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第 1 章概述

1.1 本课题的目的和意义

近年来，国内、外对汽车制动系统的研究与改进的大部分工作集中在通过对汽车

制动过程的有效控制来提高车辆的制动性能及其稳定性，如 ABS 技术等，而对制动器

本身的研究改进较少。然而，对汽车制动过程的控制效果最终都须通过制动器来实现，

现代汽车普遍采用的摩擦式制动器的实际工作性能是整个制动系中最复杂、最不稳定

的因素，因此改进制动器机构、解决制约其性能的突出问题具有非常重要的意义。

对于蹄－鼓式制动器，其突出优点是可利用制动蹄的增势效应而达到很高的制动

效能因数，并具有多种不同性能的可选结构型式，以及其制动性能的可设计性强、制

动效能因数的选择范围很宽、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。但是，传统的蹄－鼓式制动器存在

本身无法克服的缺点，主要表现于：其制动效能的稳定性较差，其摩擦副的压力分布

均匀性也较差，衬片磨损不均匀；另外，在摩擦副局部接触的情况下容易使制动器制

动力矩发生较大的变化，因此容易使左右车轮的制动力产生较大差值，从而导致汽车

制动跑偏。

对于钳－盘式制动器，其优点在于：制动效能稳定性和散热性好，对摩擦材料的

热衰退较不敏感，摩擦副的压力分布较均匀，而且结构较简单、维修较简便。但是，

钳－盘式制动器的缺点在于：其制动效能因数很低（只有 0.7 左右），因此要求很大的

促动力，导致制动管路内液体压力高，而且其摩擦副的工作压强和温度高；制动盘易

被污染和锈蚀；当用作后轮制动器时不易加装驻车制动机构等。

因此，现代车辆上迫切需要一种可克服已有技术不足之处的先进制动器，它可充

分发挥蹄－鼓式制动器制动效能因数高的优点，同时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。

1.2 制动系概述

汽车制动系是用以强制行驶中的汽车减速或停车、使下坡行驶的汽车车速保持稳

定以及使已停驶的汽车在原地(包括在斜坡上)驻留不动的机构。从汽车诞生时起，车辆

制动系统在车辆的安全方面就扮演着至关重要的角色。近年来，随着车辆技术的进步

和汽车行驶速度的提高，这种重要性表现得越来越明显。也只有制动性能良好、制动

系工作可靠的汽车，才能充分发挥其动力性能。
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汽车制动系统种类很多，形式多样。传统的制动系统结构型式主要有机械式、气

动式、液压式、气—液混合式。它们的工作原理基本都一样，都是利用制动装置，用

工作时产生的摩擦热来逐渐消耗车辆所具有的动能，以达到车辆制动减速，或直至停

车的目的。汽车制动系至少应有两套独立的制动装置，即行车制动装置和驻车制动装

置；重型汽车或经常在山区行驶的汽车要增设应急制动装置及辅助制动装置，牵引汽

车应有自动制动装置等。

作为制动系的主要组成部分，在车辆上常用的传统蹄－鼓式制动器包括领从蹄型、

双领蹄型、双从蹄型、双向自增力型等不同的结构型式。

1.3 鼓式制动器技术研究进展和现状

长期以来，为了充分发挥蹄－鼓式制动器的重要优势，旨在克服其主要缺点的研

究工作和技术改进一直在进行中，尤其是对蹄－鼓式制动器工作过程和性能计算分析

方法的研究受到高度重视。这些研究工作的重点在于制动器结构和实际使用因素等对

制动器的效能及其稳定性等的影响，取得了一些重要的研究成果，得到了一些比较可

行、有效的改进措施，制动器的性能也有了一定程度的提高。

1978年，BrianIngram等提出一种蹄平动的鼓式制动器形式；这种制动器的制动蹄

因为受到滑槽的限制，只能平动不能转动，因此没有增势效应，也没有减势效应，与

盘式制动器类似，理论上制动效能和摩擦系数的关系是线性的，制动稳定性较好，同

时，可以有效地防止传统鼓式制动器普遍的摩擦片偏磨现象，但制动效能因数较低。

1997年，提出了一种“电控自增力鼓式制动器”设计方案，该制动器是通过机械

的方法来实现鼓式制动器的自增力，制动效能因数的变化范围为2～6。应用一套电控

机械装置调整领蹄的支承点来提高制动器的制动效能数，以补偿由于摩擦材料的热衰

退而引起的摩擦系数降低。该制动器达到相同的制动力矩所要求的输入力是盘式制动

器1/7。该系统的控制装置允许每个制动器单独工作，从而提高了行车的安全性，另外

对驾驶和操纵舒适性也有所提高，但仍然存在一些问题，诸如系统复杂、高能耗、高

成本、维护困难等。

1999年提出一种四蹄八片（块）式制动器，通过对结构参数合理匹配设计，制动

效能因数有一定地提高，同时制动效能_因数对摩擦系数的敏感性也可以有适当地改善，

这就在一定程度上改善了制动效能的稳定性。2000年，提出一种具有多自由度联动蹄

的新型蹄－鼓式制动器，该型式的制动器使得制动效能因数及其稳定性得到显著提高；

摩擦副间压力分布趋于均匀，可保证摩擦副间接触状态的稳定，并延长摩擦片使用寿
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命；性能参数可设计性强，可根据对制动效能的需要，较灵活地进行制动器设计。

