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第 1章 制动器概述

1.1 汽车制动系的研究目的和意义

随着汽车工业的提高,必然会出现大量的汽车并逐步普及。这种需求既是对人们的

生活水平和质量提高的一个重要体现,也是社会经济发展的一定趋向,因为这种需求是

现代人们对于日常生活中各种代步使用工具的必然需求。而随着我国汽车行业的不断

展开,人们对于代步工具的需求,同样的对于汽车功用的代步需求也就越来越的多样化。

驱动力强、越野性能好、宽敞舒适，高速承载和载客功能好作为 SUV 的特点。通

俗点的来说就是一款能够在现代化的城市中快速展开的紧凑型越野车。现代都市新兴

购车族群最为偏爱的一款车型就是 SUV,已经成为近几年汽车市场快速增长的一大主力。

制动系统越野车作为紧凑型汽车的整体中不可或缺的一部分,对于它的制动系统设计

也可以说是重中之重。

制动系统的控制技术研究主要目的一方面主要是通过扩大系统的控制功能范围、

增加计算机控制的功能;另一方面则是通过采用计算机优化控制的理论,实施伺服和高

精度的控制。

制动系统的基本功能是使我们的汽车在斜坡上以适当的减速度上下行驶，直到汽

车在斜坡上停下为止，这样我们的汽车在下坡时也能保持适当而稳定的速度，使汽车

在颠簸或陡坡上可靠地行驶或停车。在设计汽车制动系统时，首先要注意保证自行设

计制造的汽车制动系统具有足够的稳定性和制动系统的效率，工作可靠。在任何速度

下制动，汽车在任何方向都不会完全失去良好的操纵性和制动稳定性，制动时操作方

便，具有良好的方向跟随性。制动反应能力方向热稳定性好，车辆制动时热反应产生

的制动噪声较小，尽量不会直接影响其他驾驶人,制动时热反应的持续时间也要尽可能

好,不会持续时间超过 0.8s。

通过对社会经济学调查的结果表明,在所有汽车的事故中,由汽车制动系统故障引

起的汽车事故几乎要占事故总数的一般。由于车辆在正常行驶过程中会频繁操作制动

系统，如果车内没有完全满足车辆制动系统设计要求的制动系统，就是不尊重车辆驾

驶人的生命,制动系统性能的优劣及其好坏直接关系涉及到车辆人身的安全,因此良好

的制动系统性能也是非常重要的制动系统性能之一。汽车制动系统的良好制动设计不

仅在外观上会直接使得汽车正常驾驶的人身安全性和品质得到了提高,还在性能上会



2

直接提高整个汽车的驾驶及其他乘坐者的人身驾驶体验,使之在行驶中具有良好的舒

适性。

1.2 汽车制动系统的研究现状和发展趋势

1.2.1 国内研究现状

由周曾碧同志发明的一种车辆冗余制动系统技术取得一定成果。主、从制动单元

连接汽车总线接收指令，执行输出。其中从制动单元功能基于主制动单元。这个专利

技术完成了制动性能的冗余，可以实现平安驾驶。

袁波团队自主研发的一种适用于 epb 系统电子自动驻车辅助制动技术装置辅助制

造的方法已经取得成功,这个辅助制动技术可以提供一种适用于epb系统电子自动驻车

辅助制动的装置,包括所述刹车盘、电动机、单级齿轮以及变速制动机械箱、刹车卡钳、

手刹电动机按键、a/d 的转换器、单片机以及所述 d/a 的转换器,所述的刹车卡钳按键

装配在所述刹车盘上,所述的电动机按键装配在所述刹车齿轮和卡钳的右端面上,所述

单级齿轮以及变速制动机械箱按键装配在所述电动机上,该设计很好的解决了目前原

有的epb辅助制动系统采用老式的中控台刹车线无法实现手刹的功能,刹车线会使中控

台出现严重磨损,系统的响应持续时间较慢的辅助制动问题,所述辅助手刹的按键主要

装配在电动机和中控台前端面,所述单片机和a/d的转换器通过中控台的数据线与辅助

制动单片机相连接,所述的辅助制动单片机通过数据线与单片机和d/a的转换器相进行

连接,该系统设计很好的解决了目前原有的epb辅助制动系统集成自动化的程度不高以

及中控台操作人员舒适度差的辅助制动问题,这个辅助制动技术非常实用,其舒适度佳,

系统的集成自动化的程度高,稳定性好,可靠性高。

由郝江脉团队研发的一种用于汽车制动系统的电磁线圈技术方案取得成果。这个

技术的优势是结构紧凑且简单，对线圈生产装配效率的提高有很大帮助，线圈制造难

度和成本也会缩减，从而降低企业的压力，散热的功能也有所提高，使用起来会更加

可靠。

1.2.2 国外研究现状

由蒂莫西·D·兹维基团队研究的转向和制动控制系统技术取得一定成果，这个技

术涉及转向和制动控制系统方面。一种用于车辆的控制系统包括计算机。这个计算机

被编程为命令最大为预定转向扭矩和最大为预定净非对称制动力值之一的施加。每个

预定力被选择为实现预定车辆横摆扭矩，该预定车辆横摆扭矩至多是由制动转向系统
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产生的第一最大横摆扭矩和由制动系统产生的第二最大横摆扭矩中的较小者。

