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摘要：基于某SUV的整车环境，利用数值计算和热环境风洞（CWT）试验的方法，探索了重复制动工况下制动盘的温升和冷却过程，分析了制动盘冷却过程中的散热方式以及冷却特性。结果表明计算流体力学（CFD）得到的温升和冷却特性曲线与试验结果的一致性较好；对流散热是影响制动盘冷却性能的主导因素；制动盘的温度随冷却时间呈指数关系下降，冷却系数随汽车来流速度呈幂律关系增长。
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Abstract：This study described a Computational Fluid Dynamics (CFD) simulation performed on a brake disc of an SUV during the repetitive braking and cooling process. The temperature rising and drop procedure were numerically investigated compared with the climatic wind tunnel (CWT) test, and the brake cooling characteristics was specifically analyzed on the basis of the heat transfer theory. The conclusion could be drawn that the results for CFD and experiments are in good agreement, convection heat transfer acts as a key factor for the cooling performance of the brake, the temperature drop for brake disc exhibits an exponential function of the cooling time, while the cooling coefficient shows a power law increase with the oncoming velocity of the vehicle.
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制动器的温度过高会导致整车的制动性能下降，同时给整个制动系统带来各种不良的影响，例如踏板行程增加、制动盘热衰退、磨损寿命降低、制动液沸腾以及盘面热应力裂纹等[1-2]。因此为保证行车制动的安全性，尤其是在制动系统的设计前期，必须快速有效的对制动盘或制动鼓的温升和冷却性能进行计算、分析和优化，这样才能保证汽车制动性能优异的前提下使汽车的研发周期和成本趋于最小化。目前研究制动盘热性能比较主流的思路是基于数值和试验相结合的方法，然而在整车环境下，制动盘热性能的试验成本较高、试验周期较长；另外整车CFD计算的几何处理、网格划分、计算时间及计算精度等因素给数值计算增加了额外的困难；因此前人的研究大多是基于单个制动盘的条件下进行的[3-19]，此外也有少量文献[8,20-21]对整车工况下制动盘的热性能进行了初步的数值和试验的探索。
高温制动盘在冷却过程中主要依靠对流传热和热辐射的形式进行散热[7]。文献[7]通过对单个制动盘进行了数值和试验的研究，发现制动盘在冷却过程中，有90%以上的热量以对流传热的形式带走，通过热辐射带走的热量则不到10%。对于制动盘冷却性能的研究，前人大多从冷却时间和对流换热系数等角度进行分析[3,8-11,20,22]，然而在近几年，少数学者开始提出用“冷却系数”的概念来研究和评估制动盘的冷却性能，例如文献[7]中作者通过对单个制动盘的冷却曲线进行了回归分析和拟合，从中提出了冷却系数的概念，以此来衡量制动盘的冷却性能，同时得到了冷却系数随来流速度呈线性增长的关系；另外文献[12-13]中作者也提出了冷却系数的概念，然而并未对其物理意义进行深入的研究。
单个制动盘热性能的研究并不能有效地再现整车环境下制动器周围复杂的热、流场结构，同时也无法充分考虑汽车发动机、底盘以及车身等结构对于研究结果的影响，因此本文基于某SUV真实车型，建立整车环境下制动盘的热流耦合CFD数值模型，同时进行相应的整车热环境风洞(CWT)试验，以此来探索重复制动工况下制动盘的温升和冷却过程，并基于传热学理论，从冷却系数的角度分析制动盘的冷却特性，旨在为制动盘热性能的数值计算、试验方法以及冷却特性的研究和评估提供参考。

1 CFD数值计算
1.1 整车计算模型

基于某SUV实际车型，建立包含发动机、底盘、车身等较为详细的整车几何模型如图1所示。其中该车前后轮均配备盘式制动器如图2所示，盘内的通风道由36个直方肋板构造而成。
[image: image1.emf] [image: image2.emf]
图1 整车的发动机、底盘、车身模型

Fig.1 Model of the engine, chassis and body
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图2制动盘的三维模型及风道剖面图

