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摘要　 考虑到目前关于盘式制动器尖叫噪声的仿真研究通常忽略了转向节的影响,建立包含转向节部件的盘式制

动器有限元模型,利用复特征值分析法对该制动器的振动尖叫特性进行预测分析,重点探讨了转向节的特性对制动尖叫

行为的影响。 结果表明增大摩擦因数会增强制动系统产生尖叫的倾向和强度,转向节对制动系统不同部件之间的耦合

具有重要影响,其模态将会诱导制动尖叫噪声的产生。 当模型忽略转向节时,尖叫预测结果可能出现“过预测”和“欠预

测”的现象。 转向节刚度增大会诱导更多频率的不稳定振动产生,同时增大系统的振动尖叫强度。 由于转向节和盘毂之

间并没有存在明显的摩擦运动,因此转向节-盘毂连接处的摩擦因数并不会对系统的制动尖叫行为产生重要的影响。 以

上研究结果为认识制动尖叫的产生机理及提出合理改善尖叫措施提供依据。
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Abstract　 Considering that the effect of steering knuckle on squeal is usually ignored when performing analysis of disc brake

squeal, in this work, a finite element model of disc brake system including steering knuckle component is established, and the
vibration characteristics of the brake system are predicted and analyzed by using complex eigenvalue analysis method. On this
basis, the influence of steering knuckle characteristics on brake squeal instability behavior is studied. The results show that the
increase of friction coefficient will enhance the tendency of braking system to generate squeal instability, and the steering knuckle
plays a significant role in affecting the coupling between different components of the brake system. The mode of knuckle may
induce the generation of brake squeal. Ignoring the steering knuckle during squeal analysis and prediction will cause the
phenomenon of ‘ over-prediction’ and ‘ under-prediction’. The stiffness of steering knuckle has a strong influence on squeal
behavior. The increase of steering knuckle stiffness will cause more unstable vibration of frequency and accordingly increase the
squeal intensity of the system. In addition, since there is no significant friction movement between the knuckle and the disc hub,
the friction coefficient at the knuckle-disc hub connection shows little impact on the braking squeal behavior of the system. The
above research results provide a basis for understanding the generation of brake squeal and proposing reasonable measures to
improve the squeal.
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　 　 引言

汽车在制动过程中可能产生不稳定振动,并发射出

一种频率和强度不规则变化的声音,称为制动噪声。 根

据噪声频率的不同,通常将制动噪声分为低频颤振( f<

1 000 Hz)和高频尖叫(f>1 000 Hz) [1]。 其中,高频尖叫

由于其强度大,响度高,影响因素复杂,且严重干扰城市

环境,成为了国内外长期关注的前沿热点问题[2]。
由于制动尖叫噪声与制动器部件间的相互耦合作

用有关,因此关于制动器结构和制动尖叫之间的关系受
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到了广泛的研究[3]59-64[4]360-366[5]653-672[6]168-189[7-8]。 张立军

等[3]59-64研究摩擦片包角对制动尖叫的影响,结果表明

包角的改变会改变摩擦副接触状态,进而引起制动系统

模态耦合特性的改变。 李清等[4]360-366结合复特征值分

析法和能量馈入分析法,验证摩擦片倒角能够降低噪声

模态的能量馈入,从而减弱制动尖叫强度。 此外,Nouby
M 等[5]653-672和 Massi F 等[6]168-189均对制动器结构和制动

尖叫行为之间的关系展开了系统的研究。
以上研究对认识制动尖叫并提出合理改善措施具

有重要意义。 但是由于制动系统结构复杂,这导致尖

叫噪声的产生具有极强的随机性和不确定性,应该并

没有某一种特定的结构修改方式能彻底的抑制制动噪

声。 事实上,制动摩擦副产生的振动会经转向节传递

至车身,从而引起车身大面积部件产生辐射声,因此转

向节在制动尖叫的产生和传递过程中同样起到重要作

用[9]105-166[10],而目前关于转向节和制动尖叫之间关系

的研究却鲜见报道,在现有的对制动尖叫的仿真分析

中,所建立的有限元模型通常也省略了转向节部件。
因此,开展转向节和制动尖叫之间关系的研究具有很

好的创新性和重要的工程实用价值。

图 1　 制动器有限元模型及各零部件几何模型

Fig.1　 Finite element model of disc brake system and
the geometrical models of the brake components

基于以上分析,本研究针对某实际制动器,根据其

结构和工作原理对制动器各部件之间的接触连接关系

进行了准确定义,建立了包含转向节的制动系统有限

元模型。 采用复特征值分析法对制动系统的振动特性

进行分析预测,并验证转向节的存在、转向节的刚度参

数以及转向节和盘毂的连接特性对制动尖叫行为的影

响,从而为改善制动器尖叫噪声提供理论依据和手段。

1　 制动器有限元模型和分析方法

1. 1　 有限元模型

图 1 所示为导入有限元软件 Abaqus 的某盘式制

动系统有限元模型,该模型主要由制动盘、盘毂、制动

钳、活塞、制动支架、刹车片、固定螺、导向销和转向节

等部件组成。 部件主要采用六面体单元(C3D8)进行

网格划分,对不规则的部件(如:转向节)和局部过渡

区域采用四面体单元(C3D4)辅助划分。 模型总单元

数为 207 861 个。 表 1 定义各部件材料参数(密度、弹
性模量、泊松比等),忽略系统阻尼的影响。

表 1　 有限元模型部件材料参数

Tab.1　 The material parameters of the components
of the finite element model

部件
Part

密度
Density

ρ / (kg / m3)

