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摘要：为了提高液压制动系统的性能，分析了制动效能的影响因素和矿用自卸车液压制动系统的原理。建立了液

压制动系统简化模型，并对其关键元件制动踏板阀进行了特性分析。应用 ＡＭＥＳｉｍ建立了液压制动系统的仿真模

型，研究了参数变化对系统性能的影响，提出了余压控制减小制动器作用时间的方法，试验结果验证了仿真分析的

正确性和余压控制的可行性，减小了制动器作用时间，缩短了制动距离，使制动性能大大提高。

关键词：液压制动系统　制动效能　余压控制　制动距离

中图分类号：ＴＨ１３７．７；Ｕ４６１．３ 文献标识码：Ａ 文章编号：１０００１２９８（２０１５）０２０３３５０８

ＰｅｒｆｏｒｍａｎｃｅＳｔｕｄｙａｎｄＴｅｓｔｏｆＨｙｄｒａｕｌｉｃＢｒａｋｉｎｇＳｙｓｔｅｍＢａｓｅｄｏｎ
ＲｅｍａｉｎｉｎｇＰｒｅｓｓｕｒｅＣｏｎｔｒｏｌ

ＺｈａｎｇＣｈｕｎｈｕｉ１，２　ＺｈａｏＪｉｎｇｙｉ１，２　ＱｉｎＪｉｎｇ１，２　ＧｕｏＲｕｉ１，２

（１．ＨｅｂｅｉＰｒｏｖｉｎｃｉａｌＫｅｙＬａｂｏｒａｔｏｒｙｏｆＨｅａｖｙＭａｃｈｉｎｅｒｙＦｌｕｉｄＰｏｗｅｒＴｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎａｎｄＣｏｎｔｒｏｌ，

ＹａｎｓｈａｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｑｉｎｈｕａｎｇｄａｏ０６６００４，Ｃｈｉｎａ

２．ＫｅｙＬａｂｏｒａｔｏｒｙｏｆＡｄｖａｎｃｅｄＦｏｒｇｉｎｇ＆ＳｔａｍｐｉｎｇＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙａｎｄＳｃｉｅｎｃｅ，

