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汽车鼓式制动器的多工况热⁃力耦合仿真分析

张三川，郭向利，田金坤

（郑州大学 机械工程学院，河南 郑州 ４５０００１）

摘　 要： 制动器是保障汽车行驶安全的核心零部件，为解决鼓式制动器制动过程中其动态性能的测试

难题，运用 ＡＮＳＹＳ 仿真模拟试验的分析方法，研究了制动鼓在紧急、多次重复和连续等多工况制动条件

下的制动力和摩擦热对制动鼓的耦合作用． 结果表明，紧急制动时制动鼓内表面易出现高温闪点；重复

制动时制动鼓温度和应力都比较大，会造成制动效能下降和裂纹生成；持续制动时高温会引起等效应力

增大，并可能出现热衰退现象．
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０　 引言

制动器是保障汽车行驶安全的核心部件，制
动过程中承受制动力和摩擦热的强耦合作用，实
际测定其动态性能难度很大，因此对制动器进行

温度场及应力场的耦合分析，可以为制动器结构

优化设计提供理论支持． 制动工况对制动器的热⁃
力耦合特性有比较显著的影响程度［１］，毕厚煌

等［２］对刹车片在模态分析的基础上进行了热力

耦合分析，其结果表明仿真分析对制动器性能研

究具有良好的有效性． 楚拯中等［３］ 对盘式制动器

进行了耦合仿真，得到了温度场与应力场分布规

律，并分析了两者间耦合关系，但是未考虑摩擦副

材料温变特性对结果的影响． 马迅等［４］ 研究了鼓

式制动器紧急制动工况温度场变化情况，但是未

考虑制动蹄等边界条件影响． 因此，笔者拟对某商

用车后轮鼓式制动器进行有限元建模，并考虑制

动鼓材料的温变特性，采用直接耦合方法对其在

不同工况下进行仿真分析，以期为后续深入研究

鼓式制动器的制动性能提供一定的参考依据．

１　 鼓式制动器有限元分析原理

１􀆰 １　 热⁃力耦合分析原理

在 ＡＮＳＹＳ 中采用更新 Ｌａｇｒａｎｇｅ 方法进行热⁃
力耦合求解，即在每次迭代计算开始前，首先更新

制动器几何形状，在新的 Ｌａｇｒａｎｇｅ 坐标下采用非

线性方程迭代解法求解温度场方程，收敛后在同

一增量步中更新温度值，检测热应变并求解力平

衡方程，收敛后进行下一次迭代计算． 由能量守恒

和力平衡，可得到制动鼓结构瞬态温度场和应力

应变场分析有限元方程［５］：

ｕ̇Ｔ（Ｋｕ ｕ̇（ ｔ） ＋ ＭＴＴ
·
（ ｔ） － Ｆ（ ｔ）） ＝ ０； （１）

ＴＴ（ＣｕＴ
·
（ ｔ） ＋ Ｍｕ ｕ̇（ ｔ） － Ｄ － Ｑ － ＫＴＴ（ ｔ）） ＝ ０，

（２）
式中： Ｋｕ 为力学刚度矩阵；ＭＴ 为热学刚度矩阵；
Ｃｕ 为热容矩阵；ＫＴ 为热传导矩阵；Ｍｕ 为热力耦合

矩阵；Ｑ 为热载荷矢量；Ｄ 为耗散矢量．
１􀆰 ２　 瞬态热传导理论

制动器因摩擦不断产生的热量大部分被制动

鼓吸收，而制动鼓内部因为温差而发生热传导现

象． 因此只需确定传热控制方程及其定解条件，即
可计算出制动鼓的瞬态温度场分布． 由能量守恒

定律和傅里叶定律可得制动鼓内部瞬态传热微分

方程为［６］：

ρｃ ∂ϕ∂ｔ － ∂
∂ｘ ｋｘ

∂ϕ
∂ｘ( ) － ∂

∂ｙ ｋｙ
∂ϕ
∂ｙ( ) － ∂

∂ｚ ｋｚ
∂ϕ
∂ｚ( ) ＝ ρＱ，

（３）
式中：ρ 为制动鼓的密度，ｋｇ ／ ｍ３； ｃ 为制动鼓的比

热，Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ）； ｔ 为时间，ｓ； ｋｘ、ｋｙ、ｋｚ 分别为制动
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鼓材料沿 ｘ、ｙ、ｚ 轴的导热系数， Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）； Ｑ 为

