
第 21卷 第 11期
2005年 11月

农 业 工 程 学 报
T ransact ions of the CSA E

V o l. 21　N o. 11
N ov. 　2005

房车制动器的稳健优化设计

李仲兴, 郭鹏飞, 薛念文, 周孔亢
(江苏大学汽车与交通工程学院,镇江 212013)

摘　要: 在建立合理的数学模型基础上,以传统优化设计的设计结果作为初值,充分考虑参数的各种干扰以及制造公差的
影响,对电磁制动器结构参数进行了稳健优化设计。并对传统优化结果和稳健优化设计所得结果进行了比较、分析和讨论,

结果表明,稳健设计后的电磁制动器的性能得到了较大的改善和提高。
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0　引　言

电磁制动器与传统的液压、气压制动器相比,主要
区别在力源的产生方式不同,因此在结构上和传统的鼓
式制动器有相似之处。又由于其具有结构简单、体积小、
提高制动系统寿命等优点而被汽车制动系统所采用;在
应用到拖车制动系统时,由于断开拖车时,不会出现漏
油和管路进气等问题,比较优势更加明显。
制动效能因数是评价制动器性能的重要指标之一。
但是在制动过程中,衬片的温度、相对滑动速度、压力以
及湿度等因素的变化都会导致其摩擦系数的变化。而摩
擦系数的变化则直接导致制动效能因数的改变,从而直
接影响到车辆的安全性能[ 1 ]。为了避免这种情况的发
生,就要求电磁制动器在上述噪声因素存在的情况下,
仍能保证制动效能因数的波动尽可能小, 即具有稳健
性。
房车制动器的研究在中国才刚刚开始,将稳健设计
方法应用到电磁制动器的设计过程,国内尚未见报导。
本文在建立合理数学模型的基础上,提取电磁制动器 7

个主要结构参数为设计参数,充分考虑制造误差和各种
噪声因素的干扰,以制动效能因数为质量特性,以信噪
比为评价指标,以正交表试验设计为基本工具,以信噪
比的统计分析结果为设计依据,对电磁制动器进行稳健
优化设计。

1　系统设计

1. 1　建立数学模型
电磁制动器的制动形式一般为双向自增力式,以支
撑销式双向自增力制动器为例,建立数学模型如下[ 2 ]。

1. 1. 1　主领蹄制动效能因数的计算
由图 1 可知,对此种形式制动器,其主领蹄制动力
矩的产生与一般领从蹄制动器的制动力矩的产生效果
是一样的,只是支点是滑动的。因此,支点反力为水平
的。这样,该蹄的制动效能因数可用下式直接计算:

K t1 =
Ν1

Ε
e1 õ co sΒ1 õ sinΧ- 1

式中　K t1—— 主领蹄制动效能因数。

Ν1 =
h 1

R
; Ε=

a
R

; e1 =
lo1

R
; lo1 =

4sin
Η1

2
Η1 + sinΗ1

õR ; Β1 =
Π
2

+ Χ- Η01 -
Η1

2
式中　h 1—— 前蹄张开力 P 作用线到其浮动支承端支
反力 F 作用线的距离; R—— 制动鼓半径; a—— 制动
器中心到浮动支承端面支反力 F 作用线的距离;
lo1—— 前蹄压力中心圆直径; Η1—— 前蹄摩擦衬片包
角; Β1——前蹄等效法向合力N 1与包角平分线OV 1之
间夹角; Χ—— 摩擦角, Χ= Χa rctg ΧΛ; Λ—— 制动鼓与
摩擦衬片间的摩擦系数。

图 1　制动器的结构简图

F ig. 1　Structu ral diagram of b rake

1. 1. 2　次领蹄制动效能因数的计算
由于制动时电磁体带动拉臂只对前蹄施加推动力,

因此后蹄的制动效能因素和同型式液压轮缸式制动器
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有所区别,即不用考虑文献[ 3 ]中液压式制动器中轮缸
对后蹄的推力产生的制动效能,分析得到后蹄的制动效
能因数为:

K t2 = K t2p õ Ω(e + K t1 õ R )
a

式中　K t2—— 次领蹄制动效能因数

　K t2p =
Ν2

K 2 õ co sΚ2

e2 õ co sΒ2 õ sinΧ- 1

为假设有推力 P 作用在后蹄上产生的制动效能因
素,其中:

Ν2 =
h 2p

R
; K 2 =

c
R

; Ω=
c - e + h 1

c - e
;

lo2 =
4sin

Η2

2
Η2 + sinΗ2

õ R ; e2 =
lo2

R
;

Β2 = arctg (
Η2 - sinΗ2

Η2 + sinΗ2
õ tgΑ2) ;

Α2 =
Π
2

-
Η2

2
- Η02

式中　h 2p—— 轮缸张开力 P 作用线到支承销的距离;

c—— 顶端支承销中心到制动器中心的距离; e—— 顶
端推力 P 的作用线到制动器中心的距离; lo2—— 后蹄
压力中心圆直径 ; Κ2 = Χ+ Β2 - Α2——后蹄等效法向
合力与其总合力之间的夹角; Β2—— 后蹄等效法向合
力与其与包角平分线之间夹角; Η2—— 后蹄摩擦衬片
包角; Η02—— 后蹄摩擦衬片起始角。
1. 1. 3　制动器总的制动效能因数计算
由上述分析,可得到制动器效能因素 K t:

K t = K t1 + K t2p õ Ω(e + K t1 õ R )
a

2　参数设计

对上述数学模型分析后,选择制动器前蹄片摩擦衬
片的包角 Η1 起始角 Η01、后蹄片摩擦衬片的包角 Η2 起始

角 Η02、蹄片顶端推力 P 至制动器中心的垂直距离 e、顶
端支承销中心到制动器中心的距离 c、以及制动器中心
到浮动支承端面支反力F作用线的距离a等7个参数作
为稳健设计的可控因素,将衬片的摩擦系数作为噪声因
素[ 3 ]。
2. 1　稳健初值的确定
以最大压力点对称布置为优化目标,分别对制动器
前、后蹄片摩擦衬片的包角和起始角进行传统优化; 利
用m atlab 软件优化工具箱中的fm incon 函数,对上述数
学模型进行求解,得到稳健优化设计初值如下[ 4 ]:

　X = [A ,B , C ,D , E , F , G ]T = [Η1, Η01, Η2, Η02, e, a , c ]T

= [94. 7 50. 5 121. 0 30. 0 91. 4 118. 7 128. 3 ]T

2. 2　基于损失模型的稳健设计
基于损失模型的稳健设计以信噪比和正交试验设
计作为基本工具。前者将损失模型转化为信噪比并作为
衡量产品的特性值;后者是用正交表通过对实验因子水
平的安排和实验以确定参数的最佳组合。
2. 2. 1　可控因素水平表
以上述传统优化设计结果为中心值,以凸显结果稳
健性为原则,每个因素各取 4 个水平,得可控因素水平
表,如表1所示。