ＭｉｎｉｓｔｒｙｏｆＥｄｕｃａｔｉｏｎ，ＹａｎｓｈａｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｑｉｎｈｕａｎｇｄａｏ０６６００４，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎｏｒｄｅｒｔｏｉｍｐｒｏｖｅｔｈｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｈｙｄｒａｕｌｉｃｂｒａｋｉｎｇｓｙｓｔｅｍ，ｔｈｅｉｎｆｌｕｅｎｃｉｎｇｆａｃｔｏｒｓｏｆ
ｖｅｈｉｃｌｅｂｒａｋｉｎｇｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅａｎｄｓｙｓｔｅｍｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｍｉｎｅｄｕｍｐｔｒｕｃｋｗｅｒｅａｎａｌｙｚｅｄ．Ｒｅｓｕｌｔｓｉｎｄｉｃａｔｅｄ
ｔｈａｔｔｈｅｓｈｏｒｔｅｒｔｈｅａｃｔｉｏｎｔｉｍｅ，ｔｈｅｓｍａｌｌｅｒｔｈｅｂｒａｋｉｎｇｄｉｓｔａｎｃｅｕｎｄｅｒｃｅｒｔａｉｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｏｆｍａｘｉｍｕｍ
ｂｒａｋｉｎｇｄｅｃｅｌｅｒａｔｉｏｎａｎｄｉｎｉｔｉａｌｂｒａｋｉｎｇｓｐｅｅｄ．Ｔｈｅｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｍｏｄｅｌｏｆｈｙｄｒａｕｌｉｃｂｒａｋｅｓｙｓｔｅｍ ｗａｓ
ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ，ａｎｄｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃａｎａｌｙｓｉｓｗａｓｍａｄｅｔｏｗａｒｄｉｔｓｋｅｙｃｏｍｐｏｎｅｎｔｂｒａｋｅｐｅｄａｌｖａｌｖｅ．Ｔｈｅ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｗａｓｂｕｉｌｔｂｙＡＭＥＳｉｍ ｔｏｓｔｕｄｙｔｈｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｂｒａｋｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｗｉｔｈｐａｒａｍｅｔｅｒ
ｖａｒｉａｔｉｏｎ．Ｃｏｎｃｌｕｓｉｏｎｓｈｏｗｅｄｔｈａｔｂｒａｋｉｎｇｓｙｓｔｅｍ ｒｅｓｐｏｎｓｅｓｐｅｅｄａｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｂｕｉｌｄｉｎｇｔｉｍｅｗｅｒｅ
ｉｍｐａｃｔｅｄｂｙｓｅｖｅｒａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｓｕｃｈａｓａｃｃｕｍｕｌａｔｏｒｖｏｌｕｍｅ，ｃｈａｒｇｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｂｒａｋｅｐｉｐｅｌｅｎｇｔｈ．
Ｔｈｅｍｅｔｈｏｄｓｏｆｄｅｃｒｅａｓｉｎｇｂｒａｋｅａｃｔｉｏｎｔｉｍｅｂｙｒｅｓｉｄｕａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｒｏｌｗｅｒｅｐｒｏｐｏｓｅｄ．Ｃｏｒｒｅｃｔｎｅｓｓｏｆ
ｔｈｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓｗａｓｖｅｒｉｆｉｅｄｂｙｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｒｅｓｕｌｔｓｗｈｉｃｈｓｈｏｗｅｄｔｈａｔｔｈｅａｃｔｉｏｎｔｉｍｅｏｆｂｒａｋｅｗａｓ
ｒｅｄｕｃｅｄａｎｄｂｒａｋｉｎｇｄｉｓｔａｎｃｅｗａｓｓｈｏｒｔｅｎｅｄｗｉｔｈｔｈｉｓｍｅｔｈｏｄ．Ｂｒａｋｉｎｇｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｗａｓｉｍｐｒｏｖｅｄ
ｇｒｅａｔｌｙ，ｗｈｉｃｈｐｒｏｖｉｄｅｄｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｂａｓｉｓｆｏｒｔｈｅｄｅｓｉｇｎａｎｄｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｏｆｓｉｍｉｌａｒｐｒｏｄｕｃｔｓ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｂｒａｋｉｎｇｓｙｓｔｅｍ　Ｂｒａｋｉｎｇｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ　Ｒｅｓｉｄｕａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｒｏｌ　Ｂｒａｋｉｎｇｄｉｓｔａｎｃｅ

收稿日期：２０１４ ０９ ２８　修回日期：２０１４ １２ ０６

国家自然科学基金资助项目（５１１７５４４８、５１４０５４２４）和河北省自然科学基金资助项目（Ｅ２０１２２０３０７１）
作者简介：张春辉，博士生，主要从事电液控制系统创新设计及应用研究，Ｅｍａｉｌ：ｃｈｅｌｉａｎｇ＿ｃｈｕｎｈｕｉ＠１６３．ｃｏｍ
通讯作者：赵静一，教授，博士生导师，主要从事电液控制系统创新设计及应用研究，Ｅｍａｉｌ：ｚｊｙ＠ｙｓｕ．ｅｄｕ．ｃｎ