布拉博是一家从事工程设计、开发和制造的厂商,它的研发和其创新的力量一直以

来受到了行业内各界人士的肯定和尊重,并且始终站在了制动系统技术行业发展的前

沿。在最新自主研发的一款 pvtplus 柱式自动通风系统和刹车盘, 它不仅具有更好的

耐久性和安全性，而且还降低了 10%-15%的油耗和重量。它在大大提高产品性能的同时，

也能真正为汽车的节油、节能减排、环保做出贡献。

trw 公司开发的一项技术：这是一个集成化制动控制(ibc)制动控制系统。这个制

动控制技术和传统的系统不一样,对于系统的简化和性能提高做到了两不耽误。ibc 以

通过集成管控单元的方式取代了大批独立的控制部件,超高速的无刷电机编码器驱动

的执行器作为这个系统的核心,通过旋转编码器的检测,由中央电子控制系统的 ecu 接

收编码器的相关数据。同时被无刷电机集成管控单元一个独立的电子液控回路,驾驶者

的制动想法要靠它来向制动控制系统内部传达,和传统刹车脚感类似。制动控制系统的

使用者可以体会到超乎寻常的液压制动和稳定的电子控制系统功能并会为之着迷,驾

驶者能够拥有超快的速度和超高压力上升速率,一个G的车辆减速度会在150毫秒之内

转化成功，同传统的 ESC 系统相比，IBC 更小也更轻便。

1.2.3 发展趋势

电子制动控制作为汽车制动控制的方向。在未来几年，传统系统的劣势会更加显

现，传统的液压控制系统早晚将会被全电制动控制的优势打败，从而取代。电子技术

和大规模集成电路会随着工业化的成果不断发展，电子元器件会朝着小成本和精细化

的方向发展，并可能更加普及。

现代汽车行业的飞速发展具有五大趋势：电动化（电气化，Electrification）；

自动驾驶；智能网联（车联网，Connectivity）；新移动出行（New mobility）；轻

量化。而这些将会在陆续几十年的发展中不断地体现。

1.3 制动系统的设计要求

（1）对制动系统的效能控制要求必须满足 QC/T239—1997 的要求

（2）为了保证工作可靠,要严格保证管路具有以下两套相互独立的管路制动阻力

管路,当其中一条作为制动用的管路直接发生制动失效时,另一条作为制动用的管路不

允许能够直接超过或者低于有关规定管路制动阻力限值的 30%。

（3）无论在任何速度的情况下制动时，方向稳定性要满足 QC/T239—1997 的标准。
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（4）要求具有高热制动稳定能力的汽车热制动稳定性必须能够满足 QC/T582—

1999。

（5）制动时,力图降低噪声减少有害物质。

（6）作用滞后性要低于 0.6s。

（7）对于摩擦衬块要达到正常使用损耗的要求。

（8）有自动调整间隙机构。
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第 2章 制动系的主要参数及其选择

设计参数

轴距:2950mm，总质量:4195kg，满载质心高度:860mm

前桥满载负荷:1680kg，后桥满载负荷:2515kg，轮胎规格: 6.50-16，滚动半径

r=0.35m。

对于汽车制动性能有重要影响的制动系参数有：制动力及其分配系数，同步附着

系数，制动强度，附着系数利用率，最大制动力矩与制动因素等。

2.1 制动力与制动力分配系数

汽车制动时，若忽略路面对车轮滚动阻力矩和汽车回转质量的惯性力矩，则对任

一角度ω>0 的车轮，其力矩平衡方程为

Tf − FBre = 0 式（2.1）

式中：Tf— 制动器对车轮作用的制动力矩，即制动器的摩擦力矩，其方向与车轮旋转

方向相反，N∙m

FB— 地面作用于车轮上的制动力，即地面与轮胎之间的摩擦力，又称地面制动

力，其方向与汽车行驶方向相反，N；

re—车轮有效半径，m。

令

Ff =
Tf

re
式（2.2）

并称之为制动器制动力，它是在轮胎周缘克服制动器摩擦力矩所需的力，因此又

称为制动周缘力。Ff与地面制动力 FB的方向相反，当车轮角速度ω>0 时，大小亦相等，

且 Ff仅由制动器结构参数所决定。即 Ff取决于制动器结构形式，尺寸，摩擦副的摩擦

系数及车轮半径等，并与制动踏板力即制动系的液压或气压成正比。当加大踏板力以

加大 Tf，Ff和 FB均随之增大。但地面制动力 FB受附着条件的限制，其值不可能大于附

着力 Fφ，即

FB ≤ Fφ = Zφ 式（2.3）

或
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FBmax = Fφ = Zφ 式（2.4）

式中 φ— 轮胎与地面间的附着系数；

Z— 地面对车轮的法向反力。

当制动器制动力 Ff和地面制动力 FB达到附着力 Fφ值时，车轮即被抱死并在地面

上滑移。此后制动力矩 Tf即表现为静摩擦力矩，而 Ff=Tf/re即成为与 FB相平衡以阻止

车轮再旋转的周缘力的极限值。当制动到ω=0 以后，地面制动力 FB达到附着力 Fφ值后

就不再增大，而制动器制动力 Ff由于踏板力 FP增大使摩擦力矩 Tf增大而继续上升（见

图 2.1）

图 2.1 制动器制动力 Ff，地面制动力 FB与踏板力 FP的关系

根据汽车制动时的整车受力分析，考虑到制动时的轴荷转移，可求得地面对前，后

轴车轮的法向反力 Z1,Z2为：

Z1 =
G

L
(L2 +φhg) Z2 =

G

L
(L1 −φhg) 式（2.5）

式中：G — 汽车所受重力，4195×gN，g 是重力加速度取 10；

L — 汽车轴距，2950mm；

L1— 汽车质心离前轴距离，mm；

L2— 汽车质心离后轴距离，mm；

hg— 汽车质心高度，860mm；

φ— 附着系数。

取一定值附着系数φ=0.55；

计算质心到前后轴的距离：

L1=2515/4195*2950=1769 mm，L2=1680/4195*2950=1181 mm

所以在满载时由式（2.5）可得前后制动反力 Z为以下数值

故前制动反力：
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Z1 =
G

L
(L2 +φhg)