表 1　可控因素水平表

T ab le 1　L evels of con tro llab le facto rs

水平 A ö° B ö° C ö° D ö° E ömm F ömm Gömm

1 106. 7 56. 5 133. 0 36. 0 99. 4 128. 7 138. 3

2 94. 7 50. 5 121. 0 30. 0 91. 4 108. 7 128. 3

3 82. 7 44. 5 109. 0 24. 0 83. 4 114. 7 118. 3

4 70. 7 38. 5 97. 0 18. 0 75. 4 98. 7 108. 3

2. 2. 2　内表与外表
上述正交表为 7因素 4水平试验,且不考虑交互作
用,因此可以用正交表L 32 (49)为内表进行内设计,如表
2所示。

表 2　内表及信噪 (SN )比数据
T ab le 2　D ata of inner tab le and signal2no ise rat io

N o
A B C D E F G e e

1 2 3 4 5 6 7 8 9
SN 比

1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 15. 3

2 1 2 2 2 2 2 2 2 2 15. 15

3 1 3 3 3 3 3 3 3 3 15. 02

4 1 4 4 4 4 4 4 4 4 14. 76

⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯

29 4 1 3 4 2 4 2 1 3 15. 62

30 4 2 4 3 1 3 1 2 4 16. 8

31 4 3 1 2 4 2 4 3 1 14. 79

32 4 4 2 1 3 1 3 4 2 16. 03

T 1 120. 22 121. 19 120. 05 122. 19 124. 48 127. 62 128. 17 124. 40 123. 72

T 2 121. 82 122. 82 122. 21 123. 16 123. 66 125. 59 125. 70 123. 98 123. 47 T = 494. 93

T 3 125. 65 124. 35 125. 30 124. 06 123. 41 122. 80 122. 78 123. 17 123. 66 CT = 7654. 78

T 4 127. 23 126. 57 127. 37 125. 53 123. 37 118. 91 118. 27 123. 38 124. 08 ST = 23. 01

S 3. 987 1. 965 3. 947 0. 754 0. 099 5. 330 6. 791 0. 117 0. 024
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　　上述7个可控因素中,除前后蹄摩擦衬片的起始角
外,均存在制造误差,故也应考虑其噪声因素以考察它
们对输出特性波动的影响;同时由于摩擦衬片的摩擦系
数本身就是纯噪声因素,根据车辆各因素自身的公差和
实际工况中性能的变动以及工艺差异,得到误差因素水
平表。以表1第一行元素为例,得其误差因素水平表,如
表3所示。

表 3　误差因素水平表
T ab le 3　L evels of con tro llab le erro r facto rs

水平 A ′ö(°) C′ö(°) E′ömm F′ömm G′ömm U′

1 107. 5 134. 0 99. 9 128. 2 138. 45 0. 25

2 106. 7 133. 0 99. 4 128. 7 138. 3 0. 30

3 105. 9 132. 0 98. 9 128. 2 138. 15 0. 35

将表3中各误差因素按序填入正交表L 18 (37)安排,
并按制动效能因数的计算公式,计算出各试验条件下的
输出特性,将结果填入表中。仿此可计算出内表中其它
各号方案的输出特性,填入数据后如表4所示。
表 4　内表中各号方案部分输出特性及SN 比