　　引言

制动系统是确保工程车辆行驶安全及提高作业

效率的关键，液压制动系统以其优越的制动性能及

较高的可靠性被国外许多厂家应用于大型工程车

辆
［１］
。矿用自卸车作为大型工程车辆的一种，多在



野外场地作业，如大型露天矿、水利工程等，为运输

煤矿、沙石的专用自卸车
［２－３］

。制动性能主要由制

动效能、制动效能的恒定性和制动时汽车的方向稳

定性３个方面来评价。在制动效能参数中，制动距
离是最直观的参数；制动减速度是影响制动距离的

直接因素；而制动力又是制动减速度的本质因素，所

以这些参数具有一致性。

国内外对工程车辆制动系统研究主要有：通过

建立其数学模型或虚拟样机仿真模型，研究影响制

动系统性能的主要因素
［４－６］

；从制动时方向的稳定

性角度通过理论、试验和仿真研究，优化制动力和分

配系数
［７－９］

。然而，目前的研究没有从制动效能的

角度研究提高工程车辆制动性能的方法，因此无法

对工程车辆制动性能的研究和优化提供工程应用指

导。本文建立液压制动系统的简化模型，对其关键

元件制动踏板阀进行特性分析。通过 ＡＭＥＳｉｍ建立
液压制动系统的仿真模型，研究参数变化对系统性

能的影响，提出余压控制减小制动器作用时间的方

法。

１　液压制动系统制动效能和原理分析

１１　制动效能分析
车辆的制动效能是指汽车迅速降低车速直至停

车的能力。评定制动效能的指标是制动距离和制动

减速度。车辆在制动过程中，制动时间分为 ４个阶
段，包括驾驶员见到信号后作出行动反应、制动器起

作用、持续制动和放松制动器
［１０－１１］

，如图１所示。

图 １　车辆制动过程分析

Ｆｉｇ．１　Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｂｒａｋｅｐｒｏｃｅｓｓ
　
图中　ｔ１———驾驶员的反应时间

ｔ２———制动器作用时间
ｔａ———制动器消除间隙所需要的时间
ｔｂ———制动压力建立所需要的时间
ｔ３———持续作用时间
ｔ４———制动器释放时间

一般所指的制动距离是开始踩着制动踏板到完

全停车的距离 ｓ２和 ｓ３。
在制动器起作用阶段，汽车驶过的距离 ｓ２估算

如下：

在 ｔ２时间内的制动距离为
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由式（４）可知，在最大制动减速度即附着力以
及起始制动车速一定的情况下，制动器起作用的时

间越短制动距离越小，因此减小制动器消除间隙所

需要的时间和制动压力建立所需要的时间是减小制

动距离，提高制动效能的关键所在。

图 ２　制动系统原理简图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｂｒａｋｅｓｙｓｔｅｍ
１．负载敏感泵　２．过滤器　３．单向阀　４．阻尼　５．卸荷阀　

６．蓄能器　７．减压溢流阀　８．电磁换向阀　９．制动踏板阀　

１０．湿盘制动器（带驻车制动）　１１．钳盘制动器

１２　制动原理分析
某矿用自卸车制动系统的原理如图 ２所示，其

工作过程如下：整车供电电源接通后，负载敏感变量

泵以最大排量待命压力开始工作，此时系统的压力

信号反馈到负载敏感控制口，泵在最大排量情况下

为蓄能器充液，当蓄能器的压力达到卸荷阀的设定

值时，此时蓄能器完成充液过程，卸荷阀打开，负载

信号卸荷，液压泵只需提供很小的用于补偿内部泄

漏的流量以维持系统的待命压力，此时电磁阀得电，
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驻车制动器打开，车辆可以行驶。