另外，近年来则出现了一些全新的制动器结构形式，如磁粉制动器、湿式多盘制

动器、电力液压制动臂型盘式制动器、湿式盘式弹簧制动器等。对于关键磁性介质——

磁粉，选用了抗氧化性强、耐磨、耐高温、流动性好的军工磁粉；磁毂组件选用了超

级电工纯铁DT4，保证了空转力矩小、重复控制精度高的性能要求；在热容量和散热等

方面，采用了双侧带散热风扇，设计了散热风道等，使得该技术有着极好的应用前景
[3]
。

尽管对蹄－鼓式制动器的设计研究取得了一定的成绩，但是对传统蹄－鼓式制动

器的设计仍然有着不可替代的基础性和研发性作用，也可为后续设计提供理论参考。

1.4 研究重点以及目的

研究重点：根据设计车型的特点，合理计算该车型制动系统制动力及制动器最大

制动力矩、鼓式制动器的结构形式及选择、鼓式制动器主要参数的计算与确定、摩擦

衬块的磨损特性计算、制动器热容量和温升的核算、制动力矩的计算与校核、在二维

或三维设计平台 AUTOCAD 中完成鼓式制动器零件图以及装配图的绘制、设计合理性的

分析和评价等。

本次设计的目的是通过合理整和已有的设计，阅读大量文献，掌握机械设计的基

本步骤和要求，以及传统的机械制图的步骤和规则；掌握鼓式制动器总成的相关设计

方法，以进一步扎实汽车设计基本知识；学会用 AUTOCAD,UG 等三维软件进行基本的二

维或三维建模和制图，同时提高分析问题及解决问题的能力。提出将各种设计方法互

相结合,针对不同的设计内容分别应用不同的方法,以促进其设计过程方法优化、设计

结果精益求精。
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第 2 章鼓式制动器结构形式及选择

2.1 鼓式制动器的形式结构

鼓式制动器可按其制动蹄的受力情况分类（见图 2.1），它们的制动效能，

制动鼓的受力平衡状况以及对车轮旋转方向对制动效能的影响均不同。

图 2.1鼓式制动器简图

(a)领从蹄式（用凸轮张开）；（b）领从蹄式（用制动轮缸张开）；（c）双领蹄式（非双向，平衡式）；

（d）双向双领蹄式；（e）单向增力式；（f）双向増力式

制动蹄按其张开时的转动方向和制动鼓的转动方向是否一致，有领蹄和从蹄

之分。制动蹄张开的转动方向与制动鼓的旋转方向一致的制动蹄，称为领蹄；反

之，则称为从蹄。
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除了辅助制动装置是利用发动机排气或其他缓速措施对下长坡的汽车进行

减缓或稳定车速外，汽车制动器几乎都是机械摩擦式的，既是利用固定元件与旋

转元件工作表面间的摩擦而产生制动力矩使汽车减速或停车的。

鼓式制动器又分为内张型鼓式制动器和外束型鼓式制动器。内张型鼓式制动

器的固定摩擦元件是一对带有摩擦蹄片的制动蹄，后者又安装在制动底板上，而

制动底板则又紧固于前梁或后桥壳的突缘上（对车轮制动器）或变速器壳或与其

相固定的支架上（对中央制动器）；其旋转摩擦元件固定在轮毂上或变速器第二

轴后端的制动鼓，并利用制动鼓的圆柱表面与制动蹄摩擦片的外表面作为一对摩

擦表面在制动鼓上产生摩擦力矩，故称为蹄式制动器。外束型鼓式制动器的固定

摩擦元件是带有摩擦片且刚度较小的制动带；其旋转摩擦元件为制动鼓，并利用

制动鼓的外圆柱表面和制动带摩擦片的内圆弧面作为一对摩擦表面，产生摩擦力

矩作用于制动鼓，故又称为带式制动器。在汽车制动系中，带式制动器曾仅用作

某些汽车的中央制动器，现代汽车已经很少使用，所以内张型鼓式制动器通常简

称为鼓式制动器，而通常所说的鼓式制动器即是指这种内张型鼓式制动器。

2.2 鼓式制动器按蹄的属性分类

2.2.1 领从蹄式制动器

如图 2.1（a），（b）所示，若图上的旋转箭头代表汽车前进时的制动鼓的

旋转方向（制动鼓正向旋转），则蹄 1 为领蹄，蹄 2 为从蹄。汽车倒车时制动鼓

的旋转方向改变，变为反向旋转，随之领蹄与从蹄也就相互对调。这种当制动鼓

正，反向旋转时总具有一个领蹄和一个从蹄的内张型鼓式制动器，称为领从蹄式

制动器。由图 2.1（a），（b）可见，领蹄所受的摩擦力矩使蹄压得更紧，即摩

擦力矩具有“增势”作用，故称为增势蹄；而从蹄所受的摩擦力使蹄有离开制动

鼓的趋势，即摩擦力矩具有“减势”作用，故又称为减势蹄。“增势”作用使领

蹄所受的法向反力增大，而“减势”作用使从蹄所受的法向反力减小。
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图 2.2PERROT公司的 S凸轮制动器

图 2.3俄 KamA3汽车的 S凸轮式车轮制动器

1制动蹄；2凸轮；3制动底板；4调整臂；5凸轮支座及制动气室；6滚轮

对于两蹄的张开力 P1=P2=P 的领从蹄式制动器结构，如图 2.1（b）所示，两

蹄压紧制动鼓的法向反力应相等。但当制动鼓旋转并制动时，领蹄由于摩擦力矩

的“增势”作用，使其进一步压紧制动鼓使其所受的法向反力加大；从蹄由于摩

擦力矩的“减势”作用而使其所受的法向反力减少。这样，由于两蹄所受的法向

反力不等，不能相互平衡，其差值要由车轮轮毂承受。这种制动时两蹄法向反力

不能相互平衡的制动器称为非平衡式制动器。液压或锲块驱动的领从蹄式制动器
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均为非平衡式结构，也叫简单非平衡式制动器。非平衡式制动器对轮毂轴承造成

