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紧急制动工况下汽车通风盘式
制动器瞬态温度场分布的研究

简弃非，吴 昊
( 华南理工大学机械与汽车工程学院，广东 广州 510640)

摘要: 以某乘用车前轮采用的通风盘式制动器为研究对象，建立其热-结构耦合的 3 维有限元分析模型．
在此基础上采用直接耦合法对该通风盘式制动器在紧急制动工况下的瞬态温度场进行仿真分析，获得整

个通风式制动盘和摩擦片在紧急制动过程中温度场的分布情况及变化特性． 结果显示: 在整个紧急制动

过程中，制动盘温度场的分布不是轴对称的，其在径向、周向及轴向 3 个方向上均存在着一定的温度梯

度; 制动盘的最高温度出现在 1． 91 s，最高温度为 227． 1 ℃ ． 同时对该通风盘式制动器进行了与仿真分析

相同制动工况下的台架试验，所获得的实验结果与仿真计算结果基本一致，从而验证了仿真分析的有效

性，为通风盘式制动器的设计及优化提供了理论基础．
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0 引言

汽车制动是利用制动器摩擦副间的相互摩擦将

行驶汽车的动能转化为热能并扩散到周围的环境

中，由此来降低汽车的行驶速度［1］． 盘式制动器由

于制动稳定、可控性强且能提供较大范围的制动力

矩等特点而被广泛应用于汽车的制动中［2］，其中通

风式制动盘因带有通风槽和散热加强筋以便空气的

流通，从而提高了制动盘的散热性能，因此为盘式制

动器所广泛采用． Ｒ． Limpert［3］指出，通常情况下通

风式制动盘的对流换热系数是普通实心制动盘的 2
倍． 在制动过程中，汽车 90% 的动能将由制动器转

化为热能，且其中大部分热量被制动盘所吸收，随后

由制动盘通过对流散热传递给周围的空气中． 随着

汽车的最高车速不断提高，汽车在紧急制动过程中

将会产生大量的热量并在短时间内作用于制动盘

中，从而导致制动盘过热及由此产生的其它负面影

响已成为汽车制动系统在紧急制动时最主要的问

题． 因此制动盘的散热性能对于制动过程中制动器

的稳定性是至关重要的． 一个具有良好散热性能的

制动盘能够避免制动器由于过热所产生的一些问

题，如局部“热点”的产生、制动过程中的“热衰退”