车辆行驶过程中根据路面状况和行驶速度驾驶

员踩下制动踏板阀进行制动，此时蓄能器作为应急

动力源向前钳盘制动器和后湿盘制动器提供压力和

流量，当制动数次后，系统压力降到卸荷阀设定值的

８０％时，卸荷阀关闭，变量泵继续为蓄能器充液直至
达到卸荷阀设定值，如此往复

［１２－１３］
。卸荷阀的设定

值决定了系统充液的最高压力，减压溢流阀降低系

统的最高压力以满足制动系统的要求。前后制动压

力为测压点 Ｍ１、Ｍ２处的压力。

２　液压制动系统模型建立

２１　简化模型建立
由于车辆行驶中行车制动使用最为频繁，行车

制动性能直接影响到整车的工作安全性，因此本文

重点对矿用自卸车行车制动方式下的系统性能影响

进行研究，考虑不同结构参数对液压制动系统性能

的影响。

在正常制动的情况下，由蓄能器（作为持续动

力源）直接向制动液压缸供油。因此，液压泵充油

过程和系统制动过程可看作是两个相对独立的过

程，故对系统进行动态研究时，不考虑泵对制动系统

的影响
［１４］
，其简化模型如图３所示。

图 ３　制动系统简化模型

Ｆｉｇ．３　Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｍｏｄｅｌｏｆｂｒａｋｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
２２　制动踏板阀原理

制动踏板阀用来控制行车制动和紧急制动的动

作及压力，其性能决定了整个制动系统的安全稳

定
［１５］
。图４是无制动状态下制动踏板阀剖截面图。
滑阀在复位弹簧的作用下处于上位，调节阀芯

在阀芯复位弹簧的作用下处于上位，此时，阀体 Ｔ
口和 Ｂ口相通，制动器油液流回油箱，Ｐ口处于关
闭状态。当踩下制动阀后，滑阀克服复位弹簧的作

用向下移动，通过弹簧将弹簧力传递给调节阀芯，调

节阀芯向下移动，Ｔ口与 Ｂ口的通道逐渐被关闭，当
行程达到一定距离后，通道完全关闭，此时 Ｐ、Ｂ、Ｔ
口彼此隔开，继续踩下脚踏板，阀芯进过一段空行程

后，Ｐ口与 Ｂ口的通道逐渐被打开，Ｐ口制动油液流
向 Ｂ口，输出制动油压至前后桥制动器。其输出的

图 ４　制动踏板阀结构示意图

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｏｆｂｒａｋｅｐｅｄａｌｖａｌｖｅ
１．滑阀　２．滑阀复位弹簧　３、４．调节弹簧　５．弹簧座　６．调节