附加径向载荷，而且领蹄摩擦衬片表面的单位压力大于从蹄的，磨损较严重。为

使衬片寿命均匀。可将从蹄的摩擦衬片包角适当地减小。

对于如图 1.1（a）所示具有定心凸轮张开装置的领从蹄制动器，在制动时，

凸轮机构保证了两蹄等位移，因此作用于两蹄上的法向反力和由此产生的制动力

矩应分别相等，而作用于两蹄的张开力 P1，P2则不等，并且必然有 P1<P2。由于

两蹄的法向反力 N1=N2在制动鼓正，反两个方向旋转并制动时均成立，因此这种

结构的特性是双向的，实际上也是平衡式的。其缺点是驱动凸轮的力要大而效率

却相对较低，约为 0.6~0.8。因为凸轮要求气压驱动，因此这种结构仅使用于总

质量大于或等于 10t 的货车和客车上。

领从蹄式制动器的两个蹄常有固定的支点。张开装置有凸轮式（见图 2.1（a），

图 2.2，图 2.3），锲块式（图 2.4），曲柄式（参见图 2.10）和具有两个或四个

等直径活塞的制动轮缸式的（见图 2.1（b），图 2.5，图 2.6）。后者可保证作用

在两蹄上的张开力相等并用液压驱动，而凸轮式，锲块式和曲柄式等张开装置则

用气压驱动。当张开装置中的制动凸轮和制动锲块都是浮动的时，也能保证两蹄

张开力相等，这时的凸轮称为平衡凸轮。也有非平衡式的制动凸轮，其中心是固

定的，不能浮动，所以不能保证作用在两蹄上的张开力相等。
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图 2.4锲块式张开装置的车轮制动器

1制动蹄；2制动底座；3制动气室；4锲块；5滚轮；6柱塞；7当块；8棘爪；9调整螺钉；10调整

套筒
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图 2.5制动轮缸具有两个等直径活塞的车轮制动器图 2.6制动轮缸有四个直径活塞的车轮制

动器

1活塞；2活塞支承圈；3密封圈；4支承；1制动蹄；2制动底板；3制动器间隙调

5制动底板；6制动蹄；7支承销；凸轮；4偏心支承销

9制动蹄定位销；10驻车制动传动装置

领从蹄式制动器的效能及稳定性均处于中等水平，但由于其在汽车前进和倒

车时的制动性能不变，结构简单，造价较低，也便于附装驻车制动机构，故仍广

泛用作中，重型载货汽车前，后轮以及轿车后轮制动器。

根据支承结构及调整方法的不同，领从蹄鼓式液压驱动的车轮制动器又有不

同的结构方案，如图 2.7 所示

图 2.7领从蹄式制动器的结构方案（液压驱动）

（a）一般形式；（b）单固定支点；轮缸上调整（c）双固定支点；偏心轴调整；（d）浮动蹄片；支

点端调整
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2.2.2 双领蹄式制动器

当汽车前进时，若两制动蹄均为领蹄的制动器，称为双领蹄式制动器。但这

种制动器在汽车倒车时，两制动蹄又都变为从蹄，因此，它又称为单向为单向双

领蹄式制动器。如图 2.1（c）所示，两制动蹄各用一个单活塞制动轮缸推动，两

套制动蹄，制动轮缸等机件在制动底板上是以制动底板中心为对称布置的，因此

两蹄对鼓作用的合力恰好相互平衡，故属于平衡式制动器。

单向双领蹄式制动器根据其调整方法的不同，又有多种结构方案，如图所示。

图 2.8单向双领蹄式制动器的结构方案（液压驱动）

（a）一般形式；（b）偏心调整；（c）轮缸上调整；（d）浮式蹄片，轮缸支座调整端；（e）浮动

蹄片，轮缸偏心机构调整

双领蹄式制动器有高的正向制动效能，但倒车时变为双从蹄式，使制动效能

大减。中级轿车的前制动器常用这种形式，这是由于这类汽车前进制动时，前轴

的轴荷及附着力大于后轴，而倒车时则相反，采用这这种结构作为前轮制动器并

与领从蹄式后轮制动器相匹配，则可较容易地获得所希望的前，后制动力分配（Ff1

＞Ff2）并使前，后轮制动器的许多零件有相同的尺寸。它不用于后轮还由于有两

个互相成中心对称的制动轮缸，难于附加驻车制动驱动机构。

2.2.3 双向双领蹄式制动器

当制动鼓正向和反向旋转时两制动蹄均为领蹄的制动器，称为双向双领蹄式

制动器。如 2.1（d）及图 2.9，图 2.10 所示。其两蹄的两端均为浮式支承，不是
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支承在支承销上，而是支承在两个活塞制动轮缸的支座上（图 2.1（d），图 2.9）

或其他张开装置的支座上（图 2.10，图 2.11）。当制动时，油压使两个制动轮缸

的两侧活塞（图 2.9）或其他张开装置的两侧（图 2.10，图 2.11）均向外移动，

使两制动蹄均压紧在制动鼓的内圆柱面上。

图 2.9 双向双领蹄式鼓式制动器的结构方案（液压驱动）

（a）一般形式；（b）偏心机构调整；（c）轮缸上调整

制动鼓靠摩擦力带动两制动蹄转过一小角度，使两制动蹄的转动方向均与制

动鼓的转向方向一致；当制动鼓反向旋转时，其过程类同但方向相反。因此，制

动鼓在正向，反向旋转时两制动蹄均为领蹄，故称双向双领蹄式制动器。它也属

于平衡式制动器。由于这种这种制动器在汽车前进和倒退时的性能不变，故广泛

用于中，轻型载货汽车和部分轿车的前，后轮。但用作后轮制动器时，需另设中

央制动器。

图 2.10LCCAS 公司的曲柄机构制动器
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图 2.11PERROT的双锲式制动器

2.2.4 单向増力式制动器

如图 2.1（e）所示，两蹄下端以顶杆相连接，第二制动蹄支承在其上端制动

底板上的支承销上。当汽车前进时，第一制动蹄被单活塞的制动轮缸推压到制动

鼓的内圆柱面上。制动鼓靠摩擦力带动第一制动蹄转过一小角度，进而经顶杆推

动第二制动蹄也压向制动鼓的工作表面并支承在其上端的支承销上。显然，第一

制动蹄为一增势的领蹄，而第二制动蹄不仅是一个增势领蹄，而且经顶杆传给它

的推力 Q 要比制动轮缸给第一制动蹄的推力 P 大很多，使第二制动蹄的制动力

矩比第一制动蹄的制动力矩大 2-3倍之多。由于制动时两蹄的法向反力不能相互

平衡，因此属于一种非平衡式制动器。

虽然这种制动器在汽车前进制动时，其制动效能很高，且高于前述各种制动

器，但在倒车制动时，其制动效能却是最低的。因此，仅用于少数轻，中型货车

和轿车上作前轮制动器。

2.2.5 双向増力式制动器

如图 2.1（f）所示，将单向増力式制动器的单活塞制动轮缸换以双活塞制动

轮缸，其上端的支承销也作为两蹄可共用的，则成为双向増力式制动器。对双向
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増力式制动器来说，不论汽车前进制动或倒退制动，该制动器均为増力式制动器。