Z =
41950

2950
(1181 + 0.55 × 860) = 23526 N

故后制动反力：

Z2 =
G

L
(L1 −φhg)

Z =
41950

2950
(1769 − 0.55 × 860) = 18424 N

图 2.2 制动时的汽车受力图

汽车总的地面制动力为

FB = FB1 + FB2 =
G

g
∙
du

dt
= Gq 式（2.6）

式中 q（q=
du

gdt
） — 制动强度由后文可知 q=0.51，亦称比减速度或比制动力；

FB1，FB2 — 前后轴车轮的地面制动力。

由以上两式可求得前，前后车轮附着力为

Fφ1 = (G
L2

L
+ FB

hg

L
)φ =

G

L
(L2 + qhg)φ Fφ2 = (G

L1

L
+ FB

hg

L
)φ =

G

L
(L1 − qhg)φ式

（2.7）

由已知条件及式（2.7）可得得前、后轴车轮附着力即地面最大制动力为

故前轴车轮附着力：

Fφ1 = (G
L2
L
+ FB

hg

L
)φ =

G

L
(L2 + qhg)φ

Fφ1 =
G

L
(L2 + qhg)φ =

41950

2950
(1181 + 0.51 × 860) × 0.55 = 12670 N

前轴车轮附着力：
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Fφ2 = (G
L1
L
+ FB

hg

L
)φ =

G

L
(L1 − qhg)φ

Fφ2 =
G

L
(L1 − qhg)φ =

41950

2950
(1769 − 0.51 × 860) × 0.55 = 10402 N

上式表明：汽车附着系数φ为任意确定的路面上制动时，各轴附着力即极限制动

力并非为常熟，而是制动强度 q或总之动力 FB的函数。当汽车各车轮制动器的制动力

足够时，根据汽车前，后的周和分配，前，后车轮制动器制动力的分配，道路附着系

数和坡度情况等，制动过程可能出现的情况有三种，即

（1）前轮先抱死拖滑，然后后轮再抱死拖滑；

（2）后轮先抱死拖滑，然后前轮再抱死拖滑；

（3）前，后轮同时抱死拖滑。

由以上三种情况中，显然是最后一种情况的附着条件利用得最好。

由式（2.6），（2.7）不难求得在任何附着系数φ的路面上，前，后车轮同时

抱死即前，后轴车轮附着力同时被充分利用的条件是

Ff1 + Ff2 = FB1 + FB2 = φG
Ff1

Ff2
=

FB1

FB2
=

L2+φhg

L1−φhg
式（2.8）

式中 Ff1— 前轴车轮的制动器制动力，Ff1 = FB1 = φZ1；

Ff2— 后轴车轮的制动器制动力，Ff2 = FB2 = φZ2；

FB1— 前轴车轮的地面制动力；

FB2— 后轴车轮的地面制动力；

Z1、Z2— 地面对前，后轴车轮的法向反力；

G— 汽车重力；

L1、L2— 汽车质心离前，后轴距离；

hg— 汽车质心高度。

由式（2.8）可知，前，后车轮同时抱死时，前，后制动器的制动力 Ff1，Ff2是φ

的函数。

由式（2.8）中消去φ，得

Ff2 =
1

2
[
G

hg
L2
2 +

4hgL

G
Ff1 − (

GL2

hg
+ 2Ff1)] 式（2.9）

式中 L — 汽车的轴距。

将上式绘成以 Ff1，Ff2为坐标的曲线，即为理想的前，后轮制动器制动力分配曲

线，简称 I曲线，如图 2.3 所示。如果汽车前，后制动器的制动力 Ff1，Ff2能按 I曲线
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的规律分配，则能保证汽车在任何附着系数φ的路面上制动时，能使前后车轮同时抱

死。然而，目前大多数两轴汽车由其是货车的前后制动力之比为一定值，并以前制动

Ff1与总制动力 Ff之比来表明分配的比例，称为汽车制动器制动力分配系数β

β =
Ff1

Ff
=

Ff1

Ff1+Ff2
式（2.10）

联立式（2.8）和式（2.10）可得

β =
L2 +φhg

L

β =
1181 + 0.55 × 860

2950
= 0.56

得：β=0.56

由于在附着条件限定的范围内，地面制动力在数值上等于相应的制动周缘力，故

β又可通称为制动力分配系数。又由于满载和空载时的理想分配曲线非常接近，故应

采用结构简单的非感载式比例阀，同时整个制动系应加装 ABS 防抱死制动系统。

图 2.3 I 曲线与β线

综上我们设计取制动器所产生的总制动力 Ff,前后轮最大制动力 Ff1、Ff2,地面制动

力 FB1、FB2,支反力 Z1、Z2和附着力 FΦ1、FΦ2,及动力分配系数β。

Ff1=FB1=FΦ1=φZ1=βFf=12670 N，Ff2=FB2=FΦ2=φZ2=（1-β）Ff=10402 N
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2.2 同步附着系数