阀芯　７．调节衬套　８．阀芯复位弹簧　９．反作用滑阀　１０．阀体

１１．支撑环　１２．“Ｏ”形圈
　

制动油液压力和流量与阀芯的开口度有关，即踩下

的制动踏板行程越大，滑阀和调节阀芯的位移越大，

阀芯开口度也越大，输出的制动油压和油液流量也

就越大。调节阀芯的最大位移由调节衬套机械限

位，输出的制动油压在一定范围内，制动踏板阀前制

动输出油压范围是 ０～１５５ＭＰａ，后制动输出油压
范围是０～５３ＭＰａ。其中，反作用滑阀的端面作用
着来自制动阀出口的油压，使得调节阀芯受到反向

作用力，使调节阀芯向阀口关小的方向移动，两者动

态平衡从而实现了制动踏板阀减压作用。

２３　制动踏板阀特性分析
２３１　制动踏板阀静态特性分析

在制动踏板阀中，滑阀、调节阀芯、反作用滑阀

这３个阀芯决定着制动踏板阀的输出流量和压力，
因此，其静态特性分析主要针对这 ３个阀芯及相连

弹簧来进行，其中输入信号为 ｘｈ，即滑阀的位移。
静态数学模型描述如下：

作用在调节阀芯上的弹簧力和稳态液动力的受

力平衡方程

Ｋｄｒ（ｘｄｒ０＋ｘｒ）＋Ｋｘｒ（ｘｘｒ０＋ｘｒ）＝
Ｋｘｆ（ｘｘｆ０＋ｘｘｆ）＋Ｆｍ （５）

其中 Ｆｍ＝２ＣｄＣｖＷ（ｘｔ－ｘ２０）（ｐｉｎ－ｐｏｕｔ）ｃｏｓα （６）
式中　Ｋｄｒ———调节弹簧３的刚度

Ｋｘｒ———调节弹簧４的刚度
Ｋｘｆ———阀芯复位弹簧的刚度
ｘｄｒ０———调节弹簧３的初始压缩量
ｘｘｒ０———调节弹簧４的初始压缩量
ｘｘｆ０———阀芯复位弹簧的初始压缩量
ｘｒ———调节弹簧３、４的压缩量
ｘｘｆ———阀芯复位弹簧的压缩量
Ｆｍ———调节阀芯受到的稳态液动力
Ｃｄ———阀口流量系数
Ｃｖ———阀口流速系数
Ｗ———阀口面积梯度
ｐｉｎ———阀口进口压力，即 Ｐ口压力
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ｐｏｕｔ———阀口出口压力，即 Ｂ口压力
ｘｔ———调节阀芯位移量
ｘ２０———调节阀芯 Ｐ口处的正遮盖量
α———阀口射流角