现象、热应力导致的疲劳裂纹以及由热变形所导致

的热抖动等． 为了确保制动器的稳定性，对其在制动

过程中 的 瞬 态 温 度 场 进 行 分 析 是 有 必 要 的． Ｒ．
Limpert 等［4］针对普通实心式灰铸铁制动盘在制动

过程中出现的破裂等现象进行了研究，其研究结果

揭示在单次紧急制动过程中制动盘中所产生的热压

应力超过了其材料的屈服强度时，就会导致制动盘

表面出现开裂现象． 文献［5-6］对比了车辆中所采用

的实心式制动盘与通风式制动盘在制动过程中的热

特性，此研究结果显示对于通风式制动盘其径向的

通风槽在制动过程中对整个制动盘的冷却方面起着

非常大的作用． S． B． Park 等［7］对盘面开有螺旋形凹

槽的汽车通风式制动盘进行了研究，结果显示相比

于普通的通风式制动盘其散热性能有明显的增强效

果． S． S． Kang 等［8］为了研究通风式制动盘通风道的

几何形状对其摩擦表面温度特性的影响，采用商用

有限元分析软件 ANSYS Workbench 建立通风式制

动盘和普通实心式制动盘的 3 维几何模型及有限元

模型，并对 2 者在制动过程中的热变形及热应力进

行了分析． 文献［9］提出了用于确定制动盘摩擦表

面接触温度分布的理论模型，采用有限元方法来确

定普通实心式制动盘的温度分布情况． M． Duzgun
等［10］采用有限元法分析了 3 种具有不同几何结构



特征的通风式制动盘在制动过程中的热特性，并同

普通的实心式制动盘进行了对比．
本文以某乘用车前轮所采用的通风盘式制动器

为研究对象，采用热-结构直接耦合法来获取其在紧

急制动工况下温度场的分布特点及变化特性，同时

对其进行了相同工况下的台架试验，并将实验结果

同数值计算结果进行对比．

1 通风盘式制动器的物理模型

1． 1 通风盘式制动器 3 维模型的建立

图 1 为所研究的通风盘式制动器的通风盘和摩

擦片的实物图以及根据其实际尺寸所建立的 3 维几

何模型．

图 1 通风式制动盘与摩擦片的实物图

及相应的 3 维几何模型

1． 2 通风盘式制动器 3 维模型的简化

汽车制动时，对于盘式制动器而言其所产生的

摩擦热几乎全部由制动盘和摩擦片所吸收，因此制

动盘和摩擦片是整个制动器在制动过程中最主要的

温升部件． 故本文对通风盘式制动器在紧急制动时

的瞬态温度场的分析主要针对这 2 个部件进行，在

不影响分析和计算结果的前提下，对通风式制动盘

散热筋的圆角以及摩擦片金属背板的吊耳等处的结

构进行了适当的简化，这些简化的结构对整个制动

盘瞬态温度场的分析影响较小，图 2 为简化后的通

风式制动盘及摩擦片的 3 维几何模型．

图 2 简化后的通风式制动盘和摩擦片

2 通风盘式制动器的有限元模型

2． 1 模型的基本假设

采用热-结构直接耦合法对通风盘式制动器在

紧急制动工况下的瞬态温度场进行分析，而在实际

过程中其瞬态温度场会受到许多因素的影响，在尽

量符合制动器实际工作状况的前提下忽略一些影响

较小的因素，因此在进行分析前作如下的基本假

设［11-13］:

1) 在进行分析时，不考虑车辆在制动过程中可

能出现的车轮抱死拖滑或边滚边滑的状态，即假设

车轮处于纯滚动状态，其滑移率为 0;

2) 假设整个制动过程中作用于摩擦片上的压

力是恒定且为均匀分布的;

3) 假设构成制动盘和摩擦片的材料均为各向

同性的弹性材料;

4) 在进行分析时，不考虑制动过程中摩擦片及

制动盘的磨损;

5) 考虑到热辐射对整个制动盘瞬态温度场的

影响较小且计算复杂，并且紧急制动过程的时间通

常非常短暂，故在此分析时不考虑热辐射的影响．

2． 2 通风盘式制动器 3 维模型有限元网格划分

基于 ANSYS 有限元分析软件，并采用热-结构

直接耦合法来对通风盘式制动器的瞬态温度场进行

分析，因此必须采用热-结构耦合单元来进行分析．
由于制动盘在分析过程涉及到大角度的转动，故采

用支持大位移转动的 SOLID 226 耦合单元． 进行网

格划分时，需要选择合适的网格单元尺寸，在保证问

题求解计算精度的前提下，尽可能节约计算成本，而

热-结构耦合问题是一个高度的非线性问题，在其计

算过程中需要反复进行迭代，如果网格太密会导致

计算时间较长，且计算结果的精度也不会因此而得

到很大的提高． 图 3 所示即为划分好网格的通风式

制动盘及摩擦片．

图 3 通风式制动盘和摩擦片的有限元网格模型
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3 相关计算参数及边界条件的确定

3． 1 通风盘式制动器结构尺寸及材料参数

本文所研究的通风式制动盘的材料为 HT250，

而摩擦片的材料为树脂基复合材料． 由相关文献
［14-15］可 得 这 2 种 材 料 的 热 物 性 参 数，对 于
HT250，其密度 ρ = 7 220 kg·m －3，泊松比 ν = 0. 3，

其它热物性参数如表 1 所示． 对于树脂基复合材料，

其密度 ρ = 1 550 kg·m －3，泊松比 ν = 0． 25，其它热

物性参数如表 2 所示．
表 1 制动盘的热物性能参数

导热系数 k /
( W·m －1·K －1 )

比热容 c /
( J·kg －1·K －1 )

热膨胀系数 α /
( 10 －6·K －1 )

弹性模量
E / ( GPa)

48． 46 503 4． 39 105

表 2 通风盘式制动器摩擦副材料的特性

特性参数
温度 /℃

25 100 200 300
导热系数

k / ( W·m －1·K －1 ) 0． 90 1． 10 1． 20 1． 15

比热容
c / ( J·kg －1·K －1 ) 1 200 1 250 1 295 1 320

热膨胀系数
α / ( 10 －6·K －1 ) 10 18 30 32

弹性模量
E / ( GPa) 2． 20 1． 30 0． 53 0． 32

3． 2 制动工况及制动压力的确定

主要针对紧急制动工况下汽车通风盘式制动器

瞬态温度场的分布情况，故假设汽车以 V0 = 100 km
·h －1的初始速度进行一次紧急制动直至汽车完全

停止，并根据相关参数计算得到制动盘的角速度以

及作用于摩擦片的制动压力随制动时间的关系式:

P( t) = 4 × 106 ( 1 － e －20t /3． 274 ) ，

ω ( t ) = 69. 44 － 22. 32 ( t + 3. 274
20 e －20t /3. 274 －

3. 274 /20) ． ( 1)

图 4 制动压力及制动盘角速度随时间的变化曲线

图 4 即为紧急制动工况下制动盘的角速度及制

动压力随制动时间的变化曲线．

3． 3 热流分配系数及对流换热系数的确定

汽车制动时其大部分的动能将由制动器转化为

摩擦热量，对盘式制动器而言，这些热量将按照一定

的比例分配到制动盘和摩擦片中． 由文献［16-17］可

知对于制动时间较为短暂的情况可将制动盘和摩擦

片看作是半无限大的平面，则 2 者间摩擦热的分配

比率可由下式计算得

λ = q″d q″p = ρdCdkc ρpCpk( )p
1 /2，

其中 λ 为热流分配比率，下标 d 和 p 分别表示制动

盘和摩擦片，ρ 表示物体的密度，C 表示物体的比热

容，k 表示物体的导热系数．
当车辆制动时，不同制动时刻制动盘表面的对

流换热系数是不同的，而对流换热系数是固体表面

特有的性质，其与物体的几何特性、表面粗糙度、空
气的流动特性及方式等有密切关系． 对于所研究的

通风式制动盘而言，其几何特性及表面粗糙度是确

定的，因此在整个制动过程中，制动盘表面的对流换

热系数仅与周围空气的流动特性有关． 由文献［3］

可知，制动时制动盘表面的对流换热系数可由下列

经验公式计算得

hc =
0． 04( ka /d0 ) Ｒe0． 8，Ｒe ＞ 2． 4 × 105，

0． 70( ka /d0 ) Ｒe0． 55，Ｒe≤2． 4 × 105{ ，
( 2)

其中 ka 表示空气的导热系数，单位为 W·m－2·K－1，

d0 为制动盘的外径，单位为 m，Ｒe 为雷诺数． 将相关

参数代入( 2) 式可得

hc =
8． 534ω0． 55，ω≤34． 5，

4． 453ω0． 8，ω ＞ 34． 5{ ，
( 3)

其中 ω 为制动盘的角速度． 将( 1) 式代入( 3) 式可得

到制动过程中对流换热系数与制动时间的关系:

hc =
4．453( 69．44 －22．32·
( t +0．163 7e －0． 163 7t －0．163 7) ) 0． 8，t≤1．603 2，

8．534( 69．44 －22．32·
( t +0．163 7e －0． 163 7t －0．163 7) ) 0． 55，t ＞1．603 2










．

( 4)

将( 4) 式所得到的对流换热系数与时间的关系

进行线性拟合，则可得
hc = 134． 76 － 40． 036 t．

图 5 为由( 4) 式所得到的通风式制动盘表面对

流换热系数与制动时间的关系曲线以及经过线性拟

合后的直线关系曲线． 而对于安装在制动钳体内的摩

擦片而言，其表面的对流换热系数在整个制动过程中

可认为是不变的，并可按有限空间内物体表面的对流

换热系数进行计算［18］，通常 h =5． 3 W·m －2·K －1 ．
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图 5 对流换热系数与制动时间的关系曲线及拟合直线

