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引言：

汽车制动噪声是与制动系统相关的最困难问题之一，

其主要可以分为低频噪声（100Hz ～ 1000Hz）、低频尖

叫（1kHz ～ 3kHz）和高频尖叫 [1]（3kHz ～ 15kHz）。制

动尖叫噪声不但影响乘车者的舒适性，而且会引起大量

的售后质量问题。因此，降低或者抑制制动啸叫噪声的

发生对提高汽车产品竞争力具有非常重要的意义。

目前，国内外研究人员针对制动噪声产生机理研究

还不成熟，没有完全统一的解释 [2]，普遍认为是由于制

动器系统结构因素造成自激振从而引起制动噪声 [3]。行

业内也主要通过试验的方式开展，即通过改变摩擦片的

开槽、倒角、配方以及改变消音片的阻尼特性等等方式，

在试验台上做大量的试验来改善制动噪声 [4-7]。这种方式

虽然有一定噪声改善效果，但操作起来工作量庞大，简

单来讲对摩擦块改动一个倒角角度都需要重新开展一轮

试验进行验证，这样的影响因素还有开槽深度、倒角位

置、倒角形状等。正是基于这个现状出发，本文从理论

着手，基于有限元理论和复模态分析法，搭建了固定钳

制动器复模态分析模型。通过参数化建模的方式研究不

同摩擦块结构对制动噪声影响，寻找其最优结构。最后

通过试验验证上述优化结构可有效降低制动噪声的发生

率，表明本文提出的噪声仿真模型对制动噪声的改善有

一定的指导性和可行性。

一、定钳制动器复模态理论分析

当驾驶员制动动作发生时，制动盘和摩擦片发生摩

擦效应，产生扰动载荷并激励定钳制动器系统，导致系统

的振动微分方程刚度矩阵不对称，从而将系统的不稳定模

态激励起来。通过对复特征值方程的求解，可计算识别制

动系统中哪些不稳定的模态，然后针对性调整模态振型达

到模态隔离的作用，从而实现降低啸叫发生概率的效果。

定钳制动系统制动过程的动力学方程可以表示为 [8]

[M]{ }+[C]{ }+[K]{x}={F}（1）， 其 中，M、C、K 分 别 为
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系统的质量矩阵、阻尼矩阵和刚度矩阵，x 为系统各自由

