
2 离合器基本参数和尺寸的确定

2.1 对标车型号及其发动机参数

本次膜片弹簧离合器设计的对标车型是江淮好运 82马力的一款仓栅轻卡。

图 2-1 对标车

表 2-1 对标车发动机参数

扬柴 YZ4D

型号 YZ4DC1-40

最大输出功率 60W

额定功率转速 3200rpm

最大扭矩 200N·m

最大扭矩转速 1000~2000rpm

2.2 摩擦片外径 D 及其他尺寸的确定

摩擦片的外径 D属于离合器的基本尺寸，它直接会影响离合器的总质量和使

用寿命，因此，在离合器的设计上通常首先确定摩擦片的外径 D 。

在确定摩擦片的外径 D时，通常由下列经验公式供初选使用：

                       maxeD TKD                           

（2-1）

式中： DK -----直径系数；



     maxe -----发动机最大转矩。

        轿车： DK =14.5

轻、中型货车：单片 DK =16.0~18.5

              双片 DK =13.5~15.0

重型货车： DK =22.5~24.0

本此设计是轻型货车（ maxeT / Tn =200N·m /3200rpm）膜片弹簧离合器的设计。

所设计的离合器摩擦片为单片，选取 DK =17，所以：

D= 20017   =240.42mm

摩擦片内径 d 以及摩擦片厚度 b 通常由下表确定：

表 2-2 摩擦片的尺寸系列

外径

/D mm
内径

/d mm
厚度

/h mm
内外径之比

/d D
单位面积

2/F mm

160 110 3.2 0.687 10600

180 125 3.5 0.694 13200

200 140 3.5 0.700 16000

225 150 3.5 0.667 22100

250 155 3.5 0.620 30200

280 165 3.5 0.589 40200

300 175 3.5 0.583 46600

根据计算摩擦片的外径为 240.42mm，再结合表 2-2摩擦片的尺寸系列，选定

摩擦片各项尺寸数据如下：

外径 D=250mm

内径 d=155mm

厚度 h=3.5mm

内外径之比=0.62

单面面积=30200mm2

2.3 离合器后备系数β的确定



后备系数β能够保证离合器可靠有效的传递发动机的转矩，与此同时，它还

能有助于减少汽车起步时的滑磨，提高了离合器的寿命。为了保证有效可靠的传

递发动机的最大转矩以及防止离合器的滑磨过大，β的值不宜取得太小；但是，

另一方面为了保证离合器的整体尺寸合理不致过大，减少传动系的过载，使的驾

驶员操纵更轻便等，后备系数又不宜取得过大。当发动机的后备功率较大并且使

用条件较好时，β应该取小一些；当车辆的使用条件恶劣以及需要拖带挂车时，

为了提高车辆起步能力，减少离合器的滑磨，β应取大些；货车的总质量较大，

β也应该选取大一些；当采用柴油机时，由于柴油机工作比较粗暴，转矩较不平

稳，应选取β应比汽油机适当大些；发动机缸数越多，转矩波动也就越小，β也

应选取小一些。

在刚开始设计离合器时，一般是先参照统计资料，并根据汽车的使用条件、

离合器结构形式等特点，来初步选定汽车的后备系数β。

表 2-3 汽车离合器后备系数β推荐数据

轿车以及微型、轻型货车： β=1.20~1.75

中型和重型货车： β=1.50~2.25

越野车以及带拖挂的重型汽车和牵引车： β=1.80~4.00

    在β的选取时，应考虑：1、离合器使用过程中摩擦片有一定磨损后还能传

递最大扭矩；2、保证离合器自身的滑磨在一定范围内；3、保证传动系不能过载。

本次是轻型货车膜片弹簧离合器的设计，所以选取β=1.67。

2.4 摩擦面上单位压力 P0的确定

离合器摩擦面上的单位压力 P0值与离合器自身的工作条件有关，此外，同

时还与摩擦片直径的大小、后备系数β、制造摩擦片的材料以及其本身质量等因

素有关。

当离合器的使用比较平凡、发动机的后备功率比较小时，此时 P0的值应取

小一些；当离合器摩擦片的外径较大时，此时 P0的值应取小一些，目的是为了

降低摩擦片外边缘处的热载荷；当后备系数比较大时，P0的值可适当的取大一些。

当采取不同的材料制造摩擦片时，P0的值可按一下给出范围选取：

表 2-4 不同材料 P0的取值

石棉基材料： P0=0.10~0.35 aMp