制动鼓微元体热源密度，Ｑ ＝ Ｑ（ｘ，ｙ，ｚ，ｔ）， Ｗ ／ ｋｇ．
该方程的定解条件如下．

制动鼓端面温度条件：
ϕ ＝ ϕ ； （４）

　 　 制动鼓内表面热流密度条件：

ｋｘ
∂ϕ
∂ｘｎｘ ＋ ｋｙ

∂ϕ
∂ｙｎｙ ＋ ｋｚ

∂ｖ
∂ｚｎｚ ＝ ｑ； （５）

　 　 制动鼓外表面对流换热条件：

ｋｘ
∂ϕ
∂ｘｎｘ ＋ ｋｙ

∂ϕ
∂ｙｎｙ ＋ ｋｚ

∂ϕ
∂ｚ ｎｚ ＝ ｈ（ϕａ － ϕ）， （６）

式中： ϕ 为制动鼓端面的初始温度，Ｋ； ｎｘ、ｎｙ、ｎｚ

分别为制动鼓边界外法线的方向余弦；ｑ 为制动

鼓内表面的热流密度，Ｗ ／ ｍ２； ϕａ 为外表面散热的

环境温度，Ｋ； ｈ 为制动鼓与环境之间的对流换热

系数，Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）．

２　 制动鼓有限元模型

２􀆰 １　 材料与制动参数

制动鼓和制动蹄材料分别选用 ＨＴ２５０ 和

ＱＴ４５０，因二者材料机械性能参数受温度影响较

大，在有限元仿真运算分析时，自动添加温度变化

的影响． 摩擦片为特制无石棉非金属，参数如表 １
所示，其材料机械性能几乎不受温度影响．

表 １　 摩擦片材料参数［７］

Ｔａｂ． １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｌｉｎｉｎｇ

密度 ／
（ｋｇ·
ｍ － ３）

弹性
模量 ／
ＧＰａ

泊松比
热导率 ／
（Ｗ·ｍ － １·

Ｋ － １）

比热容 ／
（Ｊ·

ｋｇ － １·
Ｋ － １）

热膨胀
系数 ／

（１０ － ５Ｋ － １）

２ ７００ １ ０􀆰 ３０ １􀆰 ０１ １ ０３４ ２􀆰 ００

２􀆰 ２　 有限元模型

由于鼓式制动器结构相对复杂，而分析的重

点在制动鼓，所以在不影响仿真精度的前提下，对
制动器进行合理的简化，忽略次要的圆角和倒角，
忽略促动装置，省略主销，省略螺栓孔．

采用三维 １０ 节点耦合单元 Ｓｏｌｉｄ２２７ 对简

化后的制动器进行网格划分，一共有 １３ １７６ 个

单元以及 ２８ ９６９ 个节点 ． 装配体中一共有 ４ 个

接触对，其中摩擦片与制动蹄之间没有相对运

动，设置其为绑定接触 ． 摩擦片与制动鼓之间

有摩擦力并且发生相对滑动，设置其为带摩擦

的接触，摩擦因数为 ０􀆰 ３５ ． 对摩擦面网格进行

细化，从 而 得 到 制 动 器 有 限 元 模 型，如 图 １
所示 ．

图 １　 制动器有限元模型

Ｆｉｇ． １　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｒｕｍ ｂｒａｋｅ

２􀆰 ３　 边界条件

在进行鼓式制动器热力耦合仿真时需要在模

型上施加准确的边界条件． 笔者研究的制动鼓在

工作时绕其轴线转动，所以利用远端位移约束方