Fig.2 The 3D model and cross-section drawn of the brake disc
1.2  网格划分
考虑到整车模型的复杂性，几何表面采用三角形网格进行划分，空气和固体区域则分别生成相应的四面体网格。车身表面网格大小为16mm，发动机表面网格大小为3mm，制动盘表面网格大小为1mm，其余底盘部件的网格大小为10mm。为了更准确的预测车身表面气流的流动情况，在汽车外表面生成了五层边界层网格[23]，第一层厚度为1mm，增长率为1.1。如图3所示，整车放置在一个长宽高分别为10L，5W和4H的计算域中，其中L，W，H分别表示为汽车的长、宽、高，最后得到体网格的总数为2700万。
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图3 整车面网格与计算域

Fig.3 Surface mesh model and computational domain
1.3  参数设置
（1）材料物性参数：计算域内空气设为理想不可压缩气体，导热系数随温度变化[24]。制动盘的材料为铸铁，其他底盘部件的材料主要为钢，发动机的材料主要为铝，材料具体的物性参数可参考文献[24]，CFD计算时其环境温度设为10℃。
（2）多孔介质区域：发动机前方的冷凝器和散热器（图3）定义为多孔介质区域，其数值模型源自Darcy定律，即
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式中：Si是i向动量源项；α为多孔介质的渗透性因子；μ为黏性系数；c3为惯性阻力因子；ρ为流体密度；vi为平均速度分量；其具体数值可参考文献[25]。
（3）运动区域：为了真实的模拟车轮、制动盘以及风扇的旋转效应[26]，制动盘的通风道、车轮轮辐、以及汽车发动机舱内两个散热风扇所在的区域均设为多参考系模型（MRF）区域[27]（图3），地面移动的模拟则通过Moving Wall的功能实现[26,27]。

（4）边界条件：为确保数值计算和试验具有对比性，考虑试验条件限制的同时参考国标GB 21670-2008设定车速从72~36km/h的重复制动工况如图4所示，其制动周期为20s。制动过程中，产热功率的计算和修正具体参考文献[21,28]。如图3所示，计算域边界条件采用速度入口，入口速度利用自定义函数（UDF）参考图4所示的工况进行编辑和定义，出口采用压力出口，壁面采用对称边界条件，制动盘的产热功率参考图4所示的工况利用UDF进行定义，制动盘与空气之间的边界面采用对流边界条件[24]。
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图4 重复制动工况和制动产热功率

Fig.4 Repetitive braking cycle and brake power
（5）湍流模型[29-30]和计算：第一步，采用Realizable k-ε两方程湍流模型计算得到流场的定常解，其中近壁面区采用标准壁面函数，各计算残差设为10-4；然后，在第一步的基础上，通过能量方程和DO热辐射模型进行温度场的非定常计算，其中，时间步长设定为1s，单个时间步长内迭代30次，能量残差设为10-7。计算软件为Fluent12.0，计算平台为上海地面交通工具数值风洞中心刀片机组。

2 热环境风洞试验
为了排除道路试验侧风等外在因素对试验的影响，本文制动盘热性能试验在上海地面交通工具风洞中心（SAWTC）的热环境风洞（CWT）中进行。CWT内配备了齐全的温湿度控制系统、道路模拟转毂系统以及风速闭环控制系统，其主要参数如表1所示。
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图5 重复制动CWT试验布置图