粉末冶金材料： P0=0.35~0.60 aMp

金属陶瓷材料： P0=0.70~1.50 aMp

本次设计摩擦片材料我们选取石棉基材料作为摩擦片的制造材料。

根据摩擦定律离合器的摩擦力矩可表示为：

                            c cT FZRf                              

（2-2）

式中， c  -------静摩擦力矩；

   f  --------摩擦面间的静摩擦因素，计算时一般取 0.25～0.30；选

取 f  =0.28。

F --------压盘施加在摩擦面上的工作压力；

cR  ------摩擦片的平均摩擦半径；

Z--------摩擦面数，是从动盘的两倍；所以本设计中，Z=2。

假设摩擦片上工作压力是均匀的，则有：

                      2 2
0 0F  P A  P D d / 4                          

（2-3）

式中， 0P ------摩擦片上的单位压力；

A ------一个摩擦面的面积；

D ------摩擦片的外径；

d -------摩擦片的内径.

根据压力均匀的假设摩擦片的平均半径 cR ，可表示为：

                          cR =
𝐷3−𝑑3

3（𝐷2−𝑑2）
                   

（2-4）

当 d/D≥0.6时， cR 可相当准确的有下列计算式：

                               cR =
𝐷 + 𝑑

4                      

（2-5）



将（2-3）、（2-4）式代入（2-2）的：

                          c =
𝜋

12ƒZP0D3(1-𝐶3)                      

(2-6)

式中，𝐶为摩擦片内外径之比，一般在 0.53~0.70之间。

为了保证在任何工况下离合器都能有效可靠的传递发动机的最大转矩，在设

计时 c 应比发动机的最大转矩 maxe 大，则有：

maxc e                            

（2-7）

本次设计 maxe =200N·m，β=1.67，把（2-7）代入（2-6）得：

                         P0=
12βTemax

πƒ ZD3(1−C3)                 

(2-8)

将各个参数代入（2-8）可得 P0=0.19 aMp

计算得到的 P0值在石棉基材料单位压力内，因此我们此前所选取的摩擦片

材料是符合设计要求的。

2.5 离合器基本参数的约束条件

1、为了使摩擦片最大圆周速度 VD不超过 65~70m/s，摩擦片的外径 D应满足：

60/10 3
max  DnV eD ≤65～70m/s。式中𝑛emax是发动机的最高转速（r/min），

本设计中𝑛emax=3200 r/min，代入上式得 VD=3200×250×10−3𝜋/60=41.87m/s，

符合 VD不超过 65~70m/s的约束条件。

2、摩擦片的内外径之比也应在一定范围内，即 c 在 0.53～0.70 之内。

C=d/D=155/250=0.62，符合此约束条件。

3、为了使发动机的转矩通过离合器可靠地传递和防止传动系的过载，根据

车型的不同β值都应在一定范围内，应满足 1.2≤β≤4.0，在本次设计中我们选

定的β值为 1.67，符合约束条件。

4、考虑到扭转减震器的安装，摩擦片的内径 d 应满足大于扭转减震器弹簧

的位置直径 2R0的约 50mm，即 d>2R0+50。d=155mm，R0=50mm符合要求。



5、单位摩擦面积所传递的转矩应小于其许用值，体现了离合器保护过载及

传递转矩的能力。有：𝑇𝐶0=4𝑇𝑐/πZ(𝐷2−𝑑2)≤[𝑇𝐶0],满足 𝑇𝐶0 ≤[𝑇𝐶0]即可 。

    6、为了防止离合器摩擦片的损伤以及降低离合器在发生滑动摩擦时的热负

荷，对于不同的车型单位压力 P0应根据摩擦片所用的材料在一定范围内取值，

石棉基材料 P0的范围在 0.10~0.35 aMp ，我们本次选取的 P0=0.19 aMp ，所以符合设

计要求。

7、在车辆起步时为了防止滑磨使摩擦片表面温升过高而损伤摩擦片，摩擦

片每次次在结合时产生的单位面积滑磨功应小于其许用值。即：

                    