只是当制动鼓正向旋转时，前制动蹄为第一制动蹄，后制动蹄为第二制动蹄；而

反向旋转时，第一制动蹄与第二制动蹄正好对调。第一制动蹄是增势蹄，第二制

动蹄不仅是增势领蹄，而且经顶杆传给它的推力 Q 要比制动轮缸给第一蹄或第

二蹄的推力大很多。但制动时作用于第二蹄上端的制动轮缸推力起着减小第二蹄

与支承销间压紧力的作用。双向増力式制动器也是属于非平衡式制动器。

图 2.12 给出了双向増力式制动器（浮动支承）的几种结构方案，图 2.4 给出

了双向増力式制动器（固定支点）另外几种结构方案。

图 2.12 双向増力式制动器（浮动支承）的结构方案

（a）一般形式；（b）支承上调整；（c）轮缸上调整

图 2.13 双向増力式制动器（固定支点）的结构方案

（a）一般形式；（b）浮动调整；（c）中心调整

双向増力式制动器在高级轿车上用得较多，而且往往将其作为行车制动与驻

车制动共用的制动器，但行车制动是由液压通过制动轮缸产生制动蹄的张开力进

行制动，而驻车制动则是用制动操纵手柄通过拉绳及杠杆等操纵。另外，它也广

泛用于汽车中央制动器，因为驻车制动要求制动器正，反向的制动效能都很高，
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而且驻车制动若不用于应急制动时不会产生高温，因而热衰退问题并不突出。

上述制动器的特点是用制动器效能，效能稳定性和摩擦衬片磨损均匀程度来

评价。増力式制动器效能最高，双领蹄式次之，领蹄式更次之，还有一种双从蹄

式制动蹄的效能最低，故极少采用。而就工作稳定性来看，名次排列正好与效能

排列相反，双从蹄式最好，増力式最差。摩擦系数的变化是影响制动器工作效能

稳定性的主要因素。

还应指出，制动器的效能不仅与制动器的结构形式，结构参数和摩擦系数有

关，也受到其他有关因素的影响。例如制动蹄摩擦衬片与制动鼓仅在衬片的中部

接触时输出的制动力矩最小；而在衬片的两端接触时，输出的制动力矩就大。制

动器的效能常以制动器效能因数或简称为制动器因数 BF（brakefactor）来衡量，

制动器因数 BF可以用下式表达：

BF =
fN1+fN2

P
式(1.1)

式中 fN1，fN2：—制动器摩擦副间的摩擦力，见图 1.1；

N1，N2：—制动器摩擦副间的法向力，对平衡式鼓式制动器：N1=N2

f—制动器摩擦副的摩擦系数；

P—鼓式制动器的蹄端作用力，见图 2.1。
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图 2.14制动器因数 BF与摩擦系数 f的关系曲线

1増力式制动器；2双领蹄式制动器；3领从蹄式制动器；4盘式制动器；5双从蹄式制动器

基本尺寸比例相同的各种内张型鼓式制动器的制动因数BF与摩擦系数 f之间

的关系如图 2.5 所示。BF值大，即制动效能好。在制动过程中由于热衰退，摩擦

系数是变化的，因此摩擦系数变化时。BF值变化小的，制动效能稳定性就好。

制动器因数值愈大，摩擦副的接触情况对制动效能的影响也就愈大。所以，

对制动器的正确调整，对高效能的制动器尤为重要。

本次设计选用领从蹄鼓式制动器。
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第 3 章制动系的主要参数及其选择
设计参数

轴距:2471mm，总质量:1060kg，满载质心高度:600mm

前桥满载负荷:636kg，后桥满载负荷:424kg，轮胎规格:185/60R14，滚动半

径：0.289m

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。

3.1 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（3.1）

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（3.2）

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 ≤ F
φ
= Zφ 式（3.3）

或
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FBmax ≤ F
φ
= Zφ 式（3.4）

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 3.1）

图3.1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 =
(L2+φhg)G

L
Z2 =

(L1−φhg)G

L
式（3.5）

式中：G—汽车所受重力，10600N；

L—汽车轴距，2471mm；

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，600mm；

φ—附着系数。

取一定值附着系数φ=0.7；
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计算质心到前后轴的距离：

L1=424/1060*2471=988.40 mm，L2=636/1060*2471=1482.60 mm

所以在满载时由式（3.5）可得前后制动反力 Z 为以下数值

故前制动反力：

Z1 =
G

L
(L2 +φhg)

Z1 =
10600

2471
(1482.60 + 0.7 × 600) = 8161.70 N

故后制动反力：

Z2 =
G

L
(L1 −φhg)

Z2 =
10600

2471
(988.40 − 0.7 × 600) = 2438.30 N

图 3.2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（3.6）

式中 q（q =
du

gdt
）—制动强度，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，后车轮附着力为

F
φ1

= (
GL2

L
+

FBhg

L
)φ =

G(L2+qhg)φ

L
F
φ2

= (
GL1

L
+

FBhg

L
)φ =

G(L1−qhg)φ

L
式（3.7）

由已知条件及式（3.7）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：

F
φ1

= (G
L2
L
+ FB

hg

L
)φ =

G

L
(L2 + qhg)φ

F
φ1

= (G
L2
L
+ FB

hg

L
)φ =

10600

2471
(1482.60 + 0.52 × 600) × 0.7 = 5388.88 N
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前轴车轮附着力：

F
φ2

= (G
L1
L
+ FB

hg

L
)φ =

G

L
(L1 − qhg)φ

F
φ2

= (G
L1
L
+ FB

hg

L
)φ =

10600

2471
(988.40 − 0.52 × 600) × 0.7 = 2031.12 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（3.6），（3.7）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 + Ff = FB1 + FB2 = φG Ff1