Fig.5 The layout of CWT test for the repetitive braking cycle

表1 CWT的主要参数

Tab.1 Key parameters of CWT

	喷口面积/m2
	温度/℃
	相对湿度/%
	最大风速/kmh-1
	转毂峰值功率/KW

	7/14
	-20~55
	5~95
	200/100
	450


其他试验设备器材主要包括滑环（Michigan Scientific Corporation）、K型热电偶、踏板力传感器、BusDAQ数据采集仪、计算机等，实验整体布局如图5所示。实验原理如下：将K型热电偶穿过制动盘螺栓孔并嵌入预先钻好的小孔中进行固定，以此来测量制动盘摩擦区域中心的温度如图5所示，热电偶的测温触头位于摩擦区域中心。滑环通过螺栓安装在轮毂外侧并保持与车轮同轴，车辆运行中，K型热电偶的微电压信号通过滑环中的信号放大器并经由电刷和信号线传入车内的数据采集仪中，同时车轮的转速信号也经由滑环内部的轮速传感器传至数据采集仪中，因此制动盘的温度信号和车轮的转速信号均可通过滑环获得。此外，驾驶员根据从踏板力传感器获取的压力信号基本能够保持汽车重复制动过程中制动减速度的相对统一和稳定。试验过程中，信号具体的采集流程如图6所示：
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图6 CWT试验信号采集流程图
Fig.6 Signal acquisition flow chart for CWT test
试验期间，CWT的环境温度设为(10±0.5)℃，相对湿度为(55±0.5)%，各试验参数基本与CFD计算保持一致。

3 
结果与分析
3.1 数值计算与试验结果的对比

图7所示为CFD计算和CWT试验的温升曲线图。从图7可知，制动盘大约经历800~1000s的重复制动后，其温度基本趋于饱和。通过比较，可以看出CWT试验制动盘的温升速率略大于CFD的计算结果，这是由于相比于CWT试验，CFD的几何模型忽略了制动盘周围某些精细复杂的几何部件，促使盘面周围空气流通的空间有所增加，气流的通过性有所增强，因此其对流散热性能优于整车的CWT试验，最后导致CFD计算得到的制动盘测点的温升速率及饱和峰值温度都略小于热环境风洞试验。但从最后制动盘的饱和峰值温度来看（表2），CFD计算与试验结果的一致性较好。
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图7 温升阶段制动盘测点温度随时间的变化

Fig.7 Temperature of the measuring point varies with time during the heating process

表2制动盘测点的峰值温度

Tab.2 The peak temperature of the brake disc

	方式
	峰值温度/℃
	误差/℃

	热环境风洞试验
	520
	—

	CFD数值计算
	515
	-5


图8所示为CFD计算和CWT试验的冷却曲线图，其中冷却车速（汽车来流速度）为60km/h，设定冷却的起始温度为500℃，环境温度为10℃。

由图8可知，在前400s，CFD计算与CWT试验结果的一致性较好，两者曲线的斜率走向较为逼近。但是随着时间的推移，CFD计算得到的制动盘的冷却速率开始逐渐高于试验结果，其误差与CFD建模时几何模型的简化以及制动盘对流散热的比重有关，其原因将在下文3.2中具体分析。从图8制动盘的整个冷却过程来看，CFD计算与试验结果的最大误差不超过15℃，两者曲线的整体一致性较好，其误差基本在工程问题的接受范围之内。

综合上述制动盘温升和冷却阶段CFD计算与CWT试验的比较，充分说明了利用数值计算的方法来研究制动盘在整车环境下的热性能，其计算结果的精度基本是可以接受的。当然CFD计算的误差还受到材料物性等参数的影响，同时CWT试验的结果也受到测量误差和汽车驾驶误差等因素的影响。
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图8 冷却阶段制动盘测点温度随时间的变化
Fig.8 Temperature of the measuring point varies with time during the cooling process

3.2
制动盘冷却特性的分析

图9所示为60kmh-1来流速度下，CFD计算得到的制动盘的辐射和对流散热量随时间的变化，可见在整个冷却过程中，制动盘90%以上的热量靠对流传热的方式带走，而通过盘面热辐射带走的热量则不到10%，并且随着时间的推移，辐射散热的比重逐渐减小，对流散热的比重逐渐增加，此结果与文献[7]中单个制动盘的计算结果较为一致。由于CFD几何模型的简化导致制动盘的对流散热性能略优于真实车型，促使数值计算时制动盘的冷却速率大于CWT的试验结果（图8），并且随着对流散热比重的逐渐增加（图9），计算与试验结果的误差也将随之增大（图8）。

为评估和量化制动盘的冷却特性，本文首先从传热理论的角度提出了同时考虑对流散热和辐射散热影响的制动盘冷却系数，随后对冷却系数与汽车来流速度的关系进行研究和分析。

方程（2），（3）分别为制动盘冷却过程中的对流散热量和辐射散热量[24]
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由文献[13,31]可知，制动盘的毕渥数Bi（Biot Number）一般小于0.1，即
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因此制动盘冷却过程的能量守恒可用集总热容法（Lumped Capacitance Method）的形式来表达[24]：
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由方程（2）（3）得
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设t=0时，T=Ti ，对式（5）积分得

