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鼓式制动器非线性模型的不稳定性分析与优化①
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摘要:基于鼓式制动器接触单元的四自由度振动模型,分析了其不稳定性是耦合摩擦力所致,主要因素为摩擦系

数、弹性模量和接触面积.建立了制动器的摩擦接触非线性有限元模型,并用试验验证了模型的有效性.有限元模

型单因素分析表明,减小摩擦系数或降低摩擦衬片弹性模量都能明显降低不稳定性系数,同样,制动器不完全接触

亦可减小其不稳定性系数.采用响应面法对影响因素进行了优化,不稳定性系数降低了55.6%,优化后模型不稳定

性有明显改善.
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鼓式制动器是汽车安全系统的重要组成部件,汽车在道路上行驶时,制动器使用非常频繁[1].制动器

如果设计不合理,在制动过程中不仅会使制动器温度急剧上升[2],还可能处于不稳定状态,从而产生剧烈

振动,辐射出高频制动尖叫噪声.因此,研究鼓式制动器的不稳定性及其影响因素,并进行结构和性能优

化,减小制动尖叫噪声发生,降低噪声污染具有重要意义.
国内外专家学者[3-5]对制动器的制动尖叫噪声的影响因素预测和控制进行了大量研究.但直至今日,

由于制动噪声产生的机理复杂,对制动噪声的研究仍没有形成统一的理论和方法.复模态分析法、瞬态动

力学分析和试验研究是主要的研究方法[6-9],而且主要集中在盘式制动器,对鼓式制动器的研究较少.本文

以某车的后轮鼓式制动器为研究对象,通过理论分析和仿真研究其不稳定性和不稳定性的影响因素,并采

用响应面法对影响因素进行优化.

1 鼓式制动器不稳定性

1.1 理论分析

制动器在工作时,制动鼓与制动蹄滑动接触产生制动摩擦力[10].当制动器结构或材料设计不合理时会

出现如尖叫噪声等各种不稳定现象,分析其原因,可以将制动鼓、制动蹄以及摩擦衬片离散化,将接触单

元简化成四自由度的振动系统,如图1所示.由于制动器属于小阻尼系统,可以忽略系统阻尼.因此,接触

单元振动方程如式1所示.
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图1 鼓式制动器简化图

其中,kn 为简化的弹簧单元刚度;xd,s 和xd,r 分别表示

制动鼓表面第n 个单元质心处切向t和径向r 方向的位

移,xs,t 和xs,r 则分别表示与之相对应制动蹄单元质心处

t和r方向的位移.
若μ=0,即摩擦力为0,刚度矩阵[K]是关于kn 的

对称矩阵;若μ≠0不对称,影响了其正定性,无法直接

解耦,只能采用复模态解耦,通过子空间投影法,提取其

复特征值.第i阶特征值可表示为

si=αi+jωi (2)
式中,αi 为实部,是系统的阻尼系数;ωi 为虚部,是系统

的固有频率.与之对应的系统响应为

xi=Aieαitcosωit (3)
若αi 为负数,振幅Aieαit 随时间衰减,系统是稳定的,若αi 大于0,振幅则随时间不断增大.根据振动与噪

声的关系,振动幅值越大,辐射声波的声压越大,声压级则越大,越容易产生制动尖叫现象.式(4)定义的

不稳定性系数(TendencyofInstability,TOI)则表征了系统的不稳定程度,用TTOI表示.

TTOI=∑
i

αi

πωi
×100

æ

è
ç

ö

ø
÷ ,αi >0 (4)

从式(4)可知,不稳定模态数目越多或实部数值越大,则TTOI值越大,系统就变小为越不稳定,制动尖叫就

越容易发生.
1.2 不稳定影响因素

根据式(1),刚度矩阵[K]的不对称是导致系统不稳定性的根本原因,它与摩擦系数μ和简化的弹簧单

元刚度kn 的关系为式(5).
1
kn

=
1

kdn
+
1
ksn

+
1
kln

(5)

其中,kdn,ksn,kln 分别为制动鼓、制动蹄和摩擦衬片的等效刚度,三者的等效刚度无法直接在模型中表达,
而弹性模量可以度量刚度.因而,kn 大小与制动鼓、制动蹄和摩擦衬片的弹性模量有关.

