µS l = 0,2 en el lado izquierdo del vehı́culo (Fig. 7(a)). Debido
a que las condiciones de suelo varı́an entre un lado y otro del
vehı́culo, en esta simulación se especifican los valores de las va-
riables a ambos lados del vehı́culo (expresadas con subı́ndices
l y r).
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Figura 7: Vehı́culo acelerando sobre una superficie donde cambia la CDS a un
lado del vehı́culo. CDT desactivado

En la Fig. 7(b) se muestra la referencia de fuerza, la cual es
proporcional a la posición del acelerador, y las fuerzas aplica-
das a cada rueda obtenidas del modelo de vehı́culo (Fxrl y Fxrr).
Como se observa en esta figura, en t = 1 s el conductor presio-
na el acelerador, lo que se traduce como una fuerza de tracción
de 1400 N hasta t = 3 s. En este instante, las ruedas del lado
izquierdo comienzan a transitar por la superficie de baja adhe-
rencia (µS l = 0,2), lo que produce una disminución importante
de la fuerza aplicada por la rueda izquierda de tracción (apro-
ximadamente 600 N). La diferencia entre las fuerzas a uno y
otro lado del vehı́culo produce un momento de guiño que lleva
a que el mismo se despiste, hecho que el modelo de conductor
no es capaz de corregir. Como se aprecia en la Fig. 7(d) en el
intervalo entre t = 3 s y t = 5 s se desvı́a más de 4 metros ha-
cia la izquierda atravesando el lı́mite del camino (en solo 2 s).
A partir de t = 4 s también decrece la fuerza ejercida por la
rueda derecha dado que la misma ingresa a la superficie de baja
adherencia, producto del despiste.

5.3. Aceleración sobre un camino donde cambia la condición
de suelo en uno de los lados del vehı́culo, empleando el
CDT propuesto

A continuación se repite la condición de la simulación an-
terior pero empleando el control de tracción propuesto. En la
Fig. 8(a) se muestra la referencia de fuerza provista por el ace-
lerador (F∗A) y las fuerzas longitudinales aplicadas a cada rueda,
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obtenidas del modelo de CarSim (Fxrl y Fxrr). En la Fig. 8(b)
se muestra la fuerza máxima que es posible aplicar al suelo pa-
ra cada rueda, calculadas como ηl = µS lFzrl y ηr = µS rFzrr, y
la fuerzas máximas estimadas por los observadores η̂l y η̂r. Se
puede ver que en el instante t = 3 s la fuerza máxima que puede
transferir la rueda izquierda disminuye a 600 N, producto del
cambio de adherencia de la superficie sobre el lado izquierdo.
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Figura 8: Vehı́culo acelerando sobre una superficie donde cambia la CDS a un
lado del vehı́culo. CDT propuesto activado

El control de tracción calcula las referencias de desliza-
miento (Fig. 8(c)) de modo que las fuerzas de tracción sean
iguales a cada lado del vehı́culo (Fig. 8(a)). Por este motivo, a
pesar de que la condición de suelo sobre el lado derecho no se
modifica y se podrı́a continuar ejerciendo la misma fuerza al
suelo, la fuerza de tracción se limita también en el lado derecho
(ver puntos B y C en la Fig. 8(e)). Debido a ello, no existe dife-
rencia entre las fuerzas de tracción a izquierda y a derecha del

vehı́culo a partir de t = 3 s, por lo que en este caso no se genera
un momento alrededor del eje Z y el vehı́culo prácticamente no
desvı́a su trayectoria (sólo 4 cm, Fig. 8(d)).

Al igual que en la primera simulación, entre t = 0 s y t = 1 s
no se obtiene una buena estimación de los parámetros η j debido
a que en la región de bajo deslizamiento la fuerza es práctica-
mente independiente de este parámetro. Algo similar ocurre a
partir de t = 3 s con la estimación de ηr, ya que el control de
tracción disminuye considerablemente la fuerza aplicada al sue-
lo en el lado derecho del vehı́culo (Fxrr). Esto hace que la fuerza
Fxrr se encuentre en la región lineal (punto B en la Fig. 8(e)) y
el observador no estime ηr correctamente. De todos modos este
error de estimación no trae inconvenientes ya que a partir de
t = 3 s el control de tracción solamente utiliza la información
de ηl (el menor entre ηl y ηr).