式使制动鼓只有绕其轴线转动的自由度，约束其

他 ５ 个自由度，并在法兰面施加转动位移模拟制

动鼓转动． 对于制动蹄，通过施加圆柱孔约束方式

约束其销孔内表面轴向和径向位移，释放其绕销

孔轴（ ｚ 轴）的转动自由度，并给出部分初始边界

条件，如表 ２ 所示．

表 ２　 不同制动工况下部分初始边界条件

Ｔａｂ． ２　 Ｐａｒｔｉａｌ ｉｎｉｔｉａｌ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｉｎ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂｒａｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

制动工况

初始条件

领蹄促动力 ／
Ｎ

从蹄促动力 ／
Ｎ

温度 ／
℃

紧急制动 １１ ２１０ ４１ ７６５ ８０

重复制动 ５ ７２８ ２１ ３４２ ８０

持续制动 １ ５２８ ５ ６９１ ８０

３　 仿真结果及分析

３􀆰 １　 紧急制动工况分析

紧急制动工况假定汽车 （ １４ ２００ ｋｇ ） 以

６０ ｋｍ ／ ｈ 初速度匀减速行驶，经过 ２􀆰 ８ ｓ 停止运动．
对于制动鼓而言，初始角速度为 ３２􀆰 ６２ ｒａｄ ／ ｓ，经过

２􀆰 ８ ｓ 匀减速运动停止转动，角速度变化曲线如图 ２
所示．

经仿真得到制动结束时制动鼓温度分布云

图如图 ３ 所示． 从图 ３ 可以看出，最高温度

（１２２􀆰 ３６ ℃ ）出现在摩擦片与制动鼓接触的边

界位置，而法兰面的温升最小．
图 ４ 为制动鼓不同部位节点温度变化曲线．

从图 ４ 可见，紧急制动时制动鼓内表面摩擦区有

明显的闪点温度产生，出现在 ０􀆰 ４０９ ｓ 的节点
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图 ２　 紧急制动制动鼓角速度变化曲线

Ｆｉｇ． ２　 Ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｎｇｕｌａｒ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ
ｃｕｒｖｅ ｏｖｅｒ ｅｍｅｒｇｅｎｃｙ ｂｒａｋｉｎｇ

图 ３　 紧急制动结束时制动鼓温度云图

Ｆｉｇ． ３　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ
ａｆｔｅｒ ｅｍｅｒｇｅｎｃｙ ｂｒａｋｉｎｇ

图 ４　 制动鼓温度随时间变化曲线

Ｆｉｇ． ４　 Ｔｉｍｅ⁃ｖａｒｙｉｎｇ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
２６ ５４３，其主要原因是较大的紧急制动力施加时