反作用滑阀的受力平衡方程

ｐｏｕｔＡｆｈ＝Ｋｘｆ（ｘｘｆ０＋ｘｘｆ） （７）
式中　Ａｆｈ———反作用滑阀油液作用面积

滑阀、调节阀芯、反作用滑阀位移量以及调节弹

簧压缩量关系式

ｘｈ－ｘｔ＝ｘｒ （８）
ｘｔ－ｘｆｈ＝ｘｘｆ （９）

式中　ｘｈ———滑阀的位移量，即输入信号量
ｘｆｈ———反作用滑阀的位移量

调节阀芯阀口的流量连续性方程

Ｑ＝ＣｄＷ（ｘｔ－ｘ２０） （ｐｉｎ－ｐｏｕｔ）／槡 ρ （１０）
２３２　制动踏板阀动态特性

对制动踏板阀进行动态特性分析，在阀芯受力

平衡方程中增加因阀芯加速度产生的质量惯性力和

由于阀芯运动速度产生的粘性摩擦阻力；在流量连

续性方程中增加压力变化过程中油液压缩性对流量

的影响，及阀芯位移对流量产生的影响。分别选取

反作用滑阀和调节阀芯研究，忽略瞬态液动力的影

响，得出以下方程：

反作用滑阀的受力平衡方程

ｐｏｕｔＡｆｈ＝Ｋｘｆ（ｘｘｆ０＋ｘｘｆ）＋ｍ
ｄ２ｘｆｈ
ｄｔ２
＋ｆ１
ｄｘｆｈ
ｄｔ
（１１）

式中　ｍ———反作用滑阀的等效质量，等于阀芯质
量加阀芯复位弹簧质量的１／３

ｆ１———反作用滑阀的运动粘性阻尼系数
调节阀芯的受力平衡方程

Ｋｄｒ（ｘｄｒ０＋ｘｒ）＋Ｋｘｒ（ｘｘｒ０＋ｘｒ）＝

Ｋｘｆ（ｘｘｆ０＋ｘｘｆ）＋Ｍ
ｄ２ｘｔ
ｄｔ２
＋ｆ２
ｄｘｔ
ｄｔ
＋Ｆｍ （１２）

式中　Ｍ———调节阀芯的等效质量，等于阀芯质量
加调节弹簧、调节弹簧和阀芯复位弹

簧质量和的１／３
ｆ２———调节阀芯的运动粘性阻尼系数

调节阀芯阀口流量连续性方程

Ｑ＝ＣｄＷ（ｘｔ－ｘ２０） （ｐｉｎ－ｐｏｕｔ）／槡 ρ＋
Ｖ０
Ｅ
ｄｐｉｎ
ｄｔ
＋Ａ１

ｄｘｔ
ｄｔ

（１３）

式中　Ｖ０———调节阀芯受控容积
Ｅ———油液弹性模量
Ａ１———调节阀芯受控截面环形面积

由式（５）～（１３）可求解制动踏板阀的动态特性
压力流量方程。

３　ＡＭＥＳｉｍ建模与仿真分析

３１　系统仿真模型建立

根据制动踏板阀和前后制动器的原理利用

ＡＭＥＳｉｍ中的液压元件设计库（ＨＣＤ）建立该系统的
动态仿真模型如图 ５所示，模型的部分参数如表 １
所示。

图 ５　液压制动系统 ＡＭＥＳｉｍ仿真模型

Ｆｉｇ．５　ＡＭＥＳｉｍｍｏｄｅｌｏｆｈｙｄｒａｕｌｉｃｂｒａｋｅｓｙｓｔｅｍ
　

表 １　仿真模型参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ

参数

滑阀先导

油腔外径

ｄ０／ｍｍ

滑阀质量

ｍａ／ｋｇ

前制动

滑阀行程

ｈ１／ｍｍ

后制动

滑阀行程

ｈ２／ｍｍ

数值 １８ ０１５ ０～１２ ０～８５

参数
制动油缸

直径 ｄ１／ｍｍ

后制动活塞

环形腔外径

ｄ２／ｍｍ

前制动活塞

质量 ｍ１／ｋｇ

后制动活塞

质量 ｍ２／ｋｇ

数值 ５０ ６８１ １５ ３８２３

３２　系统仿真

３２１　比例信号输入，制动输出比例特性
在制动过程中，制动踏板阀最初为空行程阶段，

随后是压力输出阶段，此时要求输出压力与制动踏

板阀输入位移要有较好的线性关系。因此，在 １８ｓ
时刻给制动踏板即滑阀输入 ０～１２ｍｍ的位移信
号，如图 ６ａ所示，对应液压制动阀前后制动滑阀的
位移曲线如图６ｂ所示。

根据制动踏板阀的原理可知，除了调节弹簧的

刚度不同外，各滑阀的行程限位不同导致前后制动

制动压力不同，从图６ｂ可以看出后制动滑阀的最大
位移达到 ８５ｍｍ左右，而前制动滑阀是在 １２ｍｍ
左右，与设置参数一致。对应的制动踏板阀前后制

动制动压力响应曲线如图 ７所示，从图中可以看出
前制动在前０２５ｓ内为空行程阶段，此时 Ｂ口仍和
回油口 Ｔ口相通，随后制动压力逐步上升，在 １９ｓ
时达到峰值，上升曲线呈线性关系。对于后制动在

前０２ｓ内为排除调节阀芯的正遮盖量阶段，随后
调节阀芯 Ｐ、Ｂ口相通，输出制动压力，在前 ０２～
０６５ｓ内为克服制动活塞与摩擦片之间的间隙，输
出压力为０２ＭＰａ左右，此压力用于克服制动器复
位弹簧的初始压缩力，在前 ０６５～０７ｓ内制动输
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出压力迅速上升，随后制动压力保持在５２ＭＰａ左
右，而制动压力上升阶段，制动输出曲线也呈线性

关系。

图 ６　比例输入信号滑阀位移响应曲线

Ｆｉｇ．６　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎｉｎｐｕｔｓｉｇｎａｌ
　

图 ７　比例输入信号压力响应曲线

Ｆｉｇ．７　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎｉｎｐｕｔｓｉｇｎａｌ
　
由以上分析可知，对制动踏板阀输入线性位

移比例信号，前后桥制动响应均有一段排除阀芯

初始遮盖量时间，随后的制动输出呈线性平稳上

升趋势，符合实际情况，可以说明仿真模型的正

确性。

３２２　蓄能器体积变化对制动系统的影响
在满足应急制动至少４～５次的前提下，分别采

用１０、１６、２０Ｌ蓄能器进行仿真，其结果如图 ８所
示。

图 ８　不同蓄能器体积下制动压力响应曲线

Ｆｉｇ．８　Ｂｒａｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ａｃｃｕｍｕｌａｔｏｒｖｏｌｕｍｅｓ
　
从图８中可以看出，在相同的充气压力下，蓄能