系统总刚度矩阵中,kn 数量与接触单元数目有关,而接触单元又与接触面积有关.
综上所述,影响鼓式制动器不稳定性的因素有:摩擦系数、制动鼓、制动蹄和摩擦衬片的弹性模量,以

及接触面积.

2 鼓式制动器摩擦接触非线性有限元模型与验证

图2 制动器网格模型

2.1 有限元模型与单元划分

为研究鼓式制动器的摩擦接触导致的不稳定性,将

模型 简 化 为 仅 有 制 动 鼓、制 动 蹄 和 摩 擦 衬 片.采 用

Hypermesh划分网格,网格模型如图2所示,共计23612
个单元,38509个节点.
2.2 模型前处理

将网格模型导入ABAQUS软件中,对网格模型进行

前处理.包括材料属性、接触设置、几何约束、载荷.具

体如下:

1)材料属性:参数如表1所示.
2)接触设置:定义制动蹄和摩擦衬片为面面绑定接

触,二者无相对位移;摩擦衬片和制动鼓为面面滑动摩

擦接触,接触约束采用罚函数法,引入罚参数α,采用虚
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位移原理求解出各接触点的接触力

F=α(u1-u2+g)

式中u1-u2+g 为两接触点间的距离,可以类比在物体间施加非线性弹簧.
3)几何约束:制动鼓除绕z轴转动外其余自由度均约束;制动蹄下端除绕z轴转动、沿y轴移动外,其

余自由度都要约束.
4)载荷:制动蹄与活塞接触面上的制动压力用节点集中力代替.

表1 各部件材料属性参数

弹性模量/MPa 泊松比 密度/(t·mm-3)

制动蹄 2.10E+5 0.27 7.86E-09

制动鼓 1.21E+5 0.24 7.10E-09

摩擦衬片 4.10E+2 0.25 1.15E-09

图3 不稳定模态分布

2.3 仿真结果分析

采用非对称模态求解器对建立的非线性有限元模

型进行求解,提取复模态,其频率范围为0~16kHz.
实部大于零的不稳定模态如图3所示.横坐标为虚

部,纵坐标为实部.
由图3可知,不稳定模态主要集中在3500,

4900,6200,10500,11200,11900,12800,13500,

14600Hz左右的9个频率范围.
2.4 制动器NVH试验验证分析

鼓式制动器NVH试验采用LMS公司的惯性制

动试验台,按SAEJ2521标准,试验工况为制动拖滞

和减速制动工况.为减小环境噪声的影响,将制动器、悬架等放置在密闭空间,记录声压级大于70dB的噪

声发生度,结果如图4和图5所示.

图4 噪声频率与声压级
图5 噪声频率与发生度

  由图4和图5可知,噪声发生频率基本包括不稳定模态频率,各频率下的发生度与不稳定模态实部的

大小对应良好.与图3比较发现,虽然仿真存在一定程度的低频欠预测,但其他频率范围的误差均不超过

5%,说明鼓式制动器摩擦接触非线性有限元模型是有效的.

3 鼓式制动器不稳定性影响因素分析与优化

分析鼓式制动器不稳定性影响因素时,应用非线性有限元模型,考察模型的摩擦系数、材料弹性模量、
接触面积等单一因素对制动不稳定性的影响.
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图6 不同摩擦系数下的不稳定性系数

3.1 摩擦系数

制动尖叫发生的最主要原因是制动鼓和制动蹄间

耦合了摩擦力所致,对制动尖叫影响最大的因素就是

摩擦系数.首先,将摩擦系数设置为0,仿真结果表

明,制动器不存在不稳定模态.摩擦系数在0.3~0.5
范围内时的制动器不稳定性系数如图6所示.由图6
可知,随着摩擦系数的增加,不稳定性系数明显增

加,越容易产生制动尖叫.
3.2 弹性模量

制动器在工作过程中会产生热量,弹性模量在温

度的影响下会发生变化.根据制动鼓、制动蹄和摩擦

衬片的材料特性,将其分别设置为5个水平(表2),
研究各水平下制动器的不稳定性,结果如图7所示.