间极短，导致摩擦区域摩擦热流过大而造成其局

部剧烈温升，故紧急制动易于发生刹车抱死故障．
内表面的另一节点 １１ ２０８ 在 ０ ～ ０􀆰 ２０ ｓ 区间，其
温升出现明显的低位波动，是由于制动鼓的角速

度较大，节点处于高频率吸热⁃散热循环状态造成

的；而在 ０􀆰 ２０ ～ １􀆰 ４４ ｓ 区间则总体呈现出较大幅

度的阶跃式升高；在 １􀆰 ４４ ～ ２􀆰 ８０ ｓ，随着制动鼓角

速度不断减小，制动鼓内外表面温差越来越小，温
度呈现出下降趋势．

同一径向上与节点 １１ ２０８ 相对应的制动鼓

外表面节点 ２２ ８６４ 在 ０ ～ １􀆰 ０ ｓ 区间，温度也呈现

上升趋势的明显小幅波动，之后波动幅度越来越

小，温度继续小幅平稳上升，主要原因是外表面为

非摩擦生热区域，主要受制动鼓的热传导影响．
图 ５ 为紧急制动结束时制动鼓应力分布云

图． 从图 ５ 可见，紧急制动产生的应力显著集中于

制动接触区及其附近，而最大应力值 （１２５􀆰 ８６
ＭＰａ）出现在制动鼓加强筋外侧边缘处，主要是在

快速施加的制动力作用下产生的结构应力与热应

力的耦合作用的结果．

图 ５　 紧急制动结束时制动鼓应力云图

Ｆｉｇ． ５　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｆｔｅｒ
ｅｍｅｒｇｅｎｃｙ ｂｒａｋｉｎｇ

３􀆰 ２　 重复制动工况分析

依据 ＱＣ ／ Ｔ ４７９—１９９９《货车、客车制动器台

架试验方法》，对制动器进行重复制动仿真，车速

随时间变化规律如图 ６ 所示． 制动初始速度 ｖ０ 为

６５ ｋｍ ／ ｈ（制动鼓初始角速度为 ３５􀆰 ３３ ｒａｄ ／ ｓ），制
动减速度为 ３ ｍ ／ ｓ２，制动末速度 ｖ１ 为 ３０ ｋｍ ／ ｈ（制
动鼓角速度 １６􀆰 ３１ ｒａｄ ／ ｓ），制动时间 ３􀆰 ３ ｓ；然后

以加速度 ０􀆰 ２１ ｍ ／ ｓ２ 加速到 ６５ ｋｍ ／ ｈ，加速时间

４６􀆰 ７ ｓ；最后匀速行驶 １０ ｓ，即完成一个制动循环．
一个循环周期为 ６０ ｓ，循环制动 １５ 次．

图 ６　 重复制动车速和制动鼓转速变化示意图

Ｆｉｇ． ６　 Ａｕｔｏｍｏｔｉｖｅ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｎｇｕｌａｒ
ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｖｅｒ ｒｅｐｅｔｉｔｉｖｅ ｂｒａｋｉｎｇ

重复 １５ 次制动后的制动鼓温度分布云图如

图 ７（ａ），重复 １５ 次制动节点温度变化曲线如图 ７
（ｂ）所示．

从图 ７（ａ）可见，在重复 １５ 次制动后，制动鼓

最高温度达到 ３０５􀆰 １５ ℃，明显高于紧急制动温度，
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图 ７　 重复 １５ 次制动制动鼓温度图

Ｆｉｇ． ７　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｆｔｅｒ １５⁃ｔｉｍｅｓ
ｒｅｐｅｔｉｔｉｖｅ ｂｒａｋｉｎｇ