器体积越小前后制动器制动压力响应时间越快，但

蓄能器的体积大到一定值之后对制动压力响应时间

的影响不大，因此在不影响性能的前提下应适当减

小蓄能器的体积，这样也有利于蓄能器的安装使用。

３２３　蓄能器充气压力变化对制动系统的影响
在不同充气压力下系统前后制动压力响应曲线

如图９所示。

图 ９　不同充气压力下制动压力响应曲线

Ｆｉｇ．９　Ｂｒａｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｈａｒｇｅｐｒｅｓｓｕｒｅｓ
　
由于充气压力受到系统性能的影响，因此其参

数只能在一定范围内取值，从图中可以看到充气压

力高会在一定程度上提高响应速度，但会对系统的

稳定性产生一定的影响。

３２４　管路长度变化对制动系统的影响
不同管路长度制动系统压力响应曲线如图 １０

所示。图中前后制动的管路的长度仿真参数根据现

场实际情况进行选取，由于各个元件安装位置造成

通往前制动器的管路要比通往后制动器的管路短，

加之前制动压力要比后制动压力要高很多，因此管

路长度对前制动系统的影响不大，而对后制动系统

的影响较为明显，因此为提高后制动响应的速度应
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尽量减小管路长度，同时增加硬管的使用长度以提

高等效弹性模量，从而提高制动压力响应速度。

图 １０　不同管路长度制动压力响应曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｂｒａｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｂｒａｋｅｐｉｐｅｌｅｎｇｔｈｓ
　
从整个制动液压系统的角度，影制动系统的因

素除上述参数外还有很多，如蓄能器液容、回位弹簧

刚度、活塞行程；此外制动阀的结构参数如阀芯直

径、回位弹簧刚度及预压缩量对系统动态响应特性

均有一定的影响
［１６－１７］

。

４　液压制动系统试验与优化设计

４１　液压制动系统压力试验
按照 ＧＢ／Ｔ１９９２９—２００５《土方机械履带式机器

制动系统的性能要求和实验方法》及 ＧＢ１２６７６—
１９９９《汽车制动系统结构、性能和实验方法》对全液
压制动系统进行压力测试及压力动态响应性能测

试。由图 ２的制动系统测试数据采集点 Ｍ１、Ｍ２分
别测试前后桥制动油路的压力变化。

图 １１　制动压力响应仿真曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｂｒａｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｃｕｒｖｅ

根据分析中的最优参数，选用容积为 １０Ｌ、充
气压力为１０ＭＰａ的蓄能器，安装过程中实测管路长
度为６ｍ，仿真分析与现场实车数据采集对比结果
如图 １１、１２所示，由于湿盘制动器制动活塞与制动
缸之间的安装间隙与理论值之间存在着一定的误

差
［１８－１９］

，因此在制动活塞空行程阶段的响应时间理

论值和实测值之间会有一定的差异，该仿真分析与

实测结果基本吻合。

图 １２　实测制动压力响应曲线

Ｆｉｇ．１２　Ａｃｔｕａｌｍｅａｓｕｒｅｄｂｒａｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅ
　
４２　余压控制原理

从图１２中可以看出，实际测得的系统制动力的
分配值虽然能够满足要求，但在制动踏板阀迅速踩

下的瞬间，在制动缸消除间隙和压力上升阶段，后制

动压力和前制动压力不能实现同步即前制动器会比

后制动器优先抱死，多次测试后判断确实存在上述

问题，因此需要进一步对系统进行优化，使后制动压

力响应进一步提升，采用如图１３所示的余压控制阀
组，使后湿盘制动器中始终存在一定的压力。

图 １３　余压控制阀组

Ｆｉｇ．１３　Ｒｅｍａｉｎｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｒｏｌｖａｌｖｅ
　
余压控制的原理为：发动机供电电源接通后，通