Ff2
=

FB1

FB2
=

L2+φhg

L1−φhg
式（3.8）

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；

L1L2—汽车质心离前，后轴距离；

hg—汽车质心高度。

由前述可知，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（3.8）中消去φ，得



20

Ff2 =
1

2
[
G

hg
L2
2 +

4hgLFf1

G
− (

GL2

hg
+ 2Ff1)] 式（3.9）

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 3.3 所示。如果汽车前，后制动器的制动力 Ff1，Ff2

能按 I 曲线的规律分配，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（3.10）

联立式（3.8）和式（3.10）可得

β =
L2+φhg

L
式（3.11）

β =
1482.60 + 0.7 × 600

2471
= 0.77

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3.3 某载货汽车的 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=5388.88 N，Ff2=FB2=FΦ2=φZ2=（1-β）Ff=2031.12 N
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3.2 同步附着系数

由式（3.10）可得表达式

Ff2

Ff1
=

1−β

β
式（3.12）

上式在图 3.3 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φ0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（3.13）

φ0 =
2471 × 0.77 − 1482.60

600
= 0.7

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(3.14)

而由式

Z1 =
(L2+hgφ)G

L
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可得前轴车轮的利用附着系数为

φ1 =
FB1

Z1
=

Lβq

L2+qhg
式(3.15)

φ1 =
FB1
Z1

=
2471 × 0.77 × 0.52

1482.60 + 0.52 × 600
= 0.55

同样可求出后轴车轮的利用附着系数为：

φ2 =
FB2

Z2
=

L(1−β)q

L1−qhg
式(3.16)

φ2 =
FB2
Z2

=
2471 × (1 − 0.77) × 0.52

988.40 − 0.52 × 600
= 0.44

根据 GB12676—1999附录 A，未装制动防抱死装置的 M1类车辆应符合下列

要求：

(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。

设计的制动器制动力分配符合要求。

3.4 鼓式制动器的结构参数与摩擦系数

3.4.1 制动鼓内径 D

输入力 P 一定时，制动鼓内径越大，制动力矩越大，且散热能力也越强。但

增大 D(图 3.4)受轮辋内径限制。制动鼓与轮辋之间应保持足够的间隙，通常要求

该间隙不小于 20mm，否则不仅制动鼓散热条件太差，而且轮辋受热后可能粘住

内胎或烤坏气门嘴。制动鼓应有足够的壁厚，用来保证有较大的刚度和热容量，

以减小制动时的温升。

由选取的轮胎型号 185/60R14，制动鼓的直径 D 与轮辋直径 Dr之比的范围，

轿车 0.64~0.74，货车 0.7~0.83。本设计取：

D/Dr=0.64～0.74

计算得

Dr=14×25.4=356 mm
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D取值范围 228 ~263

由 QC/T309—1999《制动鼓工作直径及制动蹄片宽度尺寸系列的规定》，从

表 3.3

表 3.3 制动鼓工作直径

轮

辋直径

/in

10

12 13 14 15 16 17 18 19 19.

5

20 22.

5

24

制

动

鼓

最

大

内

径

/m

m

轿

车

16

0

20

0

22

0

24

0

255

0

28

0

28

0

30

0

32

0
320

34

0
290

42

0

货

车

18

0

22

0

24

0

25

0
280

28

0

32

0

32

0

34

0
380

38

0
420

42

0

根据经验，有个别轿车车型，轮毂大于 15 英寸情况下，也可以按照货车给

出的标准序列进行选取，本设计取得制动鼓内径 D=240mm。

图 3.4 鼓式制动器的主要几何参数
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3.4.2 摩擦衬片宽度 b 和包角β

摩擦衬片宽度尺寸的选取对摩擦衬片的使用寿命有影响。衬片宽度尺寸取窄

些，则磨损速度快，衬片寿命短；若衬片宽度尺寸取宽些，则质量大，不易加工，

并且增加了成本。

制动鼓半径 R 确定后，衬片的摩擦面积为 A=Rβb。制动器各蹄衬片总的摩

擦面积越大，制动时所受单位面积的正压力和能量负荷越小，从而磨损特性越好。

根据统计资料分析，单个车轮鼓式制动器的衬片面积随汽车总质量增大而增

大，具体数据见图 3.5。

试验表明，摩擦衬片包角为：90º～120º时，磨损最小，制动鼓温度最低，

且制动效能最高。β角减小虽然有利于散热，但单位压力过高将加速磨损。实际

上包角两端处单位压力最小，因此过分延伸衬片的两端以加大包角，对减小单位

压力的作用不大，而且将使制动不平顺，容易使制动器发生自锁。因此，包一般

不宜大角于 120º。衬片宽度 b 较大可以减少磨损，但过大将不易保证与制动鼓

全面接触。初选衬片包角Θ=100°。

摩擦衬片宽度 b取得较大可以降低单位压力、减少磨损，但过大则不易保证

与制动鼓全面接触。通常根据在紧急制动时使其单位压力不超过 2.5MPa，以及

国家标准 QC/T309—1999选取摩擦衬片宽度 b=40mm。

图3.5 制动器衬片摩擦面积
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根据国外统计资料可知，单个鼓式车轮制动器总的衬片摩擦面积随汽车总质

量的增大而增大，并且制动器各蹄片摩擦衬片总摩擦面积愈大，则制动时产生的

单位面积正压力愈小，从而磨损亦愈小。

而单个摩擦衬片的摩擦面积 A又决定于制动鼓半径 R、衬片宽度 b及包角Θ，

即

A = RbΘ/100 式(3.17)