4 仿真结果的分析及讨论

4． 1 通风盘式制动器温度场分布特性

模拟汽车以 100 km·h －1的初始速度进行一次

紧急制动直至停车，整个制动时间为 3． 27 s． 图 6 为

紧急制动过程中整个通风盘式制动器不同制动时刻

温度场的分布云图，单位为 ℃．
由图 6 可以看到，整个通风盘式制动器在紧急

制动过程中总体的温度变化趋势呈现先迅速增加，

随着制动的进行略有下降的趋势． 在 t = 1． 91 s 时整

个通风盘式制动器的温度达到最大值，其最高温度

为 227． 1 ℃，随后温度开始有所下降． 产生这种温度

变化趋势的主要原因是由于在制动初期摩擦片与制

动盘所产生的摩擦热流的作用要远大于对流散热的

作用，因此制动前期整个通风盘式制动器的温度迅

速上升，随着制动的进行，对流散热的影响开始逐渐

大于摩擦热流的作用，所以整个制动器的温度开始

逐渐下降，且在整个紧急制动过程中制动盘温度场

的分布并不是呈现轴对称的，温度在径向方向上、周
向方向上以及轴向方向上都存在一定的温度梯度，

但相对于径向和轴向 2 个方向，周向上的温度差较

小． 此外在整个制动过程中通风盘温度场的分布呈

现为摩擦表面的温度远高于内部温度，这主要是由

于高度旋转的制动盘同摩擦片发生摩擦时，摩擦表

面的生热速率远大于热量在制动盘内部传导的速

度，使得大量的热量积累在摩擦表面，从而导致制动

盘摩擦表面的温度急剧上升． 为了更加详细了解通

风盘摩擦表面径向方向温度的变化情况，本文选取

制动盘一侧摩擦表面径向方向上部分节点进行分析

和研究，其节点的具体编号如图 7 所示． 其中 1、6 号

节点分别位于摩擦区域的外侧和内侧，2、5 号节点

则分别为摩擦区域与内外侧交界处的节点，3、4 号

节点为摩擦区域内的节点．
图 8 即为上述径向 6 个节点的温度随制动时间

的变化曲线． 由图 8 可知对于摩擦区域内的节点，其

温度随制动时间的变化曲线呈现“锯齿”状，其“锯

齿”的间隔在制动初期较小，随着制动的进行间隔

也越来越大，且在整个制动过程中温度曲线的总体

变化趋势呈现先上升随后略有下降情况． 这主要是

由于摩擦区域内的温度同时受到摩擦热流以及对流

散热的共同作用所造成的． 而对于摩擦区域外的节

点，其温度在整个制动过程中呈现逐渐上升的趋势，

这是由于摩擦区域外的节点在整个制动过程中主要

是依靠摩擦区域内传递的热量来实现温度的升高，

其中对于 1 号节点，由于距离摩擦区域非常近，也会

受到轻微的摩擦热流的作用，因此其温度曲线也呈

轻微的“锯齿”状． 为了更详细研究制动盘温度沿轴

向的分布特性，选取 4 号节点所在处轴向方向上的

节点进行分析，其具体各节点的编号如图 7 所示．

图 6 不同制动时刻制动器温度场的分布云图( ℃ )
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图 6( 续)

图 7 通风式制动盘摩擦表面径向节点的编号图

图 8 径向各节点温度随制动时间的变化

图 9 为 4 号节点及其所对应的轴向方向上各节

点温度随制动时间的变化曲线． 由图 9 可以看到，制

动盘表面节点的温度要远高于其内部节点的温度，

其中 4 号节点与 4-5 号节点之间的最大温差达到了
178 ℃ ． 对于制动盘轴向内部的节点，由于没有受到

摩擦热流的直接冲击作用，且没有与空气接触，因而

无对流换热的影响，其只受到制动盘内部热传导的

影响，因此轴向内部节点的温度在整个制动过程中

呈现持续升高的趋势，其中对于 4-1 号节点同 1 号

节点相类似，由于距离摩擦表面较近，会受到轻微摩

擦热流的作用，所以其节点温度的变化曲线也呈轻

微的“锯齿”状．

图 9 制动盘轴向节点温度随制动时间的变化曲线
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4． 2 通风式制动盘温度梯度的分布特性