过打开驻车制动开关解除整车的驻车制动使车辆可

以行驶，通过将解除驻车所用的压力油引入 Ｐ口，
经过梭阀之后从 Ａ口被引入后湿盘制动器行车制
动缸，此路油的压力决定了行车制动缸中存在的余

压，以此来提高制动器响应的时间，正常行车制动

时，通过 Ｂ口将行车制动的压力引入，通过梭阀与 Ｐ
口压力进行比较，从而将较高的压力经过 Ａ口引
入。图１４为余压控制阀组现场安装位置图。按照
以上方法进行优化后系统的测试结果如图１５所示。

图 １４　余压控制阀组安装位置图

Ｆｉｇ．１４　Ｉｎｓｔａｌｌｌｏｃａｔｉｏｎｏｆｒｅｍａｉｎｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｒｏｌｖａｌｖｅ

由图１５可看出，余压控制方式使后制动中始终
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图 １５　实测优化后制动压力响应曲线

Ｆｉｇ．１５　Ａｃｔｕａｌｍｅａｓｕｒｅｄｂｒａｋｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｒｅｓｐｏｎｓｅ

ｃｕｒｖｅａｆｔｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
　
存在一定的压力，用来消除制动器的制动间隙即制

动缸的空载运行阶段，使得后制动响应速度提高，作

用时间可提高０５～１ｓ，前后制动最大压力稳定在
（１５５，５３）且前后制动压力达到最大值的时间差小
于０５ｓ，满足制动同步性及矿用自卸车的使用工况
要求。

４３　制动距离测试
为了进一步验证优化后的制动性能，采取相应

的措施进行制动距离测试
［２０］
。为了避免人为踩踏

制动踏板阀时产生的时间误差，造成对整个测试的

影响，现采用紧急制动时的控制油路对脚制动阀进

行控制，通过控制器设定的程序来发出控制信号控

制电磁换向阀的开关动作，并通过发动机转速传感

器采集车速信号进入控制器进行处理，从而实现不

同车速下对脚制动阀的精确控制。

现通过控制器设定 ３个脉冲信号，每个脉冲信
号的持续时间足以使车辆完全停止，这里设定为

８ｓ，为了保证制动效能的恒定性，每次测试仅完成
一次制动。在干燥、良好的路面上对该时间下的制

动距离进行优化前后的对比试验，并按最小二乘法

原理拟合得到制动距离曲线如图１６所示。
由图１６可以看出，同一辆车随着起始制动速度

　　

图 １６　８ｓ脉冲信号下的制动距离曲线

Ｆｉｇ．１６　Ｂｒａｋｅｄｉｓｔａｎｃｅｃｕｒｖｅｉｎ８ｓｐｕｌｓｅｓｉｇｎａｌ
　
的增加，制动距离不断增大，且优化后的系统在图示

的起始制动速度范围内，制动距离最大可以减小约

７ｍ，从而说明优化系统参数和采用余压控制方式尽
可能使前后制动器制动保持同步对于减小制动距

离，提高制动系统性能的作用，为同类产品制动系统

的的设计和优化提供参考。

５　结论

（１）对车辆制动效能的影响因素进行了分析，
表明在最大制动减速度即附着力以及起始制动车速

一定的情况下，制动器起作用的时间越短制动距离

越小。

（２）建立某矿用自卸车液压制动系统简化模
型，并应用 ＡＭＥＳｉｍ对系统进行了仿真，研究系统
主要参数变化对制动响应速度的影响，得出了蓄

能器体积，蓄能器充气压力，制动管路长度等参数

对提高制动系统响应速度，减小制动压力建立时

间的影响。

（３）通过现场压力测试验证仿真分析的正确
性，为系统的设计和优化提供参考；分析了余压控制

方式的原理及其对制动响应时间的减小，提高了前

后制动同步性的作用。通过制动距离的测试验证了

整车制动性能。
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