式中，

R-制动鼓半径（mm）

b-衬片宽度（mm）

Θ-是以弧度(rad)为单位，

故摩擦衬片的摩擦面积

A=120 ×40×100°/180°×3.14/100=84 cm2

单个制动器的摩擦衬片的摩擦面积=2A=167 cm2，如表 3.2 所示摩擦衬片宽

度 b的选取合理。

3.4.3 摩擦衬片起始角Θ0

一般将衬片布置在制动蹄的中央，即令Θ 0=90º-Θ/2=40°。

3.4.4 制动器中心到张开力 P 作用线的距离 a

在保证轮缸能够布置于制动鼓内的条件下，应使距离 a(图 3.4)尽可能大，以

提高制动效能。初取 a=0.8R 左右，则取 a=96 mm

3.4.5 制动蹄支承点位置坐标 k 和 c

应在保证两蹄支承端毛面不致互相干涉的条件下，使 k 尽可能小而 c 尽可能

大（3.4）。初取 k=0.2R=24 mm，c=0.8R=96 mm。

3.4.6 衬片摩擦系数 f

选择摩擦片时不仅希望其摩擦系数高，更要求其热稳定性要好，受温度和压

力的影响要小。但不能单纯地追求摩擦材料的高摩擦系数，对领从蹄式制动器而

言，提高对摩擦系数的稳定性和降低制动器对摩擦系数偏离正常值的敏感性是非

常重要的。另外，在选择摩擦材料时应尽量采用减少污染和对人体无害的材料。



26

当前国产的制动摩擦片材料在温度低于 250℃时，保持摩擦系数 f=0.35～0.40 已

无大问题。因此，在假设的理想条件下进行制动器设计时，取 f=0.38 可使计算结

果接近实际。
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3.5 其他零件的结构设计

3.5.1 制动鼓

制动鼓应具有高的刚性和大的热容量，制动时其温升不应超过极限值。制动

鼓的材料与摩擦衬片的材料相匹配，应能保证具有高的摩擦系数并使工作表面磨

损均匀。为了防止制动鼓工作受载变形，常在制动鼓外圆周铸有肋，用来加强刚

度和增加散热效果(图 3.6(a))。一些轿车采用由钢板冲压成形的辐板与铸铁鼓筒

部分铸成一体的组合式制动鼓(图 3.6(b))；带有灰铸铁内鼓筒的铸铝合金制动鼓

(图 3.6(c))在轿车上得到了日益广泛的应用。铸铁内鼓筒与铝合金制动鼓本体也

是铸到一起的，这种内镶一层珠光体组织的灰铸铁作为工作表面，其耐磨性和散

热性都很好，而且减小了质量。

图 3.6 制动鼓

制动鼓在工作载荷作用下会变形，致使蹄鼓间单位压力不均匀，且会损失少

许踏板行程。鼓筒变形后的不圆柱度过大容易引起自锁或踏板振动。为防止这些

现象需提高制动鼓的刚度。为此，沿鼓口的外缘铸有整圈的加强肋条，也有的加

铸若干轴向肋条以提高其散热性能。

制动鼓相对于轮毂的对中如图 3.6 所示，是以直径为 dc的圆柱表面的配合来

定位，并在两者装配紧固后精加工制动鼓内工作表面，以保证两者的轴线重合。

两者装配后需进行动平衡。许用不平衡度对轿车为 15～20N·cm。

制动鼓壁厚的选取主要是从刚度和强度方面考虑。壁厚取大些也有助于增大

热容 量，但试验表明，壁厚从 11mm 增至 20mm，摩擦表面平均最高温度变化
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并不大。一般铸造制动鼓的壁厚：轿车为 7～12mm，货车车为 13～18mm 制动

鼓在闭口一侧可开小孔，用于检查制动器间隙。本次设计选用图 5.1C 形式制动

鼓，制动鼓厚度为 10mm。

3.5.2 制动蹄

图 3.7 铸铁制动蹄

轿车和轻型、微型货车的制动蹄广泛采用 T 形型钢辗压或钢板冲压—焊接制

成。制动蹄的断面形状和尺寸应保证其刚度好，但小型车钢板制的制动蹄腹板上

有时开有一、两条径向槽，使蹄的弯曲刚度小些，以便使制动蹄摩擦衬片与鼓之

间的接触压力均匀，因而使衬片磨损较为均匀，并减少制动时的尖叫声。制动蹄

腹板和翼缘的厚度，轿车的约为 3—5mm 货车约为 5～8mm。衬片可以铆接或

粘接在制动蹄上，粘接的允许其磨损厚度较大，但不易更换衬片；铆接的噪声较

小。本次设计采用 4mm。

3.5.3 制动底板

制动底板是除制动鼓外制动器各零件的安装基体，应保证各安装零件相互间

的正确位置。制动底板承受着制动器工作时的制动反力矩，故应有足够的刚度。

为此，由钢板冲压成形的制动底板都具有凹凸起伏的形状。刚度不足会导致制动
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力矩减小，踏板行程加大，衬片磨损也不均匀。

3.5.4 制动蹄的支承

二自由度制动蹄的支承，结构简单，并能使制动蹄相对制动鼓自行定位。为

了使具有支承销的一个自由度的制动蹄的工作表面与制动鼓的工作表面同轴心，

应使支承位置可调。例如采用偏心支承销或偏心轮。支承销由 45 号钢制造并高

频淬火。其支座为可锻铸铁(KTH 370—12)或球墨铸铁(QT 400—18)件。青铜偏心

轮可保持制动蹄腹板上的支承孔的完好性并防止这些零件的腐蚀磨损。

具有长支承销的支承能可靠地保持制动蹄的正确安装位置，避免侧向偏摆。

有时在制动底板上附加一压紧装置，使制动蹄中部靠向制动底板，而在轮缸活塞

顶块上或在张开机构调整推杆端部开槽供制动蹄腹板张开端插入，以保持制动蹄

的正确位置。

3.5.5 制动轮缸

是液压制动系采用的活塞式制动蹄张开机构，其结构简单，在车轮制动器中

布置方便。轮缸的缸体由 45 号钢制成。其缸筒为通孔，需搪磨。活塞由铝合金

制造。活塞外端压有钢制的开槽顶块，以支承插入槽中的制动蹄腹板端部或端部

接头。轮缸的工作腔由装在活塞上的橡胶密封圈或靠在活塞内端面处的橡胶皮碗

密封。本次设计制动轮缸有两个等直径活塞。

3.5.6 摩擦材料

制动摩擦材料应具有高而稳定的摩擦系数，抗热衰退性能好，不能在温度升

到某一数值后摩擦系数突然急剧下降；材料的耐磨性好，吸水率低，有较高的耐

挤压和耐冲击性能；制动时不产生噪声和不良气味，应尽量采用少污染和对人体

无害的摩擦材料。

目前在制动器中广泛采用着模压材料，它是以石棉纤维为主并与树脂粘结剂、

调整摩擦性能的填充剂(由无机粉粒及橡胶、聚合树脂等配成)与噪声消除剂(主要

成分为石墨)等混合后，在高温下模压成型的。模压材料的挠性较差，故应按衬

片或衬块规格模压，其优点是可以选用各种不同的聚合树脂配料，使衬片或衬块

具有不同的摩擦性能和其他性能。

另一种是编织材料，它是先用长纤维石棉与铜丝或锌丝的合丝编织成布，再
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浸以树脂粘合剂经干燥后辊压制成。其挠性好，剪切后可以直接铆到任何半径的