由式（2.10）可得表达式

Ff2

Ff1
=

1−β

β
式（2.11）

上式在图 2.3 中是一条通过坐标原点斜率为(1-β)/β的直线，它是具有制动器制

动力分配系数β的汽车的实际前，后制动器制动力分配线，简称β线。图中β线与 I

曲线交于 B点，可求出 B点处的附着系数φ0=φ，则称β线与 I线交线处的附着系数φ

0为同步附着系数。它是汽车制动性能的一个重要参数，由汽车结构参数所决定。同步

附着系数的计算公式是：

φ0 =
Lβ−L2

hg
式（2.12）

φ0 =
2950 × 0.56 − 1181

860
= 0.55

由已知条件以及式（2.12）可得

满载时：φ0=0.55，可得与前面估算一致。

根据设计经验，空满载的同步附着系数φ0

′和φ0应在下列范围内：轿车：0.65～

0.80；轻型客车、轻型货车：0.55～0.70；大型客车及中重型货车：0.45～0.65。

故所得同步附着系数满足要求。

制动力分配的合理性通常用利用附着系数与制动强度的关系曲线来评定。

利用附着系数就是在某一制动强度 q 下，不发生任何车轮抱死所要求的最小路面附着

系数φ。

前轴车轮的利用附着系数φ1可如下求得：

设汽车前轮刚要抱死或前、后轮刚要同时抱死时产生的减速度为
du

dt
= qg，则

Ff1 = FB1 = β
G

g
∙
du

dt
= βGq 式(2.13)

而由式

Z1 =
G

L
(L2 + hgφ)

可得前轴车轮的利用附着系数为

φ1 =
FB1

Z1
=

βq
1

L
(L2+qhg)

=
0.56×0.51

1

2950
(1181+0.51×860)

= 0.52 式(2.14)

同样可求出后轴车轮的利用附着系数为：

φ2 =
FB2

Z2
=

(1−β)q
1

L
(L1−qhg)

=
(1−0.56)×0.51

1

2950
(1769−0.51×860)

= 0.5 式(2.15)
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(1) φ值在 0.2～0.8 之间时，则必须满足 q≥0.1+0.85(φ-0.2)

(2) q 值在 0.15～0.8 之间，车辆处于各种载荷状态时，φ1线，即前轴利用附着系数

应在φ2线，即后轴利用附着系数线之上；但 q 值在 0.3～0.45 时，若φ2不超过φ=q

线以上 0.05，则允许φ2线，即后轴利用附着系数线位于φ1线，即前轴利用附着系数

线之上。

由以上所示，设计的制动器制动力分配符合要求。
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第 3章.制动器设计

3.1 盘式制动器主要参数确定

JB/T7019-2013 对制动盘的公称尺寸做出了明确的规定。如下图表 4-1 所示，截取了部

分标准所规定的公称尺寸。单位为 mm。

D
h

公称尺寸 极限偏差

225 12,16 -0.036

0250 16,20

280 16,20

315 20,30 +0.052

0355 20,30

400 20,30

450 20,30

500 20,30

表 3-1 制动盘公称尺寸

3.1.1 制动盘直径

因为制动盘的有效半径增大就可以降低制动钳的夹紧力降低摩擦衬块的单位压力

和工作温度，所以尽量希望 D 大些。但制动盘直径 D 受轮毂直径的限制，通常选择轮

毂直径的 70%-79%。本设计中制动盘直径应取范围：D=70%-79%Dr=284 ～321 mm，取

D=315mm。

3.1.2 制动盘厚度

制动盘厚度 h 直接影响着制动盘质量和工作时的温升。为使质量不致太大制动盘

厚度应取得适当小些;为了降低制动工作时的温升制动盘厚度又不宜过小。制动盘可以

制成实心的而为了通风散热可以在制动盘的两工作面之间铸出通风孔道。通常实心制

动盘厚度为10mm～20 mm具有通风孔道的制动盘厚度取为20mm～50 mm但多采用20mm～

30mm。在本设计中选用通风盘制动盘式制动盘 h取 30mm。



13

3.1.3 摩擦衬块内外半径

推荐摩擦衬块外半径 R1与内半径 R2的比值不大于 1.5。若比值偏大工作时衬块的

外缘与内侧圆周速度相差较多使磨损不均匀、接触面积减少最终将导致制动力矩变化

大。摩擦衬块外半径要略小于摩擦盘半径 157.5mm。本设计中取外半径 R1=153mm、

R2=110mm。R1/R2=1.39 ≤1.5 。所以摩擦衬块的选取符合要求。

3.1.4 摩擦衬块的工作面积

根据制动器摩擦衬块单位面积占有的汽车质量在大于1.6kg/cm
2
～3.5kg/cm

2
选取。

汽车质量为 kg，一个车四个制动器，一个制动器两个摩擦衬块，故摩擦衬片的工作面

积为 A＞150 ～328 cm2，取衬块的夹角为 120°，则衬块的工作面积为

A=π（R2

2
-R1

2
）*2*（120/360）=237 cm2 （3-1）

故 A取 237 cm
2
。

3.2 盘式制动器的结构设计

3.2.1 制动盘的设计

制动盘一般由珠光体灰铸铁制成，也可以用添加铬、镍等元素的合金铸铁制成。

有两种结构形式：平板型和礼帽型如下图 4-1、4-2 所示，礼帽型的圆柱长度取决于其

布置尺寸。为了加强冷却能力，钳盘式制动器可以通过在制动盘中间铸成径向通风口

的双层盘来增加散热面积，但会在一定程度上增加盘的整体厚度。本次设计车型为中

级轿车，选择将通风盘式制动器作为所设计盘型。采用材料为 HT250.