这是由于重复制动生成的热量大于散失掉的热量，
从而导致制动鼓温度不断增加． 此时须防范过高温

度引起摩擦材料衰退以及热流对制动鼓材料的影

响，可以通过强制散热途径使摩擦产生的热量及时

散失出去，从而防止制动鼓因高温造成制动效能下

降． 在制动鼓的轴向上高温集中在摩擦区域附近，
且轴向温度梯度较大，而法兰面处温度依然较低．

由图 ７（ｂ）可见，制动鼓内表面节点 ４９２ 在每

次重复制动时温度会急剧上升，上次制动结束到

下次制动开始期间，温度会出现下降，因为此时无

热量生成，而内表面热量仍会继续向外表面传递，
故使其温度有所下降，但制动鼓的连续多次制动，
将造成制动鼓内表面层的能量累积，所以制动鼓

内表面整体温度会不断升高． 制动鼓外表面温度

靠由内向外的热量热传递，因此其温度变化与内

表面节点温度变化相似，只是变化幅度没有内表

面的大而已，由于重复制动热传递吸收的热量大

于其向外界环境散失的热量，故整体上外表面的

温度也呈现不断升高趋势．
图 ８ 为重复制动结束时的应力云图． 由图 ８

可见，制动鼓外表面周向上拉应力分布较为均匀，
而内表面摩擦区域的应力值比非摩擦区域的明显

变大，最大应力值达到 １７４􀆰 ３ ＭＰａ，与紧急制动的

最大应力值相比仍有大幅提高． 显然，在重复制动

工况下，摩擦生热使制动鼓周向膨胀形成的拉应

力与内侧摩擦区表面的摩擦拉应力耦合，从而使

内表面摩擦区的拉应力大于其他区域的拉应力，
这种拉应力作用结果会造成制动鼓内表面萌生

热⁃力耦合疲劳裂纹．

图 ８　 重复 １５ 次制动制动鼓应力分布云图

Ｆｉｇ． ８　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｆｔｅｒ
１５⁃ｔｉｍｅｓ ｒｅｐｅｔｉｔｉｖｅ ｂｒａｋｉｎｇ

３􀆰 ３　 持续制动工况分析

为仿真载重汽车下长坡时的制动工况，假设其

行驶速度为 ６０ ｋｍ ／ ｈ（制动鼓角速度 ３２􀆰 ６２ ｒａｄ ／ ｓ），
道路坡度为６％，持续制动时间不能超过３６ ｓ［８］，在
分析时，对制动鼓进行 １５０ ｓ 仿真，制动结束时制动

鼓温度云图如图 ９ 所示．

图 ９　 持续制动制动鼓温度分布云图

Ｆｉｇ． ９　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｆｔｅｒ
ｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓ ｂｒａｋｉｎｇ

由图 ９ 可见，在持续制动过程中，摩擦片与制

动鼓一直处于摩擦状态，不断产生热量，有稳定的

热流密度． 制动结束时制动鼓与摩擦片接触区域

温度最高达到 ２５５􀆰 ２９ ℃，温度在制动鼓径向和轴

向方向呈现递减趋势，法兰面温度最低． 此时高温

可能造成制动鼓与摩擦片间摩擦因数大幅度下

降，出现热衰退现象．
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图 １０ 为持续制动工况下的应力云图． 从图中

可知，主要应力集中在摩擦区域，最大应力值

（１５５􀆰 ８６ ＭＰａ）出现在制动鼓与摩擦片接触的边界

位置，而法兰面和凸台位置应力值相对较小． 持续

制动的制动力较小，但制动时间较其他方式的均要

长得多，因此制动摩擦温升的积累多，制动鼓摩擦

区域及附近的热膨胀产生的等效应力也较大，可能

会引起制动鼓变形，导致其制动性能下降．

图 １０　 持续制动制动鼓应力分布云图

Ｆｉｇ． １０　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｒａｋｅ ｄｒｕｍ ａｆｔｅｒ
ｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓ ｂｒａｋｉｎｇ

４　 结论

（１）在紧急制动时，制动初期内表面温度升高

且波动较大，极易形成高温闪点，并可能造成抱死，
制动结束时制动鼓最大应力值为 １２５􀆰 ８６ ＭＰａ．

（２）在重复制动工况下，制动鼓最高温度达

到 ３０５􀆰 １５ ℃ ，制动器会因为高温造成制动效能

下降，甚至出现热衰退，其最大等效应力高达

１７４􀆰 ３ ＭＰａ，在拉、压应力交变作用下制动鼓内

表面此时易萌生疲劳裂纹，可能造成制动鼓破

　 　 　

裂失效．
（３）下长坡持续制动工况下，制动鼓温度一

直呈上升趋势，制动结束时达到 ２５５􀆰 ２９ ℃，最大

等效应力值达到 １５５􀆰 ８６ ＭＰａ，制动热衰退是其失

效的主要原因．
（４）３ 种常见制动工况的热力耦合分析结果都

表明，制动鼓摩擦温升和应力分布对制动鼓性能的

影响较大，且影响机理也不尽相同，但均可采用可

能的强制降温措施提高制动鼓的安全制动效果．
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