制动蹄或制动带上。在 100℃～120℃温度下，它具有较高的摩擦系数( f =0.4 以

上)，冲击强度比模压材料高 4～5 倍。但耐热性差，在 200℃～250℃以上即不

能承受较高的单位压力，磨损加快。因此这种材料仅适用于中型以下汽车的鼓式

制动器，尤其是带式中央制动器。

粉末冶金摩擦材料是以铜粉或铁粉为主要成分(占质量的 60％～80％)，加

上石墨、陶瓷粉等非金属粉末作为摩擦系数调整剂，用粉末冶金方法制成。其抗

热衰退和抗水衰退性能好，但造价高，适用于高性能轿车和行驶条件恶劣的货车

等制动器负荷重的汽车。

各种摩擦材料摩擦系数的稳定值约为 0.3～0.5，少数可达 0.7。设计计算制

动器时一般取 0.35～0.4。选用摩擦材料时应注意，一般说来，摩擦系数愈高的

材料其耐磨性愈差。

3.5.7 制动器间隙

制动鼓与摩擦衬片之间在未制动的状态下应有工作间隙，以保证制动鼓能自

由转动。一般，鼓式制动器的设定间隙为 0.25～0.5mm。此间隙的存在会导致踏

板或手柄的行程损失，因而间隙量应尽量小。考虑到在制动过程中摩擦副可能产

生机械变形和热变形，因此制动器在冷却状态下应有的间隙应通过试验来确定。

另外，制动器在工作过程中会因为摩擦衬的磨损而加大，因此制动器必须设有间

隙调整机构。

图 3.8 间隙自调装置

1 制动蹄；2 摩擦限位环；3 活塞；

本次设计制动间隙间隙（0.25~0.5）mm，间隙调解机构为，在制动轮缸内

增加摩擦限位环，用以自动调节制动间隙。
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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/s2）。

J =
PT

G
g （4-1）

式中：

PT-有效的总制动力 N

G-汽车总重量 10600N

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=5.2m/s2。计算出所需制动力为

PT =
JG

g

PT =
5.2 × 10600

10
= 5512N

进而计算前轮制动力矩为

Tf1 = βPTre

Tf1 = 0.77 × 5512 × 0.289 = 1226.54 N ∙ m

计算后轮制动力矩为

Tf2 = （1 − β）PTre

Tf2 = (1 − 0.77) × 5512 × 0.289 = 366.43 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
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s =
Jt2

2
=
v2

2J

s =
13.892

2 × 5.2
= 18.55 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+𝛷ℎ 𝑔
（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 + 𝛷ℎ 𝑔

𝐹𝐵2𝑟𝑒 =
1060 × 10 × 988.40 × 0.7 × 0.289

2471 + 0.7 × 600
= 733.14 𝑁 ∙ 𝑚

对比前面计算的后轮制动力矩 Tf2=366.43 N∙m，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=0.7 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
0.7 × 988.40

2471 − 0.7 × 600
= 18.6 °

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
0.7 × 988.4

2471 + 0.7 × 600
= 13.5 °

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（1.06t）

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

27.8m/s
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大于 3.5t 货车：18m/s，小于 3.5t：22.2m/s）。

A1—制动衬片的摩擦面积(mm2)

β—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/s2,计算时取 j=5.2

v1-制动初速度，根据车型取 27.8m/s

v2-制动终速度，0

计算制动时间 t=5 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
×

1.06 × 27.82

2 × 5 × 16746.67
× 0.77 = 0.002287523W/mm2

后轮比能量耗散率

e2 =
e1

β
(1 − β) =

0.002287523

0.77
× (1 − 0.77) = 0.000683396W/mm2

根据要求，鼓式制动器的比能量耗散率应小于 1.8W/mm2，满足要求。

另一个磨损特性指标是每单片衬片摩擦面积的制动器摩擦力，称为比摩擦力 f0.

比摩擦力越大，磨损越严重。单个车轮制动器的比摩擦力为

f0 =
Tf

2RA

式中：

Tf-轴制动力矩 N∙mm，

R-为制动鼓半径 mm，

A-为单个制动器的衬片摩擦面积 mm2.

前轮比摩擦力
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f0 =
1226540

2 × 120 × 16746.67
= 0.31 N/mm2

后轮比摩擦力

f0 =
366430

2 × 120 × 16746.67
= 0.09

在 J=0.6g 时，鼓式制动器 f0以不大于 0.48N/mm2 为宜，本设计 J=5.2，对比

计算结果相差不大，符合设计要求。
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第 5 章 液压系统设计计算

5.1 制动器因数计算

蹄片端部支座面法线可与张开力作用线平行(称为平行支座)或不平行(称为

斜支座)。参见图 5.1。平行支座可视作斜支座的特例，即图 5.1 中ψ=0°，对于

最一般的情况：

图 5.1 领从蹄简图

浮动蹄效能因数计算简图如图 5.1 所示。领蹄效率系数Kec1

Kec1 =
ξ
ε

Vρ
−1

式（5.1）

从蹄效能因数Kec2

Kec1 =
ξ
ε

V'ρ
+1

式（5.2）

式中：

ξ = h/R；

ε = a/R；

ρ =
4sin

θ

2

θ+sinθ
；
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V = cos δ· sin β;