3-1 多片全盘式制动器 3-2 浮钳盘式制动器

制动盘要保证制动表面的光滑平整，在设计制造时要严格控制表面跳动量，不平
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横度以及平行度的符合相关要求。制动盘的两侧表面不平行度要小于等于 0.008mm、制

动盘的摆差要小于等于 0.1mm，制动盘的表面粗糙度要小于等于 0.06mm。

本次选用制动盘盘厚 30mm。

3.2.2 制动钳设计

一般由可锻铸铁 KTH370-12 或球墨铸铁 QT400-100 作为原材料制造制动钳，也可

以用铝合金一类的轻质合金来制造。制动钳既可以做成一体式，也可以做成由螺栓连

接的两半的形式。在外缘周围有开口，用来更方便的检查更换制动块。大多会选择直

接在钳体中加工出制动油缸，也可以嵌入以一独立的制动油缸在钳体中。活塞由铝合

金或钢制造而成，可以镀铬处理活塞的工作表面以提高其耐磨损的性能。多将活塞的

开口端顶靠制动块的背板，制动钳可以安装在汽车车轴的前、后方，分别可以避免轮

胎甩出的泥水进入制动钳和减少制动时轮毂轴承的合成载荷。本设计采用铝合金材料

做制动钳钳体。

3.2.3 制动块

背板和摩擦衬块一起构成了制动块，直接通过压嵌、铆接或粘接将二者连接在一

起。摩擦衬块多为扇形结构，对活塞的要求是尽量盖住更多的制动块面积，以免衬块

卷角而引起尖叫。为了避免制动液气化以及减小制动噪声，可以在背板和衬块之间加

粘一层胶质隔热减震垫。盘式制动器一般都会装有警报装置以便让人们能够及时更换

摩擦衬片。刹车片的厚度一般在 10mm-15mm 范围内，本设计选择制动块厚为 15mm。

3.2.4 摩擦材料

汽车制动的摩擦材料也有其相应的标准要求。（1）合适平顺的抗摩擦性能，即制

动所选择的摩擦材料的摩擦系数要高且稳定，还要拥有良好的抗性即抗热衰退性以及

耐磨性，这样才能够保证摩擦柔顺。（2）优秀的机械强度和物理性能，即指要拥有足

够高的抗拉压、抗剪切、抗弯曲的性能和耐冲击性能，摩擦材料这些性能的保障下寿

命久且不容易损坏，避免制动失败产生的严重后果。（3）低制动噪音，制动时因尽量

不产生制动尖叫（出于环境保护，车辆制动噪声应低于 85dB）也不产生难闻气味，采

用对环境污染小、对人体无害的材料。（4）要减少对底盘的磨损，制动过程要尽量避

免对摩擦盘及干涉结构造成磨损擦伤。

制动摩擦材料一般由三部分组成：纤维强化材料（石棉或金属纤维），有机粘合

剂（酚醛树脂或改性酚醛树脂）以及包括调控摩擦特性的试剂在内的填料。经过长时
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间的发展，制动摩擦材料已经由石棉变为无石棉，现在更多是以各种金属、有机或无

机材料的纤维粉末代替石棉作为增强材料。

一般所选用摩擦材料的摩擦系数在 0.3-0.5 之间，有的还会达到 0.7，但通常摩擦

材料的摩擦系数越高，它的耐磨性反而会越低。如下图表 4-4 列出了一些摩擦材料的

性能对比。本设计选用半金属模压的摩擦材料，含有 30%-50%的钢纤维，该材料耐热性

能好，摩擦系数足够高，适合汽车高速、高载荷的工况要求。

图 3-3 常用摩擦材料

3.2.5 制动器间隙的调整方法

对于盘式制动器工作间隙调整一般有两种方法

由于钳盘式制动器的制动间隙较小，而且轴向间隙几乎不会受热胀冷缩的影响，

故通常会采用一次调准式间隙自调装置。可以再缸体和活塞之间装有一个带斜角的橡

胶密封圈，用来间隙自调和复位，如图。其工作原理为当衬片因磨损使活塞的行程增

加时，在液压的驱动下，活塞能够克服密封圈的摩擦阻力继续向前移动，直到实现完

全制动为止，而正是通过这一运动使活塞与密封圈产生过量不可复位移补偿间隙，解

除制动后摩擦块与制动盘之间会恢复到设定的间隙。
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图 3-4 制动间隙自动调整 1