T ab le 4　Parts of inner tab le ou tpu t characterist ics

and signal2no ise rat io

序

号

输出特性

K1 K2 K3 K4 K5 K6 ⋯ K13 K14 K15 K16 K17 K18

信噪比

ödB

1 2. 2 3. 3 4. 9 2. 2 3. 3 4. 9 ⋯ 2. 2 3. 3 4. 9 2. 2 3. 3 4. 9 15. 3

2 2. 3 3. 5 5. 2 2. 3 3. 4 5. 2 ⋯ 2. 3 3. 4 5. 2 2. 3 3. 5 5. 2 15. 15

3 2. 4 3. 6 5. 5 2. 4 3. 6 5. 4 ⋯ 2. 4 3. 6 5. 4 2. 4 3. 6 5. 4 15. 02

4 2. 6 3. 9 6. 0 2. 6 3. 9 5. 9 ⋯ 2. 6 3. 9 5. 9 2. 5 3. 9 5. 9 14. 76

⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯ ⋯

29 2. 4 3. 6 5. 2 2. 4 3. 5 5. 1 ⋯ 2. 4 3. 5 5. 2 2. 4 3. 6 5. 2 15. 62

30 2. 1 3. 2 4. 0 2. 1 2. 9 4. 0 ⋯ 2. 1 2. 9 4. 0 2. 0 2. 9 4. 0 16. 8

31 2. 1 3. 2 4. 8 2. 1 3. 1 4. 8 ⋯ 2. 1 3. 2 4. 8 2. 1 3. 2 4. 8 14. 79

32 1. 8 2. 6 3. 7 1. 8 2. 6 3. 7 ⋯ 1. 8 2. 6 3. 7 1. 8 2. 6 3. 7 16. 03

2. 2. 3　SN 比的计算
电磁制动器的输出特性符合望目特性的要求,根据
其信噪比公式[ 3 ] ,可计算出各号试验方案的信噪比,并
计算出同水平的SN 比的部分和T 以及各列SN 比的波
动平方和S,填入到内表[ 3 ] ,如表2所示。
2. 2. 4　内表的统计分析
通过计算信噪比的总和T、修正项CT、总波动平方
和 S T 与自由度 f T ,进而计算出各列同水平的 SN 比的
部分和、各列 SN 比的波动平方和 S j、自由度 f j 和贡献
率 Θ, 并将计算结果填入方差分析表,如表5所示。

表 5　SN 比的方差分析
T ab le 5　A nalysis of avariance of signal2no ise rat io

误差
来源

A B C D E F G e T

S 3. 987 1. 965 3. 947 0. 754 0. 099 5. 330 6. 791 0. 141 23. 01

f 3 3 3 3 3 3 3 10 31

V 1. 329 0. 655 1. 315 0. 251 0. 033 1. 777 2. 263 0. 0141

Θö% 17. 1 8. 3 16. 9 3. 1 0. 2 22. 9 29. 2 2. 3 100

2. 2. 5　最佳方案的确定
比较上述方差分析表中7个可控因素的贡献率,可

知因素A、C、F、G 对 SN 比的影响是显著的,因素B 次
之,而因素D、E 的影响可以忽略不计。由于信噪比以大
为好,对照内表可选取影响大的因素的水平值。对于影
响小的因素, 按使输出特性最大的原则进行选取水平
值,最终设计结果,如表6所示。

表 6　最终确定结果

T ab le 6　F inal resu lts

可控因素 A ö° B ö° C ö° D ö° E ömm F ömm Gömm

稳健值 70. 7 38. 5 97. 0 36. 0 99. 4 128. 7 138. 3

3　分析和结论

当制动衬片摩擦系数在 0. 25～ 0. 35 变化时,稳健
优化设计前后的电磁制动器产生的制动效能因数如图2
所示。

图 2　稳健设计前后制动效能因数比较

F ig. 2　Comparison betw een tw o efficiency facto rs

fo re2and2aft robust design

对比可知,稳健优化后的结构参数更加合理,当出
现噪声因素时,在保证制动器性能的前提下,减小了制
动效能因数的波动,即提高了稳健性。
通过以上的分析比较可知:
1) 将稳健优化设计方法应用到电磁制动器的设计
中是可行的;

2) 以传统设计结果为稳健设计初值,比以往通过
直接择优[ 3 ]确定初值的方法效果更加明显。
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Robust optim ization design of tra iler brake
L i Zhongx ing , G uo Pe ngfe i, Xue N ia nw e n , Zhou Kongka ng

(S chool of A u tom obile and T raf f ic E ng ineering , J iang su U niversity , Z henj iang 212013, Ch ina)

Abstract: T h is design is based on a reasonab le m athem atica l m odel. T rad it iona l op t im iza t ion design resu lts a re
u sed as in it ia l va lues, and the effects of d iversif ied in terferences and m anufactu re to lerances are adequately

con sidered, the robu st op t im ized design of the structu ra l param eters of electrom agnet ic b rake w as conducted. It is

p roved tha t the design w h ich is app lied to the resu lt can im p rove the perfo rm ance of the electrom agnet ic b rake.

Key words: electrom agnet ic b rake; robu st op t im iza t ion design; o rthogonal test
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更正启示

　　发表在《农业工程学报》(2004年第 20卷第 3 期
第10- 13页)署名为程淑兰的文章“土壤中无机纳米
粒子对玉米秸秆有机质分解的影响”,文章作者更正
为“吴景贵、王明辉、刘明宇、张秀芝”,作者单位更正
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省杰出青年基金 (2002吉科合字第20000564)”。
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