度的位移向量；F 表示制动盘与摩擦片之间的接触摩擦

力，它以接触面之间节点的相对位移来表示：

{F}=[Ka]{x}（2），式（2）表示为摩擦力与节点位移

联系起来的摩擦刚度矩阵，并结合式（1）和（2），将式

（1）中的摩擦力移到左边，如下式表示：[M]{ }+[C]{

}+[K-Ka]{x}={0}（3），式（3）是包含了摩擦刚度项的自

由振动系统的动力方程，其解的形式如下：

x={Ψ}est，（4），将其进行适当的微分并代入式（3）

得到（[M]u2+[C]u+[K-Ka]）{Ψ}={0}，（5），其中，Ψ 为特

征向量，u 为特征值。由于制动盘与摩擦片之间存在摩擦

效益，导致摩擦矩阵 Ka 是不对称的，从而引起系统的刚

度矩阵不对称。在一定条件下求解上述微分方程得到如

下包括实部和虚部的共轭复特征值：si1，2=σi±jwi，（6），

制动器总成的运动可以用共轭复特征值和特征向量来描

述：{xi}={Ψi}e（σi+jwi）t+{Ψi}e
（σi-jwi）t，（7），通过欧拉公式

变化可以得到：{xi}={Ψi}eσitcos（wit），（8），方程的解 xi

由代表阻尼系数的实部σi 和代表频率的虚部 wi 组成。其

中实部为负值，表明系统处于一种稳定状态；实部为正

值，表明系统处于一种不稳定状态，在振动过程中随着

时间的增长振幅会发散，引发制动啸叫噪声问题。

二、定钳制动系统有限元模型

1. 模型定义

定钳制动器总成有限元模型主要包括制动盘、转向

节、内 / 外钳体、内 / 外摩擦片、轮毂、轴承、活塞、螺

栓。将上述三维模型导入 HYPERMESH 软件进行几何剖

分。网格模型如图 1 所示。

图1　定钳制动系统有限元网格模型

2. 材料属性定义

定义定钳制动器各部件材料属性，其中制动盘、定

钳钳体、转向节、轮毂、摩擦块钢背、活塞等为常用金

属材料，具有各向同性，定义杨氏模量、密度、泊松比

等物理参数，如表 1 所示。

摩擦块材料采用 NAO 材料，是一种多元有机纤维

材料，具有低噪音、低磨损等特点，其物理属性表现

为 各 向 异 性 特 征， 在 ABAQUS 中 选 用“ENGINEERING 

COSTANTAS”材料本构模型。材料物理参数如表 2 所示，

材料属性参考坐标系如图 2 所示。

图2　摩擦材料参数参考坐标系

表1　零件材料参数

零件 材料 密度（t/mm3）弹性模量（MPa） 泊松比

制动盘 HT250 7.2E-09 120000 0.24

定钳 AlSi7Mg 2.64E-09 65000 0.33

转向节 A356 2.7E-9 70000 0.33

轮毂 Cr40 7.87E-09 211000 0.28

表2　摩擦块材料参数

MPa

Ex=Ey 11960 杨氏模量

Ez=E3 2140 杨氏模量

V31=V32 0.14 泊松比

V12=V21 0.11 泊松比

V23=V13 0.8 泊松比

G13=G23 2380 剪切模量

G12 5390 剪切模量

3. 模型参数修正

采用零部件称重、试验模态校对等方式修正校准模

型中各部件的材料密度和弹性模量、泊松比等参数。图

3 为制动盘模态测试试验，采用敲击法，测得零部件的

固有频率和模态与仿真进行对标。以制动盘和定钳钳体

为例，制动盘实测与理论计算最大误差值为 2.39%，最

小误差值为 0.426%；钳体实测与理论计算最大误差值

1.13%，最小误差值为 0.047%，均在 3% 误差值范围内，

表明本文搭建的有限元模型部件的物理参数设置准确有

效。如表 3 和表 4 所示

图3　制动盘模态试验
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表3　制动盘试验与模态计算频率对比表

模态 仿真频率 /Hz 振型 试验频率 /Hz 误差 /%

1 734.48 752.5 2.39%

2 1675.1 1662.5 0.758%

3 1826.5 1818.75 0.426%

4 2492.1 2475 0.69%

表4　定钳试验与模态计算频率对比表

模态 仿真频率 /Hz 振型 试验频率 /Hz 误差 /%

1 1428.6 1425 0.253%

2 2942.9 2912.5 1.04%

3 5094.5 5037.5 1.13%

4 6778.2 6775 0.0472%

4. 定钳制动器有限元仿真模型

定钳钳体由内钳体、外钳体和螺栓组成，其中外

钳体上布设四个螺纹孔，螺栓穿过内钳体后，通过螺纹

连接与外钳体固定在一起，该处螺纹连接在 ABAQUS 软

件中设置为绑定连接，并在螺栓上施加预紧力，大小为

45000N。制动器总成装配在底盘悬架上，可约束转向节

上的安装孔壁节点，实现总成固定安装关系；内、外钳

体内部预留活塞腔，并嵌套活塞，构成制动建压腔。对

建压腔内壁面和活塞外侧面加载压强力，模拟制动油压

加载过程。制动盘跟随车轮转动有一定的旋转自由度，

施加转速。其它部件关系如活塞、摩擦块、制动盘、轮

毂、轴承等根据装配关系设置相互之间的接触关系。搭

建的定钳制动器总成有限元仿真模型如图 4 所示。

三、定钳制动器不稳定模态分析

图5　原始方案不稳定模态频率分布图

使用 ABAQUS 软件，计算所搭建的制动器有限元仿

真模型，统计筛选结果中的不稳定模态信息（主要考察

阻尼比小于 -0.01 的模态），如图 5 所示的数值结果显示

有 13 阶不稳定模态，相对较多，阻尼比系数也较大。说

明系统结构出现了较多的模态耦合问题，导致了制动啸

叫的发生率高。这也与产品台架试验反馈制动噪音发生

率高、频率宽等问题非常吻合。

图 6、7 为模型不稳定模态结果中的最大、最小模态

振型。

图6　5619.4Hz振型图

图7　10477Hz振型图图4　定钳制动器总成有限元仿真模型
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四、改进优化