 
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
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(2-9)

式中， -----是单位摩擦面积滑磨功(
2J / mm )；

  -----其许用值 0.4 2/ mmJ ；

W -----汽车在起步时离合器接合一次所产生的总滑磨功(J)，可以

根据下式来计算：

                       
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（2-10）

上式中： en -----发动机转速 r/min，计算时取 1500r/min；

am -----汽车总质量(Kg),已知对标车 am =2000Kg；

rr -----轮胎滚动半径（m），已知 rr =0.35；

gi -----汽车起步时所用变速器档位的传动比，取 gi =3.50

0i -----主减速器传动比，取 0i =3.98

将各个数据代入(2—10)，可得 W=15576.63(J)，再将 W 的值代入(2—9)中，

得 =0.26 2/ mmJ ≤   。所以满足要求。



3 离合器从动盘总成的设计

离合器的从动盘总成主要包括摩擦片、从动片、从动盘毂、扭转减震器等部

分组成。本次设计主要以摩擦片的基本数据为基础，对摩擦片、从动片、从动盘

毂、扭转减震弹簧以及限位销等做了设计与计算。

3.1 从动片的设计

为了获得最小的转动惯量，应当尽量减小从动片的质量，与此同时应使其质

量的分布尽可能靠近回转中心。另一方面减小转动惯量可以减小换挡冲击，因此

从动片一般要求比较薄，从动片一般是由 1.3～2.0的钢板压制而成的。

在从动片设计时考虑到离合器结合平顺和保证汽车能够汽车平稳起步，单片

离合器的从动片一般都设计成了具有轴向弹性。一般分为三种弹性式从动片：整

体式弹性从动片、分开式弹性从动片、组合式弹性从动片。

本次从动片的设计采用整体式从动片，在从动片上开有沿径向的 10个 T形

槽，使从动片上形成多个扇形，从动片两边的摩擦片通过铆钉铆接在扇形片上。

3.2 摩擦片的设计

3.2.1 摩擦片材料的选取

摩擦片材料选取的原则是既要满足较高的性能标准同时其成本又要最小。选

择方案有:1、石棉基材料，2、替代石棉的有机材料，3、金属陶瓷摩擦材料。结

合性能和成本要求，本次设计摩擦片材料选取石棉基材料，这种摩擦材料是以石

棉为基础的材料编织成的。这种摩擦片是由铜丝或锌丝和石棉纤维做成的石棉线

绳制作成的，具有很好的耐热性和强度，是一种较好的摩擦片制作材料。

汽车离合器摩擦片上使用的石棉基材料的摩擦因数约在 0.3左右，其许用单

位压力约在 0.2 aMp 左右。

3.2.2 摩擦片铆钉的校核

通常情况下摩擦片与从动片的连接方式有粘贴和铆接两种，我们在本次设计

中摩擦片采用铆接的方式与从动片连接。用 20颗铆钉将摩擦片铆接上,选用黄铜

铆钉将摩擦片铆接，这种铆钉铆接有助于摩擦片在高温条件下正常工作，此外还

有可靠性好及便于更换等优点。铆钉的位置为 R1=88mm, R2=110mm,则平均半径

Ra= (R1+ R2)/2=99mm，材料选为 15 号钢，则铆钉的校核如下：



一颗铆钉平均所受的最大剪切力 Fmax：

                        Fmax=
𝑇emax

𝑛Ra                      

（3-1）

代入数据可得 Fmax=101.01N，再对从动片抗压强度以及铆钉的抗剪强度进

行校核：

                             pp d
F




 
0

max                         

（3-2）

                              


 
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（3-3）

上式中，𝑑0是铆钉孔直径（mm）；

        m是每个铆钉的抗剪面数量；

            δ铆间中较薄板的厚度（mm）。

    由相关数据有：δ=1mm，m=2mm；本次设计中选取的铆钉直径𝑑0 = 4mm，  

=115Mpa，  p =430Mpa。将数据代入（3-2）和（3-3）中：

δ𝑝=
200

4 × 1=50 Mpa≤  p

   τ=
4 × 200

𝜋 × 42 × 2=7.96 Mpa≤  

    由此可知，本次设计所选的铆钉符合要求。

3.2.3 摩擦片上开槽尺寸的设计

    毛擦片上的开槽设计是为了让摩擦片在较高温度下工作的时候较好的散热

和处理摩擦片磨损的磨屑，通常开槽设计由以下经验参考：

           