还有另外一种调节方法，是在制动器的间隙设定过大时，就需要采用专门的间隙

自调装置，如图。设定间隙为挡圈 3 和止动盘 2 之间的间隙，当此间隙过大时，活塞

会向左移直到完全制动，解除制动后，活塞会回到新的限定位置上，从而实现间隙自

调。这种装置还有另外一个优点，可以消除因为制动盘、钳变形产生的活塞强制内移。

本次设计因间隙设定并不大所以选择第一种自调方法。

图 3-5 制动间隙自动调整 2



17

1-活塞、2-止动盘、3-挡圈、4-弹簧罩、5-摩擦环片、6-摩擦销、7-隔环、、8-压缩

弹簧、9-隔套
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第 4 章.制动性能计算

4.1 制动距离计算

制动距离是指汽车在某初速度，从驾驶员使制动踏板开始移动到汽车停住为止所

驶过的距离，制动距离和制动减速度与制动踏板力有关，故计算制动距离和制动减速

度时应指明相应的踏板力或制动系中的压力。制动距离和制动减速度与路面的种类、

状况（干燥或潮湿、清洁或有污泥）有关，技术文件中给出的制动距离或制动减速度

都是平坦、良好、干燥、清洁的路面上的数值。制动距离和制动减速度与制动器的热

状况有关系，若无特殊说明，一般制动距离和减速度是指制动器在冷状态下的数值。

当不计入滚动阻力和回转质量的影响时，制动减速度（m/s
2
）。

J =
PT

G
g （4-1）

式中：

PT-有效的总制动力 N

G-汽车总重量 41950N

g-重力加速度

根据我国的强制性国家标准（汽车制动系结构、性能和试验方法）中相关规定，

车轮不允许抱死时最大减速度为 0.67g，50km/h 时为 19m，30km/h 时为 8m。初选制动

减速度为 J=5.1m/s2。计算出所需制动力为

PT =
JG

g

PT =
5.1 × 41950

10
= 21394.5N

进而计算前轮制动力矩为

Tf1 = βPTre

Tf1 = 0.56 × 21394.5 × 0.35 = 4199.43 N ∙ m

计算后轮制动力矩为

Tf2 = （1 −β）PTre
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Tf2 = (1 − 0.56) × 21394.5 × 0.35 = 3288.64 N ∙ m

取汽车制动初速度 50km/h，单位换算 v=13.89 m/s。根据位移公式

s =
Jt2

2
=
v2

2J

s =
13.892

2 × 5.1
= 18.91 m

根据国家规定，制动距离符合要求。

4.2 紧急制动计算

应急制动时，后轮一般都将抱死滑移，故后桥制动力为

FB2 =
magL1Φ

L+Φhg
（4-2）

如若取后轮制动器作为应急制动器，则后桥制动力矩为

FB2re =
magL1Φre

L +Φhg

FB2re =
4195 × 10 × 1769 × 0.55 × 0.35

2950 + 0.55 × 860
= 4172.38 N ∙ m

对比前面计算的后轮制动力矩 Tf2=3288.64 ，根据规定最终选择中央制动器用作为紧急

制动器。

4.3 驻车制动的计算

汽车在上坡路上停住时的受力简图如图所示。
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取附着系数Φ=0.55 由该图可得出汽车上坡停驻时的后轴车轮的附着力为

Z2φ =
magφ

L
(L∗cosα+ hgsinα） （4-3）

同样可求出汽车下坡停驻时的后轴车轮的附着力为：

Z2φ =
magφ

L
(L∗cosα− hgsinα） （4-4）

根据后轴车轮附着力与制动力大概相等的条件可求得汽车在上坡路和下坡路上停

驻时的坡度极限倾角ɑ，ɑ’，即由

magφ

L
(L∗cosα + hgsinα） = magsinα (4-5）

求得汽车在上坡时可能停驻的极限上坡路倾角为

α = arctan
φL1

L−φhg
（4-6）

α = arctan
0.55 × 1769

2950 − 0.55 × 860
= 21.4 °

汽车在下坡时可能停驻的极限下坡路倾角为

α = arctan
φL1

L+φhg
（4-7）

α = arctan
0.55 × 1769

2950 + 0.55 × 860
= 15.9 °

一般要求各类汽车的最大停驻坡度不应小于 16%至 20%；汽车列车的最大停驻坡度
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约为 12％左右。由以上计算可知满足法规规定值。

4.4 摩擦衬块的磨损特性计算

摩擦衬片的磨损与诸多因素有关，有关试验表明，摩擦表面的温度压力摩擦系数

和状态都是影响磨损的重要因素。在制动过程中，由于紧急制动时摩擦产生的热量无

法及时消散使温度升高产生能量负荷，磨损情况会随着能量负荷的增大而变得严重。

比能量耗散率作为能量负荷的评价指标又可以叫做单位功负荷。双轴汽车的单个

制动器的比能量耗散率为

e1 =
1

2
∙
δma(v1

2−v2
2)

2tA1
β （4-8）

其中：ma—汽车总质量（t）

v1,v2—汽车制动初速度与末速度，m/s；计算取 v1=18m/s（乘用车：27.8m/s

大于 3.5t 货车：18m/s，小于 3.5t：22.2m/s）。

A1—前制动衬片的摩擦面积(mm2)

β—制动力分配系数

δ—汽车回转质量换算系数取 1.

t—制动时间，s；

制动时间可以按照下式计算

t =
v1−v2

j
（4-9）

其中：

j—制动减速度，m/s
2
,计算时取 j=5.1

v1-制动初速度，取 18m/s

v2-制动终速度，0m/s

计算 t=3.53 s

在紧急制动到汽车完全停止时，可将δ的值看作 1来计算，就有

e1 =
1

2

mav1
2

2tA
β e2 =

1

2

mav1
2

2tA
(1 −β) （4-10）

前轮比能量耗散率

e1 =
1

2
×

4.195 × 182

2 × 3.53 × 23686
× 0.56 = 0.002279565W/mm2

后轮比能量耗散率
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e2 =
e1

β
(1 −β) =

0.002279565

0.56
× (1 − 0.56) = 0.001785166W/mm2

根据要求，盘式制动器的比能量耗散率应小于 6.0W/mm2，满足要求。
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第 5章.制动驱动机构设计计算