[image: image18.wmf]{

}

()exp[()/]()

ebbbbi

TthAtcVTTT

r

¥¥

=-×-+
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式(2)~(7)中：qconv为对流换热量；hconv为制动盘对流换热系数；Ab为制动盘的表面积；T为冷却过程中经历时间t后制动盘的峰值温度；T∞为环境温度；qrad为辐射换热量；ε为辐射系数；σ为斯蒂芬-波尔兹曼常数；h为对流换热系数；L为特征长度；k为导热系数；ρb为制动盘密度；cb为制动盘的比热容；Vb为制动盘的体积；t为冷却时间；he为等效换热系数；Ti为冷却初始温度； 
由式（7）定义制动盘的冷却系数为
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则式（7）可整理成
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式中：β为制动盘的冷却系数，s-1，其值越大，表示制动盘冷却的速度越快。

图10为CFD计算得到的不同来流速度条件下制动盘的峰值温度随时间的变化，显然随着来流速度的增大，制动盘的冷却速率也随之增大，但其增大的幅度呈逐渐减小的趋势。利用式（8）中冷却系数的概念对图10中制动盘的冷却曲线进行回归分析和最小二乘法的拟合，得到来流速度与冷却系数的关系如图11所示，其中：
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式中：β为整车环境下制动盘的冷却系数，s-1；u为来流速度，kmh-1；
从图11可知，制动盘的冷却系数随着来流速度的增加而增大，但其增幅逐渐减小，其趋势恰好解释了图10中制动盘冷却曲线斜率的变化，即随着来流速度的增加，制动盘的冷却速率逐渐增大，冷却性能逐渐增强，但是其增强的幅度逐渐减小；从曲线形态上表现出随着来流速度的增加，冷却曲线之间的距离将逐渐减小，因此相邻曲线在同一时刻的温度值也将逐渐的逼近，这从物理意义上说明，当来流速度超过某个临界区域时，制动盘冷却性能的提高将受到较大的限制，而这个临界区域的来源则可以通过研究冷却系数与来流速度的关系（图11）进行获取。这在汽车前期开发中对制动盘冷却性能的定义和优化具有积极的意义。

然而文献[7]通过对单个制动盘进行研究后发现，β与u的关系为：
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即单个制动盘研究中β与u呈线性关系增长，这显然无法准确的解释整车环境下，制动盘的冷却特性随时间的变化（图10），因此对于单制动盘冷却特性的研究，其研究结论无法适用于整车环境下制动盘冷却特性的物理表达。
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图9对流和辐射散热量随时间的变化

Fig.9 The amount of the convective heat dissipation and radiative heat loss varies with time
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图10 不同来流速度条件下制动盘的峰值温度随时间的变化

Fig.10 The brake disc peak temperature varies with time under various oncoming velocities
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图11 来流速度与制动盘冷却系数的关系

Fig.11 The correlation between the cooling coefficient and the oncoming velocity

4 结论与展望

（1）基于整车环境，通过CFD建立制动盘重复制动工况的热流耦合计算模型，其计算结果与热环境风洞试验结果的一致性较好，计算误差在5~15℃的范围内。

（2）制动盘在冷却过程中，辐射散热所占的比重不到10%，可见对流散热将是未来制动盘散热优化的关键所在。

（3）制动盘在冷却过程中，峰值温度随时间呈指数关系下降，冷却系数β随汽车来流速度呈幂律关系增长，其增长特性表明当来流速度超过某个临界区域时，制动盘冷却性能的提高将受到较大的限制，因此冷却系数可用来评估制动盘的冷却性能以及指导制动盘来流通风的优化设计。

未来可对汽车的来流速度与制动盘周围的流场结构以及冷却系数的逻辑关系做进一步的研究，从而使制动盘冷却系数概念的应用得到通用性的推广。
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