δ = β − α;

β = arctan μ，μ是摩擦系数；

α = θ0 +
θ

2
− 90°；

V' = cos δ1 · sin β；

δ1 = β + α； 式（5.3）

求得各结果：ξ=1.6，ε=0.8，ρ=1.12 ，V=0.33 ，V'=0.33 ，δ=21 ，δ1=21 ，

β=21 ，α=0；

带入得出领蹄效率系数Kec1=1.39 ，Kec2=0.51 ；

对于本设计鼓式制动器

C∗ = Kec1 + Kec2=1.90 。

5.2 制动驱动机构的设计计算

5.2.1 所需制动力矩计算

根据汽车制动时的整车受力分析，由之前的分析，前、后轴车轮附着力分别

为，Fφ1=5388.88 N，Fφ2=2031.12 N。最大制动力矩分别为，Tf1max=Fφ1×re=1557.39

N∙m,Tf2max=Fφ2×re=586.99 N∙m。前后轴需要制动力矩分别为 Tf1=1226.54 N∙m，

Tf2=366.43 N∙m。

故所需的制动力矩 Tf=366 N∙m，单个制动器制动力矩 Tx=Tf/2=183 N∙m

5.2.3 确定制动轮缸直径

制动轮缸对制动蹄施加的张开力 F0与轮缸直径和制动管路压力 P 有如下关

系：

d =
4F0

πP
式(5.4)

式中

P—考虑制动力调节装置作用下的轮缸或管路液压 P= 8～12MPa，取 8MPa。

F0-张开力 N

d-轮缸直径 mm
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制动器效能因数定义为，在制动鼓的作用半径 R 上得到的摩擦力（Tx/R）与输入力 F0

之比，即

K =
Tx
F0R

式(5.5)

式中：

Tx-制动器力矩 183000 N∙mm

R-制动鼓半径 120 mm

联立式 5.7 和 5.8 得到：

d ≥
4Tx

KRπP

d ≥
4 × 183000

1.90 × 120 × 3.14 × 8
= 11.30 mm

轮缸直径应在 GB7524—87标准规定的尺寸系列中选取。取得 dw=14.5mm

5.2.4 轮缸的工作容积

一个轮缸的工作容积：

Vw =
π

4 1
n dw

2δ∑ 式(5.6)

式中

dw—一个轮缸活塞的直径；

n—轮缸的活塞数目 2 ；

δ—一个轮缸活塞在完全制动时的行程：δ=δ1+δ2+δ3+δ4在初步设计时，

对鼓式制动器取δ=2～2.5mm，本次设计取 2 mm。

δ1—消除制动蹄(制动块)与制动鼓(制动盘)间的间隙所需的轮缸活塞行程，

对鼓式制动器δ1约等于相应制动蹄中部与制动鼓之间的间隙的 2倍；

δ2—因摩擦衬片(衬块)变形而引起的轮缸活塞行程，可根据衬片(衬块)的厚

度、材料弹性模量及单位压力计算；

δ3，δ4—鼓式制动器的蹄与鼓之变形而引起的轮缸活塞行程，试验确定。

可得：一个轮缸的工作容积：

Vw =
2πd2δ

4
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Vw =
2× 3.14 × 14.52 × 2

4
= 661 mm3

5.3 制动主缸设计计算

5.3.1 主缸的工作容积

汽车全制动时，制动系统所需的最少制动液量（mm³）为

V′ =
π

4
d1

2δ1n1 +
π

4
d2

2δ2n2 + 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，对于浮动蹄虽然只有一个活塞，但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，对鼓式制动器取δ

=2~2.5mm;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.

图 5.3 软管自由长度的最大膨胀系数

计算

V′ =
3.14

4
× 14.52 × 2 × 2 +

3.14

4
× 14.52 × 2 × 2 + 1.38 × 3.2 = 1325 mm³

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'=1856 mm³ 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）
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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

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
=2363 式（5.10）

根据公式表 4.3和公式 4.21计算得，主缸直径 d0=16 mm，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。

5.3.2 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）

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 -

15.40 - - 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
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Fp =
3.14

4
× 162 ×

8

3 × 0.95 × 0.85
= 664 N

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) = 68

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。



43

参考文献

[1] 汽车工程手册编辑委员会.汽车工程手册（设计篇）[M].北京：人民交通出

版社，2001

[2] 清华大学汽车工程系编写组编著.汽车构造[M].北京：人民邮电出版社，

2000

[3] 吉林工业大学汽车教研室编.汽车设计[M].北京：机械工业出版社，1981

[4] 唐宇民编著.汽车转向制动系设计[M].南京：东南大学出版社，1995

[5] 齐志鹏编著.汽车制动系统的结构原理及检修[M].北京：人民邮电出版

社，2002

[6] 陈家瑞编著.汽车构造（下册）[M].北京：机械工业出版社，2001

[7] 刘惟信编著.汽车制动系统的结构分析与设计计算[M].北京：清华大学出版

社，2004.9

[8] 刘惟信主编.汽车设计[M].北京：清华大学出版社，2001

[9] 刘惟信编著.机械可靠性设计[M].北京：清华大学出版社出版社，1996

[10] [美] L.鲁道夫编.汽车制动系统的分析与设计[M].张蔚林，陈名智译.北京：

机械工业出版社，1985

[11] [德] 耶尔森•赖姆帕尔著.汽车底盘基础[M].张洪欣，余桌平译.北京：科

学普及出版社，1992

[12] [英] T.P.纽康姆等著.汽车制动文集[M].吴植民，李明丽译.北京:人民交

通出版社，1984

[13] 陈家瑞. 汽车构造（下册）[M]. 北京：人名交通出版社，2008

[14] A. Czinczel,A.Stegmanier. Braking Systems with ABS for Passenger

Cars. Bosch Co Ltd

[15] John Fenton. Handbook of Automotive Powertrains and Chassis Design.

London and Bury st Edmunds, Uk: Professional Engineering Publishing

Limited,1998

[16] Rodolf Limpert. Brake Design and Safety (Second Edition).



44

Warrendale,PA,USA:SAE,Inc. ,1998