图 3-1 摩擦片的开槽设计



3.3 从动盘毂的设计

    从动片毂和后面的变速器的第一轴是通过花键而连接的，因此发动机的转矩

几乎都是由从动盘毂来承受的，之后在传递给变速器。因此从动盘毂是离合器上

承受载荷最大的零件。一般由摩擦片的外径 D和发动机最大转矩𝑇emax来确定从

动盘毂上花键的尺寸，花键结构形状如下图所示，花键的尺寸可由下表选取：

表 3-1 从动盘毂花键尺寸系列

从动盘

外径

D/mm

发动机

转矩

maxe

/N·m

花键

齿数 n

花键

外径

D/mm

花键

内径

d/mm

键齿宽

b/mm

有效齿

长 l/mm

挤压应力

 /MPa

160 50 10 23 18 3 20 10

180 70 10 26 21 3 20 11.8

200 110 10 29 23 4 25 11.3

225 150 10 32 26 4 30 11.5

250 200 10 35 28 4 35 10.4

280 280 10 35 32 4 40 12.7

300 310 10 40 32 5 40 10.7

    从以往设计经验可知为了使从动盘毂在花键上滑动不产生偏斜使分离不彻

底，从动盘毂轴向长度不应过小，在本次设计中我们取的是 1倍花键直径。材料

一般用调质处理的锻钢。

图 3-1 从动盘毂花键



根据本次从动盘外径 D=250mm，发动机转矩𝑇emax =200N·m，选定从动盘毂

的相关尺寸。花键齿数 n=10，花键外径 D=35mm，花键内径 d=28mm，键齿宽

b=4mm，有效齿长 l=35mm。花键尺寸选定后需要对其进行强度校核，因为花键受

挤压应力而破坏为其主要的破坏形式，因此在这里对花键的挤压应力进行计算校

核，其计算公式如下：

                                               δ挤压=
𝑃

nhl（Mpa）                         

（3-4）

    式中 P是花键的齿测压力（N），可由下式计算：

                         P=
4𝑇emax

（𝐷‘ + 𝑑’）/Z                       

(3-5)