5.1 制动器压紧力的计算

前文已知前后轮制动器制动力矩分别为，Tf1=4199.43 N∙m,Tf2=3288.64 N∙m。

如图 4-1 所示的盘式制动器简图，若摩擦表面接触良好，且压力分布均匀，盘式

制动器的制动力矩为

Tf = 2fNR （5-1）

其中：f—摩擦系数

N—单侧制动块对制动盘的压紧力

R—作用半径

图 5-1 制动力矩计算简图 1 图 5-2 制动力矩计算简图 2

一般来说，可以直接把 R当做平均半径 Rm或有效半径 Re，本次取 R=Re如图所示

Rm =
R1+R2

2
（5-2）

R1、R2分别为摩擦衬块的内外半径。

一侧制动块作用于制动盘的制动力矩为

Tf

2
=

−Θ

Θ

R1

R2
fqR2dRdΦ =∫∫

2

3
fq(R2

3 − R1
3)Θ (5-3）

一侧制动块作用于制动盘的总摩擦力为

fN =
−Θ

Θ

R1

R2 fqRdRdΦ =∫∫
2

3
fq(R2

3 − R1
3)Θ （5-4）

设有效半径为 Re，则：
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Re =
Tf

2fN
=

2(R2
3−R1

3)

3(R2
2−R1

2)
=

4

3
[1 −

R1R2

(R1+R2)
2 ](

R1+R2

2
) (5-5）

Re也可以写成

Re =
4

3
[1 −

m

(1 + m)2
]Rm

其中：

m=R1/R2=1.39 ；Rm=(R1+R2)/2=131.5，Re=133

分析得知，当 m 越小时，制动造成的磨损就越不均匀，使上述算法与实际偏差过大，

所以 m应大于等于（或接近）0.65.所以本设计满足计算要求。根据下式求得单侧制动

块的压紧力（前轴两个制动器，制动盘两侧均安装滑块）。

N =
Tf

2 ∗ 2fRe

N =
3289

2 × 2 × 0.3 × 133
= 20657 N

求得单侧制动块对制动盘的压紧力 N=20657 N

5.2 制动驱动的形式

常用的制动系统驱动形式见下图。
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图 5-3 常用制动系统驱动形式分类

5.3 制动管路的分路系统

为了提高制动驱动机构的安全性与可靠性，要求至少要有两套独立的系统即双回

路系统，保证在其中一个回路发生故障失去作用后，另一回路仍能为正常工作安全制

动。下图 5-4 为五种双回路系统，在选择时，要从制动损失、制动力平衡和可行性等

方面来考虑。

图 5-4 液压管路分路系统
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1-双腔制动主缸 2-双回路系统其中一个分路 3-另一分路

对于这五种双回路系统的优缺点比较如下图 5-2 所示，图中对 5 种系统的名称分

别对应图 5-1 中的（a）（b）（c）（d）（e）。由于本设计中前制动器采用单缸浮钳

盘式制动器，综合下表选择 X型双回路系统。

II 型 X 型 HI 型 LL 型 HH 型

前后轴制动

力比值

变 不变 变 不变 不变

制动力变化 发动机前置

前轮驱动汽

车，前回路

失效，生与

制动力小于

正常值的一

半

50% 前半回路失

效失去不多

一轴半回路

失效失去的

多

50% 50%

对过度、不

足转向的影

响

无 转弯制动会

产生过渡或

不足转向①

无 转弯制动会

产生过渡或

不足转向

前后轮抱死

情况

后轴负荷小

的汽车，若

前回路失

效，后轮易

抱死甩尾。

后回路失效

前轮易抱死

前半回路失

效，紧急制

动，则后轮

易抱死甩尾

管路布置 简单 简单 复杂 复杂 复杂

成本 低 低 高 高 高

表 5-2 几种液压管路分路系统对比

5.4 制动轮缸的直径与工作容积

制动轮缸直径 dw可以按照如下关系式（5-1）求得
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dw =
2 N