Se puede apreciar además aquı́ el correcto desempeño de
los lazos de control de deslizamiento propuestos, observando
que los deslizamientos en ambas ruedas siguen a las referencias
calculadas (Fig. 8(c)).

5.4. Cambio de parámetros en el modelo de neumático

El parámetro Cx (ver (4)) modela la pendiente de la carac-
terı́stica fuerza-deslizamiento en la región lineal de fuerzas (ver
Fig. 3). En la bibliografı́a se encuentran trabajos que muestran
que para un determinado neumático, esta pendiente para super-
ficies de muy baja adherencia (grava o hielo) es menor que la
pendiente para asfalto seco o húmedo (Gustafsson, 1997). Es-
te efecto no se está contemplado en el modelo de fuerzas de
brush, el cual considera al parámetro Cx como una constante
para un neumático determinado. En Singh and Taheri (2015) se
muestran resultados experimentales de mediciones de fuerzas
en neumáticos para condiciones de suelo de alta y baja adhe-
rencia y se realiza un ajuste de parámetros de un modelo brush
a estos resultados. En dicho trabajo se muestra que la pendiente
de fuerzas a bajo deslizamiento para un determinado neumático
podrı́a disminuir cuatro veces entre una superficie de alta adhe-
rencia con respecto a una de muy baja adherencia. Este criterio
se adopta aquı́ para evaluar el observador ante la misma varia-
ción de pendiente y analizar el comportamiento del control de
tracción ante estos cambios.

En la Fig. 9(a) se muestra la comparación entre un modelo
de brush con Cx = 12500 (modelo programado en el vehı́culo
simulado) y un modelo con Cx = 50000 (modelo programado
en el observador), ambas para Fz = 2000 N y µS = 0,2. Se pue-
de apreciar que la curva de fuerzas con Cx = 50000 satura para
un deslizamiento longitudinal de σx = 0,024 (punto A) mien-
tras que la curva con Cx = 12500 satura a σx = 0,08 (punto
C), y además que ambas saturan en un valor de fuerza máxima
η = µS Fz = 400 N.

A continuación se analiza en primer lugar el comportamien-
to del observador propuesto ante un cambio de parámetros en
el modelo de fuerzas de brush, y luego se evalúa el sistema de
control completo en estas condiciones.

La primer prueba consiste en evaluar el desempeño de los
observadores solamente en el lazo de control de deslizamien-
to (sin realizar el cálculo de las referencias de deslizamiento a
partir de los valores estimados de η j). Se simula el vehı́culo
circulando a 40 km/h sobre una superficie de baja adherencia
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(µS = 0,2). En t = 1 s se introduce una referencia de desliza-
miento a ambos controladores de σ∗x j = 0,024 y luego se repite
esta misma simulación para una referencia de σ∗x j = 0,085, las
cuales coinciden con los deslizamientos correspondientes a la
saturación de fuerzas de los modelos de fuerzas de brush (ver
Fig. 9(a)) para ambos valores de Cx.

En la Fig.9(b) se muestran los valores de fuerza máxima es-
timados para las dos simulaciones. Se puede ver que el error de
estimación cuando σ∗x j = 0,024 es elevado, debido a que para
ese deslizamiento el modelo de fuerzas del vehı́culo simulado y
el modelo programado en el observador son considerablemen-
te distintos (ver Fig. 9(b), trazo verde). Se puede ver también
que el error de estimación en la fuerza máxima es mucho me-
nor cuando σ∗x j = 0,085 (Fig. 9(b), trazo rojo)). Esto se debe
a que para este valor de deslizamiento ambos modelos de fuer-
zas coinciden (ambos se encuentran en la zona de saturación).
A partir de esto se puede comprobar que los observadores pro-
puestos en este trabajo estiman correctamente la fuerza máxima
en la región de saturación de fuerzas, a pesar de haber introdu-
cido una gran variación en el valor de la constante Cx.

En la segunda parte se realiza una simulación del sistema
utilizando el esquema completo de la Fig. 5. Entre t = 0 s y
t = 1 s se aplica al suelo la fuerza de tracción necesaria pa-
ra mantener la velocidad del vehı́culo (100 N). En t = 1 s el
conductor presiona el acelerador para aumentar la velocidad,
generando una referencia de fuerza de tracción de 1400 N, con
una condición de suelo µS = 0,2 y una constante Cx = 12500
en el vehı́culo simulado. En el trazo verde de la Fig. 10(b) se
puede apreciar que la fuerza máxima estimada por los observa-
dores no es correcta, sino que es muy inferior a la máxima que
realmente se puede transferir al suelo. La misma no se estima
correctamente debido a que el deslizamiento se establece en un
valor muy pequeño y para estos valores de deslizamiento los
modelos de fuerzas son muy diferentes (ver Fig. 10(a)).