    上式中，𝐷‘与𝑑’————分别为花键的内外径（m）；

            Z————为从动盘毂数目；

            𝑇emax————为发动机的最大转矩(N·m)；

            n————为花键齿数；

            h————为花键齿工作高度（m）；h=（𝐷‘ + 𝑑’）/2

            l————为花键有效长度（m）。

    从动盘毂的花键的挤压应力一般不应超过 20 Mpa。将相关数据代入公式

（3-5）和（3-4），计算得：δ挤压=10.37 Mpa≤20 Mpa，符合设计要求。

3.4 扭转减震器的设计

在汽车的行进过程中发动机的工作震动也会和转矩一起通过传动系传递，从

而引起传动系的共振。这将会使零件寿命缩短、传动系的噪声增加，甚至带来更

严重的后果。而扭转减震器就是为了消除这一危害而设计产生的，由阻尼元件(阻

尼片) 和弹性元件(减震弹簧)等构成；按阻尼元件类型来划分，扭转减震器分为：

液阻式、橡胶金属式和弹簧摩擦式。

3.4.1 扭转减震器基本参数的确定

1、极限转矩𝑇𝑗

                           𝑇𝑗=（1.5~2.0）𝑇emax                       

（3-6）



    本次设计的是轻型货车膜片弹簧，而商用车一般取 1.5，则𝑇𝑗=300N·m。

2、扭转刚度𝑘𝑑

在初选时𝑘𝑑可按下列公式选取：

                                 𝑘𝑑≤13𝑇𝑗                            

（3-7）

    由（3-6）有𝑇𝑗=300N·m，代入（3-7）有：𝑘𝑑≤3900 N·m/rad，选取𝑘𝑑=3900 

N·m/rad。

3、阻尼摩擦转矩𝑇𝑢

阻尼摩擦转矩𝑇𝑢可按下式选择：

                          𝑇𝑢=（0.06~0.17）𝑇emax                      

（3-8）

    一般按经验𝑇𝑢=0.12𝑇emax，则𝑇𝑢=24N·m。

4、预紧转矩𝑇𝑛

                          𝑇𝑛=（0.05~0.15）𝑇emax                      

（3-9）

    本次设计取𝑇𝑛=0.12𝑇emax，则𝑇𝑛=24N·m

5、减震弹簧位置半径𝑅0

    减震弹簧位置半径一般取为：𝑅0=（0.60~0.75）
𝑑
2，但是为保证扭转减震器

的安装，应使摩擦片内径 d≥2𝑅0+50，所以本次设计选取𝑅0=50mm。

6、减震弹簧的个数𝑍𝑗

减震弹簧数目的确定可参考下图 3-2标准。

图 3-2 减震弹簧数目标准



    结合选取标准，本次设计选定减震弹簧数目𝑍𝑗=6。

7、减震弹簧总压力𝐹∑

    减震弹簧总压力可由下式得出：

                             𝐹∑=𝑇𝑗/𝑅0                             

（3-10）

    由上面计算得出数据代入上式得：𝐹∑=6000N，则单个减震弹簧的工作负荷

为：F=𝐹∑/𝑍𝑗=1000N。

8、极限转角𝜑𝑗

    极限转角𝜑𝑗可由下式求得：

                          1
j

0

l=2sin
2R

  
                         

（3-11）

    上式中，∆l是单个减震弹簧的总变形量，下面可求得∆l=3.85mm，再结合前

面计算得数据，可求得𝜑𝑗=4.41度。通常𝜑𝑗的值在 3~12度，可知本次设计满足

要求。

3.4.2 扭转减震弹簧尺寸的计算

1、弹簧中径𝐷𝑐及钢丝直径 d的确定

    通常弹簧中经由结构布置来确定，其值一般在 11~15mm之间选取，这里我们

选择𝐷𝑐=12mm。而弹簧钢丝直径 d则可由以下公式决定：

                               d=
8𝑝𝐷𝑐

𝜋[τ]
                     

(3-12)

    上式中，[τ]的值一般为 550～600MPa，d的取值一般在 3~4mm，将以知数据

代入上式再综合 d的取值范围，本次设计 d=4mm。

2、减震弹簧刚度 k

    减震弹簧刚度通常可按下式计算：



                              k=
𝑘𝑑

1000𝑛𝑅2
0
                     

（3-13）

    代入数据 k=
3900

1000 × 6 × 0.052=260N·m。

3、减震弹簧的有效圈数 i

    i可由下式计算：

                               i = 
4

3

Gd
8D kc

                          

（3-14）

    式中，G是材料剪切模量为 83000Mpa。总圈数 n=i+（1.5~2），代入数据

n=5.91，所以本次设计 n取 6。

4、减震弹簧最小高度𝑙min

减震弹簧最小高度𝑙min=n（d+δ）≈1.1dn=1.1 × 4 × 6=26.4mm。

5、减震弹簧总变形量∆l

    弹簧总变形量∆l=
𝑃
𝑘=

1000
260 =3.85mm。

6、减震弹簧自由高度𝑙0

    自由高度𝑙0=𝑙min+∆l=26.4+3.85=30.25mm。

7、减震弹簧预变形量∆𝑙‘

预变形量∆𝑙‘=
𝑇𝑛

𝑘Z𝑅0
=

24
260 × 6 × 0.O5=0.31mm

8、减震弹簧安装工作长度 l

    工作长度 l=𝑙0-∆𝑙‘=30.25-0.31=29.94mm。

3.4.3 限位销的计算

1、相对从动盘毂来说从动片的最大转角𝛼

𝛼=2sin−1 （∆𝑙’‘/2𝑅0）

减震弹簧的工作变形量∆𝑙’‘则和𝛼 有关，而∆𝑙’‘=∆l-∆𝑙‘，代入数据有𝛼=4.06度。

2、从动盘毂缺口侧边与限位销的间隙𝜆1

    间隙𝜆1可按下式计算：



𝜆1=𝑅1sin 𝛼
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