πP
（5-6）

其中：N—轮缸对制动块的作用力 N

p—考虑制动力调节装置下的轮缸或管路油压，p=10~22Mpa（或者略高）

轮缸直径应在 GB 7524-87 的标准规定的尺寸中选取。轮缸直径的尺寸序列为：

14.5,16,17.5,19，20.5,22（22.22），（23.81），24，（25.40），26,28（28.58），

30,32，35,38,42，46,50,56mm.63mm，80mm，90mm。

由上文中公示可知 N=20657 N。取油压 P=18Mpa。将数据代入公式（5-1）可得 dw=38 mm

根据标准选择轮缸直径为 42mm。

一个轮缸的工作容积为

vw =
π

4 1
n dw

2δ∑ （5-7）

其中：dw-一个轮缸活塞的直径

n—轮缸的活塞数目

δ—一个轮缸活塞在完全制动时的行程

取δ=0.45，将数据代入公式（4-2）可求出

vw=623 mm3

5.5 制动主缸设计计算

汽车全制动时，制动系统所需的最少制动液量（mm³）为

V′ =
2π

4
d1

2δ1n1 + lαk 式（5.7）

式中，d1、d2是前、后轴制动轮缸直径（mm）；n1、n2是前后轴制动轮缸活塞总数，

由于壳体对支架有相对位移，仍按 2个活塞计数，对于本次设计前后数量同意；δ1、

δ2是前后轴制动轮缸中一个活塞的行程。它包括克服蹄片间隙的行程、摩擦衬片 (衬

块)压缩变形时的行程、制动蹄和制动鼓变形所引起的活塞总行程。在初步设计时，对

盘式制动器取δ=0.4~0.5mm;l 是制动软管的总长度(m);ak 是制动软管膨胀量,mm³/m。

根据 GB4784—1984 标准,当软管内径为 3.2mm 时，取自由长度的最大膨胀量为 1.38。如

表.
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图 5.3 软管自由长度的最大膨胀系数

计算

V′ =
2 × 3.14

4
× 422 × 0.45 × 2 + 1.38 × 3.2 = 2498mm³

根据保证正常的制动所需要的制动液排量则可确定制动主缸的工作容积。一般还

应该考虑制动主缸要有足够的储备系数，即使在管路系统中侵入极微量的空气时，主

缸还可以有足够的排量予以补偿，以确保制动系统的安全可靠性。

通常在初步设计时，可选取主缸的工作容积

V0 = 1.4V'=3497mm³ 式（5.8）

主缸活塞直径d0和活塞有效行程S0满足下式

V0 =
π

4
d0

2S0 式（5.9）

主缸直径d0的选择越小，在相同的踏板力下可以得到较高的液压，但受到踏板行程

的限制。主缸活塞直径d0和行程S0可按表4.1所示选择。

表 5.1 主缸直径和有效行程

主缸直径 有效行程

15.87 20 25 30 35 - -

17.46 - 25 30 35 - -

19.05 - 25 30 35 40 -

20.64 - - 30 35 40 -

22.22 - - 30 35 40 -

23.81 - - 30 35 40 -
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25.40 - - 30 35 40 -

28.57 - - - 35 40 -

31.75 - - - 35 40 -

34.93 - - - 35 40 -

38.10 - - - 35 40 -

41.30 - - - 35 40 -

44.45 - - - - 40 50

通常，部件的尺寸选择可能要反复试算数次，才能得到较好的设计。若制动主缸为串

联双管路时，则应分别计算每一腔所需要的工作容积，根据前后腔的容积比例分别确

定其行程。换算公式

d0
2S0 =

4V0

π
=4453 式（5.10）

根据表和公式计算得，主缸直径 d0=16mm，有效行程S0=20mm。

关于主缸尺寸系列，主缸和轮缸的直径尺寸在欧洲和日本采用公制标准国家也同样采

用英制规格尺寸，对统一密封件——橡胶皮碗的规格大有好处，便于主缸的维修和橡

胶件的使用。在设计主缸时，仍可采用英制规格的直径尺寸。

5.6 踏板力和踏板行程计算

制动踏板力一般可用下式计算

Fp =
π

4
d0

2p
1

ipη0ηc
式（5.11）

Fp =
3.14

4
× 162 ×

18

3 × 0.95 × 0.85
= 1494N

式中，ip是踏板机构传动比,取 3；p是制动液的压力；η0是制动主缸效率，典型数值

可取 0.95，制动主缸的输出损失是由主缸内壁和橡胶件间的摩擦以及主缸活塞回位弹

簧的阻力造成的；ηc是踏板杆系的机械效率，取决于杠系需要的铰链点数，如果在踩

踏板和主缸输入间是一根杠杆两个铰链点，效率值可取为 0.85。

制动踏板最大行程(mm)为

Sp = ip(S0 +δO1 +δO2) 式（5.12）

Sp = 3 × (20 + 1 + 1.5) = 67.5
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式中，S0是油塞的有效行程；δO1是主缸推杆和活塞间的轴向间隙，取值为 1mm； δO2

是制动主缸空行程，即主缸活塞从不工作的极限位置到使其皮碗刃口完全封堵主缸的

旁通孔所经过的行程。一般取值为 1.5mm。若制动主缸为双管路时，则第一活塞和第一

活塞的空行程之和为总空行程。
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结 论

通过对给定汽车制动系统的结构分析与设计计算，提升了我对汽车的制动系统的

认识。制动系统是汽车中一个重要的总成，它既可以使行驶中的汽车减速，又能保证

停车后的汽车能驻留原地不动。制动性能良好、制动系统工作可靠的汽车能充分发挥

出其高速行驶的动力性并保证行驶的安全性。这显示出了制动系统是汽车非常重要的

组成部分，从而对于汽车制动系统的设计也显得非常的重要。

在现代汽车中，盘式制动器的使用越来越广泛，因为其具有制动效能及热稳定性

好，对摩擦材料的热衰退较不敏感，摩擦副的压力分布较均匀等一系列有点。但是对

于传统的蹄－鼓式制动器，可利用制动蹄的增势效应而达到很高的制动效能因数（一

般约为 2～7），并具有多种不同性能的可选结构型式，对各种汽车的制动性能要求的

适应面广，至今仍然在除部分轿车以外的各种车辆的制动器中占主导地位。并且有着

极为丰富的理论研究资料和实际使用经验，在以后的设计和应用中，通过大量的努力，

从制动器的结构设计，以及制动器摩擦材料等方面加以研究，一定可以设计出既可充

分发挥蹄－鼓式制动器制动效能因数高的优点，同时又具有摩擦副压力分布均匀、制

动效能稳定以及制动器间隙自动调节机构较理想等优点的新型制动器。
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