由通风式制动盘在整个紧急制动过程中的温度

场分布云图可知，其温度的分布在径向、周向以及轴

向 3 个方向上都存在一定的温度梯度，因此为了更

加详细了解通风式制动盘摩擦表面温度梯度的分布

情况，针对摩擦表面可分为摩擦区域外环、摩擦区域

以及摩擦区域内环，分别选取图 7 所示的 1 号、4 号

以及 6 号节点来研究其在紧急制动过程中 3 个方向

温度梯度的变化情况． 图 10 中的 ( a ) 、( b ) 、( c ) 、
( d) 所示分别为 1、4、6 号节点 3 个方向的温度梯度

以及 3 个节点的等效温度梯度随时间的变化曲线．

图 10 各节点的 3 向温度梯度及等效温度梯度

的变化曲线

由图 10 可知，通风式制动盘的摩擦表面上各点

在径向、周向以及轴向 3 个方向上均存在着一定的

温度梯度． 对于摩擦区域外的 1 号和 6 号节点，其最

大的温度梯度发生在径向方向上，且要远大于周向

和轴向 2 个方向的温度梯度，对于摩擦区域内的 4
号节点，最大的温度梯度发生在轴向方向上，产生这

一现象的主要原因是由于 1 号节点和 6 号节点位于

摩擦区域外部，没有摩擦热流的直接作用，而摩擦区

域内的 4 号节点由于承受着巨大的摩擦热流作用，

其温度的变化速度远大于摩擦区域外部的节点，所

以导致 1 号和 6 号节点径向的温度梯度较大; 此外

对于 4 号节点由于表面的热流作用远大于内部轴向

的热传导作用，因此其最大温度梯度发生在轴向上，

且对比 1、4、6 号节点的等效温度梯度可以发现，摩

擦区域内节点的等效温度梯度远大于摩擦区域外的

等效温度梯度．

5 试验的验证

为了对仿真分析的结果进行验证，对所研究的

通风盘式制动器进行了与仿真计算相同工况下的制

动器台架试验，在制动盘的径向方向上布置了 5 个

测温点以获取各点的温度值． 图 11 为 5 个测温点温

度的实测值与相应有限元仿真计算值的对比图及 2
者之间的误差变化曲线．

由图 11 可以看到，由于在进行制动器台架试验

时是采用预埋热电偶的方式来测量各点的温度的，

其热点偶的布置位置距离摩擦表面有一定的距离，

因此各点的实测温度变化曲线同图 9 中的 4-1 号节

点一样呈现轻微的“锯齿”状． 通过各点的实测温度

值与仿真计算值的对比可知，温度的实测值与仿真

值的最大误差出现在 1 号点，其最大误差为 14 ℃，
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且各点温度的平均误差均在 8 ℃以内，试验结果验 证了仿真计算的可靠性．

图 11 各测温点的实测温度与相应点的仿真计算温度对比图
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图 11( 续)

6 结论

本文采用热-结构直接耦合法对汽车通风盘式

制动器在紧急制动工况下的瞬态温度场进行分析，

通过对其温度场的分布特点及变化特性的分析可

知: 在紧急制动的初始阶段制动盘的温度迅速上升，

随着制动的持续，制动盘的温度上升逐渐变缓慢，在

制动后期温度略有下降． 在整个制动过程中，制动器

在 t = 1． 91 s 时温度达到最大值，最高温度为 227． 1
℃ ; 在整个制动过程中，通风式制动盘温度场的分布

呈明显的局部特征，在径向、周向以及轴向上均存在

一定的温度梯度，其中周向上的温度梯度相比于径

向和轴向较小． 对于摩擦区域的点其最大温度梯度

发生在轴向方向上，而对于非摩擦区域的点其径向

上的温度梯度要远大于轴向上的温度度梯度． 同时

对所研究的通风盘式制动器进行了与仿真分析相同

制动工况下的台架试验，通过对比所获得的实验数

据和仿真计算结果，证明了本文仿真分析的正确性

及有效性，为今后通风盘式制动器的优化设计提供

了理论基础．
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The Analysis of Ttransient Temperature Field Distribution of Vehicle
Ventilated Disc Brake under Emergency Braking Condition

JIAN Qifei，WU Hao
( College of Mechanical and Automobile Engineering，South China University of Technology，Guangzhou Guangdong 510640，China)

Abstract: The ventilated disc brake which used in a passenger vehicle front wheel as the research object is set，its
thermal-structure coupled three-dimensional finite element analysis model is set up． Then direct coupling method is
adopt to simulate the transient temperature field of ventilated disc brake under emergency braking condition on the
basis of model，eventually the distribution and change characteristics of temperature field of ventilated brake disc
and pad in emergency braking are gotten． The results show that the temperature field distribution of brake disc is not
axial symmetry in emergency braking，there are certain temperature gradient in radial，circumferential and axial
three directions． The highest temperature of the brake disc appeared in 1． 91 s，the highest temperature is 227． 1 ℃ ．
Meanwhile the ventilated disc brake bench test is carried on under the brake condition as same as the simulation a-
nalysis，the obtained experimental result basic consistent with the result of the simulation calculation，thus the validi-
ty of the simulation analysis is verified，and a theoretical basis for design and optimization of ventilated disc brake is
provided．
Key words: ventilated disc brake; the finite element; temperature field; bench test
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