由图7可知,制动鼓、制动蹄和摩擦衬片的弹性模量对制动器不稳定性的影响各不相同,不稳定性系

数随弹性模量的增加为非线性变化,其中摩擦衬片为基本正相关,其余不明显.
表2 各部件弹性模量水平设置

水平1 水平2 水平3 水平4 水平5

制动鼓弹性模量/MPa 108900 114950 121000 127050 133100
制动蹄弹性模量/MPa 189000 199500 210000 220500 231000

摩擦衬片弹性模量/MPa 369 389.5 410 430.5 451

图7 各弹性模量下的不稳定性系数 图8 不同接触面积下的不稳定性系数

3.3 接触面积

从节约材料和确保制动安全性能考虑[11],将摩擦片中间开槽,减小与制动鼓的接触面积,接触面积对

制动器不稳定性的影响如图8所示.
从图8可知,开槽后的接触面积与开槽前的接触面积比值(接触面积占比)减小,不稳定性系数的变化

规律不明显,但均比原模型的不稳定性有所改善,说明开槽有利于改善不稳定性.
3.4 参数优化

基于制动器不稳定性的单因素影响分析,选取各影响因素为变量,不稳定性系数为目标,进行响应面

设计.各因素水平如表3所示,试验方案共有46组.拟合的回归方程为式(6).
TTOI=1.97289+516.12377x1-370.2262x2

-117.65625x3+107.44048x4+4.57371x5

-125x1x4+127.08333x2x3-73.80952x2x4

-239.60784x2
1+224.55882x2

2 (6)

  根据制动性能要求[12-13],摩擦系数不能小于0.35,接触面积占比不能小于0.9,经响应面法得到的
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优化方案是摩擦系数为0.35、接触面积为总面积的90%,制动鼓、制动蹄和摩擦衬片的弹性模量分别

为1.33GPa,2.31GPa,369MPa.优化前后制动器的不稳定性比较如图9和10所示.
表3 分析因素及水平

因  素
水     平

-1 0 +1
摩擦系数x1 0.30 0.40 0.50

接触面积占比x2 0.80 0.90 1.00

制动鼓弹性模量x3(E+5MPa) 1.09 1.21 1.33

制动蹄弹性模量x4(E+5MPa) 1.89 2.10 2.31

摩擦片弹性模量x5(E+2MPa) 3.69 4.10 4.51

图9 不稳定模态分布对比 图10 不稳定性系数对比

  由图9和图10可知,制动器经优化后,其不稳定模态明显减少,不稳定性系数下降了55.6%,产生制

动尖叫的倾向性明显下降.制动器设计部门可据此对其制动噪声进行改善.

4 结 论

从理论上分析了制动器不稳定性与制动尖叫的关系,总结了不稳定性的主要影响因素,应用有限元方

法构建了鼓式制动器摩擦接触非线性有限元模型,并通过制动器NVH试验台架验证了模型的有效性,分

析了各参数对不稳定性的影响,结论如下:

1)理论分析和有限元仿真表明,制动器的不稳定性是摩擦耦合所致,基于摩擦接触的非线性有限元方

法仿真研究有效.
2)摩擦系数、弹性模量和接触面积对鼓式制动器不稳定性的影响较大,且为非线性的,其中摩擦衬片

为基本正相关.
3)制动器不稳定模态分布较广,实部数值较大,模态稳定性差,响应面优化改进相关参数后的不稳定

性有明显改善.
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InstabilityAnalysisandOptimizationof
aDrumBrakeNonlinearModel

HUANGZe-hao1, HUANG Xu1, WAN Xin1, LEI Wei1,2
1.VehicleEngineeringInstitute,ChongqingUniversityofTechnology,Chongqing400054,China;

2.CSGCTRWChassisSystemsCo.Ltd.,Chongqing402760,China

Abstract:Basedonthefourdegreesoffreedomvibrationmodelofthedrumbrakecontactunit,itsinsta-
bilityisfoundtobecausedbycouplingfriction,andthemainfactorsarefrictioncoefficient,elasticmodu-
lusandcontactarea.Africtioncontactnonlinearfiniteelementmodelofthebrakeisestablished,andthe
validityofthemodelisverifiedbyanexperiment.Asingle-factoranalysisofthefiniteelementmodel
showsthatreducingthefrictioncoefficientorreducingtheelasticmodulusofthefrictionliningcansignifi-
cantlyreducetheinstabilitycoefficientand,similarly,theincompletecontactofthebrakecanalsoreduce
itsinstabilitycoefficient.Optimizationoftheinfluencingfactorswiththeresponsesurfacemethodreduces
theinstabilitycoefficientby55.6%,thussignificantlyimprovingtheinstabilityofthemodel.
Keywords:instability;frictioncoefficient;elasticmodulus;contactarea;responsesurfacemethod
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