A pesar de que podrı́a ejercerse más fuerza sobre la superfi-
cie, la sub-estimación del valor de fuerza máxima produce que
el bloque de cálculo de referencias limite los deslizamientos a
un valor muy inferior al que realmente saturan las fuerzas de
tracción, lo que a su vez limita la fuerza aplicada al suelo a
30 N. Esta fuerza es inferior a la que se podrı́a transferir a la
superficie (400 N), y no es suficiente para compensar los roza-
mientos del vehı́culo, provocando que el mismo se quede sin
capacidad de aceleración. Si bien los observadores podrı́an es-
timar correctamente la fuerza máxima si el deslizamiento estu-
viera en un valor cercano a la saturación de fuerzas (como se
mostró en la simulación anterior), el control de tracción limita
los deslizamientos de tal forma que no se alcanza dicha región.

Para solucionar este inconveniente se propone modelar el
cambio de pendiente en el modelo de neumático de la siguien-
te manera: se considera que para superficies de alta y media
adherencia (entre µS = 1 y µS = 0,6, lo que se traduce co-
mo η j = 2000 y η j = 1200N para Fz = 2000 N respectiva-
mente), la pendiente del modelo de fuerzas no cambia, es decir
que se mantiene el valor de Cx = 50000. Entre η j = 1200 N y
η j = 400 N la pendiente se disminuye en forma lineal para ajus-
tarse a los resultados mostrados en (Singh and Taheri (2015)).
A partir de esto se obtiene una función lineal continua de ajuste

del valor de Cx en función de la fuerza máxima,

Cx(η̂) =


12500 si η̂ < 400

46,875(η̂ − 400) + 12500 si 400 ≤ η̂ ≤ 1200
50000 si η̂ > 1200

(17)

La expresión (17) se utiliza exclusivamente en el bloque de
cálculo de deslizamientos de referencia (Fig. 5) para adaptar el
valor del parámetro Cx y el resultado de esta operación se utili-
za para calcular las referencias de deslizamiento con (16). Las
funciones de linealización por realimentación (las cuales son
funciones de Cx) no se modifican ya que los sistemas de con-
trol de tracción y los observadores son robustos a la variación
del parámetro Cx introducida.

Luego de realizar la modificación en el cálculo de las re-
ferencias de deslizamiento, se corre nuevamente la última si-
mulación y se obtienen los resultados de estimación de fuerzas
máximas que se muestran en la Fig. 10(b), trazo rojo. Se puede
apreciar ahora la correcta estimación del valor de fuerza máxi-
ma y que el valor de deslizamiento longitudinal se establece en
un valor cercano a la saturación (σx j = 0,075), lo que permite
transferir al suelo una fuerza de 400N.
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Figura 9: Prueba del observador ante una variación en el parámetro Cx.
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Figura 10: Prueba del observador ante una variación en el parámetro Cx.

6. Conclusiones y trabajos futuros

En este trabajo se presentó un control de tracción diseñado
para implementarlo sobre un vehı́culo eléctrico. La estrategia
de control limita el deslizamiento longitudinal para garantizar
la operación de los neumáticos de tracción en la región estable,
aún en superficies de baja adherencia. Esto permite mejorar la
eficiencia y la seguridad del vehı́culo.

Se diseñó para ello un lazo de control de deslizamiento por
cada rueda de tracción, utilizando la estrategia de control de li-
nealización por realimentación. Las referencias de deslizamien-
to para estos controles se calcularon a partir de la referencia de
fuerza provista por el pedal del acelerador, el modelo de fuerza
de brush y la fuerza máxima que se puede transferir al suelo
a cada lado del vehı́culo, estimada mediante observadores pro-
puestos. Se observó que en el modelo de brush las variables
condición de suelo y fuerza normal aparecen siempre como un
producto, por lo tanto se concluyó que no es necesario estimar
a las dos en forma independiente, sino que es suficiente con co-
nocer el producto de las mismas. Además, se mostró que este
producto coincide con la fuerza máxima que es posible transfe-
rir al suelo para una condición de suelo y carga normal dadas.
Por este motivo, en este trabajo las fuerza máximas de tracción
(para cada rueda) se estimaron mediante dos observadores no
lineales de Luenberger.