观察图 6、图 7，可以发现不稳定模态振型主要发生

在摩擦块部件上。说明摩擦块对系统的不稳定模态结果

有较大的贡献 [9]。基于这个角度出发，本文采用修改摩

擦片结构的方式来调整摩擦片模态振型，以实现部件间

的模态隔离，进而减少制动系统的不稳定模态出现率达

到改善制动噪声的效果。通过对工程常用摩擦片倒角处

理方式进行统计与分析，优选出两种改进方案：一种是

对摩擦片材料侧边缩进，在距摩擦片背板 2.5mm 处开斜

倒角处理，如图 8（a）所示，其倒角大小参考表 5；一

种是保持摩擦材料基础面不变，在距摩擦片背板 6.2mm

处开斜倒角处理，如图 8（b），相关倒角大小参考表 6。

（a）方案一示意图

（b）方案二示意图

图8　摩擦片方案

表5　方案一倒角方案

序号 倒角大小 结构示意图

1 30°斜倒角

2 45°斜倒角

3 60°斜倒角

表6　方案二倒角方案

序号 倒角大小 结构示意图

4 70°斜倒角

5 80°斜倒角

6 85°斜倒角

1. 摩擦块方案一仿真计算

对方案一的三种摩擦片倒角结构进行分析计算，获

得其不稳定模态结果，如图 9 所示。数值结果显示摩擦

片倒角角度 30°时系统不稳定模态数为 9 个；倒角为

45°时不稳定模态数为 8 个；倒角为 60°时不稳定模态

数为 6 个。说明在该种方案下，摩擦片斜边倒角越大系

统不稳定模态数越少，噪声发生倾向趋势降低。

图9　方案一不稳定模态频率分布图

2. 摩擦块方案二仿真计算

继续对方案二的三种摩擦片倒角结构进行分析计算，

获得其不稳定模态计算结果。如图 10 所示。数值结果显

示摩擦片在 70°倒角时，不稳定模态数为 7 个；80°倒

角时，不稳定模态数为 6 个；85°倒角时，不稳定模态

数为 4 个。表明在摩擦材料侧边不缩进布置时，倒角角

度越大，不稳定模态越少。

对比上述两种摩擦片设计方案，可以发现摩擦材料

不缩进布置相比摩擦材料缩进布置不稳定模态数更少，

噪声发生倾向度更低。且在摩擦材料侧边不缩进布置，

在距摩擦片背板 6.2mm 开 85°斜角时，制动器总成的不

稳定模态相对最少，方案最优。

产生上述这种现象原因是制动盘与摩擦块之间产生

了模态耦合问题。制动过程中的冲击激励会激发放大这

种耦合问题，导致共振现象发生，进而引起制动器啸叫
[10]。改变摩擦片倒角，其模态振型发生了一定的改变，

降低了制动盘和摩擦块的模态耦合作用，避免共振的发

生，从而抑制了噪声发生概率 [3]。

图10　不稳定模态频率分布图

五、试验验证

台架测试如图 11 所示，制动器总成布置方式与实车

状态相同。麦克风布置于台架附近，采集制动系统的噪
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音值。噪音频谱通过 LINK 测试系统进行采集处理。

分 别 对 原 始 方 案 和 摩 擦 块 结 构 6 设 计 方 案

进 行 试 验 验 证。 原 始 方 案 测 试 结 果 如 图 12 所

示， 在 5300Hz ～ 5800Hz、6200Hz ～ 7000Hz、

8000Hz ～ 9000Hz 范围之间均有噪音分布。噪音发生次

数多，噪音频率分布较宽，且分贝值相对较高。图 13 为

摩擦块结构 6 方案噪音实测结果，噪声发生数明显降低，

且主要分布在 8000Hz 频率左右，其它频率段噪声已基本

消除。说明对摩擦块倒角进行优化可有效降低制动器产

品的噪声发生趋势。另一方面说明本文搭建的仿真模型

在噪声预测上具有一定的指导意义。

针对新出现的 8000Hz 的频率可借助前述复特征值分

析模型继续调整摩擦块结构，达到更理想的降噪效果。

本文由于篇幅有限，不在赘述。

图11　制动器台架噪音测试

图12　原方案-台架噪声测试结果

图13　摩擦块序号6-台架噪声测试结果

六、结语

（1）基于有限元方法，搭建了定钳制动器复模态仿

真分析模型，并进行仿真计算，获得了模型不稳定模态。

（2）通过对不稳定模态振型的分析，找到对系统不

稳定模态的主要贡献部件。然后针对性的调整，通过模

态隔离的方法有效降低系统的不稳定模态出现，降低制

动噪声的发生率。台架试验噪声发生率明显降低，表明

本文研究方法在改善定钳制动器噪声性能上一定的可行

性和有效性。

（3）通过优化摩擦片倒角结构，可有效降低制动器

系统的噪声发生率。
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