Con respecto a trabajos similares en la bibliografı́a, se des-
taca la mayor velocidad de convergencia de los observadores
propuestos, comparado con la de los estimadores recursivos.
Esto permite limitar rápidamente el par de los motores de trac-
ción ante variaciones repentinas de la condición de suelo, brin-
dandole al vehı́culo mayor seguridad. Además se destaca la
simpleza de implementación de los observadores en un con-
trolador real, ya que no se requiere el cálculo de inversas de
matrices en tiempo real, como sucede con las propuestas que
utilizan filtro de Kalman.

La propuesta fue validada por simulación empleando un
modelo completo de vehı́culo implementado en Simulink / Car-
Sim, verificándose el correcto funcionamiento del control de

tracción y de los observadores para distintas condiciones de ad-
herencia del suelo. Se mostró la correcta estimación de la fuer-
za máxima que se puede aplicar al suelo y el seguimiento de las
referencias de deslizamiento realizadas por el control de trac-
ción. Además se mostró cómo es posible evitar el despiste de
un vehı́culo que se encuentra acelerando mientras la condición
de suelo cambia a uno de los lados del mismo. Para lograr esto,
el control de tracción, utilizando los valores de fuerza máxima
estimados, limita el deslizamiento en ambas ruedas de tracción
para que la fuerza aplicada al suelo sea igual a ambos lados del
vehı́culo.

Se introdujo además una variación en el parámetro Cx para
superficies de muy baja adherencia, de acuerdo a mediciones
experimentales reportadas en la bibliografı́a. Se concluyó que
los observadores no estiman correctamente las fuerzas máxi-
mas transferibles al suelo cuando el deslizamiento se encuentra
lejos de la región de saturación de fuerzas, pero lo hace correc-
tamente para valores de deslizamiento longitudinal cercanos a
la saturación. Se observó que la estimación incorrecta de las
fuerzas máximas (a un valor inferior al real) limita el valor de
deslizamiento longitudinal a un valor pequeño, limitando a su
vez la capacidad de aceleración del vehı́culo. Para solucionar
este inconveniente se propuso una función que permite calcular
los deslizamientos longitudinales considerando la variación pa-
ramétrica, y de esta forma permitir que el vehı́culo pueda ejer-
cer la máxima fuerza de tracción. Se mostró que mediante esta
modificación se obtiene una estimación correcta de la fuerza
máxima, aún en estas condiciones.

Aunque el control de tracción propuesto fue diseñado y vali-
dado en trayectorias rectas, en una situación de conducción real
puede ser necesaria la acción de un control de tracción cuando
se producen aceleraciones en trayectorias curvas. En estas con-
diciones la fuerza máxima total que puede ejercer un neumático
se reparte en las direcciones X e Y, por lo que cuanto más brusca
sea la maniobra de giro realizada, menor será la fuerza longi-
tudinal disponible y es más fácil que la rueda patine. Es decir,
las saturaciones de fuerzas se producen a un valor de desliza-
miento longitudinal menor, comparado con un neumático en las
mismas condiciones que no ejerce fuerza lateral. Si bien los ob-
servadores presentados en este trabajo convergen solamente en
trayectorias rectas, ante aceleraciones en maniobras de giro es
posible utilizar la última fuerza máxima estimada para calcu-
lar las referencias de deslizamiento durante la curva. Con esta
estrategia es posible evitar que las ruedas patinen, aún cuando
no se aproveche toda la fuerza lateral que el neumático podrı́a
ejercer. De esta manera se asegura que ante un cambio de la
condición de suelo durante la curva, el deslizamiento longitu-
dinal se mantenga acotado al valor de deslizamiento máximo
calculado previo al inicio de la curva. Como trabajo a futuro se
propone desarrollar un observador que estime las fuerzas máxi-
mas de tracción tanto en trayectorias rectas como en curvas, pa-
ra poder calcular las referencias de deslizamiento longitudinal
optimizando el uso de las fuerzas laterales, brindándole mayor
estabilidad global al vehı́culo.
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