弹性模量
Elastic module

E / GPa

泊松比
Poisson′s

ratio
制动盘 Disc 7 800 158 0. 3
刹车片 Pad 2 100 3 0. 32

片背板 Pad plate 7 800 210 0. 3
盘毂 Hub 7 350 165 0. 3

制动钳 Caliper 7 350 170 0. 3
活塞 Piston 7 800 190 0. 27
支架 Bracket 7 800 210 0. 3
螺栓 Bolt 7 800 210 0. 3
导向销 Pin 2 850 71 0. 3

转向节 Knuckle 7 250 170 0. 3

1. 2　 部件连接关系和边界条件

制动器各部件之间的连接关系对制动尖叫行为特

性具有重要影响,因此需要尽可能地准确定义各部件

之间的连接关系。 结合实际制动器的结构和工作原

理,各部件之间的连接关系主要采用“面—面接触”、
“点—面接触”和“绑定”模式,如表 2 所示。 约束制动

盘中孔区域,使其仅能绕 Z 轴转动,限制制动支架螺

栓孔的 6 个自由度,同时限制转向节与摆臂连接的各

个螺栓孔在所有方向上的自由度。 在活塞底面施加压

强为 0. 5 MPa,定义制动盘以 6. 28 rad / s 的速度进行

转动,制动系统实现拖曳制动。
表 2　 模型部件之间的链接关系

Tab.2　 Connection relationship between the components

连接部件
Connect part

连接关系
Connected relation

Abaqus 定义
Definition

摩擦因数
Coefficient of

friction

制动盘-刹车片
Disc-Pad

接触
Contact

面-面接触
Surf-to-Surf 0. 1~0. 7

支架-导向销
Bracket-Pin

接触
Contact

面-面接触
Surf-to-Surf 0. 05

支架-刹车片
Bracket-Pad

接触
Contact

点-面接触
Node-to-Surf 0. 1

制动钳-刹车片
Caliper-Pad

接触
Contact

点-面接触
Node-to-Surf 0. 1

活塞-刹车片
Piston-Pad

接触
Contact

点-面接触
Node-to-Surf 0. 1

活塞-活塞缸
Piston-Cylinder

接触
Contact

面-面接触
Surf-to-Surf 0. 05

盘毂-转向节
Hub-Knuckle

接触
Contact

面-面接触
Surf-to-Surf 0. 1

夹钳-螺栓
Caliper-Bolt

固定
Fix 绑定 Tie —

背板-摩擦片
Plate-Pad

固定
Fix 绑定 Tie —
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1. 3　 数值模拟分析方法

两种算法可实现对制动器的尖叫行为的预测分

析,即复特征值分析法和瞬时动态分析法[11-12]。 其

中,复特征值分析法通过求解系统动力学方程

Mẍ( t) + Cx·( t) + Kx( t) = 0 (1)
　 　 获得系统的通解表达式,即

x( t) = ∑ φ{ } mesmt = ∑ φ{ } me(λm+jωm) t (2)

　 　 从而实现对制动系统振动模态和尖叫频率的预

测。 当特征值实部 λm 大于零时,制动系统产生自激

振动,并可能发射尖叫噪声,此时特征值虚部值 ωm 即

为系统尖叫振动的频率。 通常利用特征值实部和虚部

构造新的参数:负阻尼比,其表达形式为

ξ = - λm / (π ωm ) (3)
　 　 当特征值实部为正数时,阻尼比为负数。 当阻尼

比值越小时,则摩擦系统产生异响的趋势和强度都增

强。
相比之下,瞬时动态分析采用中心差分法对系统

力学平衡方程进行时间积分,在时域上获得系统振动

速度 x·和振动位移 x 表达式,但是该方法耗时巨大且

有时预测的结果过于保守,因此在研究初期,通常采用

复特征值分析法对制动尖叫进行预测,故本研究也采

用该方法。

2　 制动器尖叫不稳定分析

图 2a 所示为当摩擦因数从 0. 1 增大到 0. 7 的过

程中,系统出现的负阻尼比及对应的振动频率。 可见

当摩擦因数增大到 0. 3 时,系统在频率分别为 2 780
Hz、7 212 Hz 和 9 454 Hz 处出现了三个负阻尼比值,
这说明该制动系统在这三个频率处产生模态耦合现

象,并可能产生以上频率的尖叫噪声。 随着摩擦因数

逐渐增大,系统负阻尼比的个数逐渐增加,当摩擦因数

增大至 0. 7 时,制动系统在七个频率处均出现负阻尼

比,同时摩擦因数的增大伴随着负阻尼比值的减小,因
此制动系统产生尖叫噪声的倾向随摩擦因数的增大而

增强。
图 2b 所示为制动系统在耦合频率处的不稳定振

动模态。 可见不稳定振动主要表现在制动盘的面内扩

张和面外弯曲运动,这是由于制动盘在摩擦力作用下

主要表现为薄板的运动形式。 此外,通过对振型观察

可以看出,转向节局部区域的弯曲和扭转运动也是系

统振动模态的主要表现形式,可以推测,转向节的振型

模态对制动系统的尖叫不稳定行为也起有一定影响。
为此,对转向节在自由状态下的自然频率进行提

取分析,结果如图 3 所示。 可见转向节的部分自然频

率和如上预测的不稳定振动的频率(如:2 777 Hz、

图 2　 制动系统负阻尼比及振动模态

Fig.2　 Negative damping ratio of the brake system in different
friction coefficients and its unstable vibration modes

7 248 Hz和 10 342 Hz 处)非常接近。 以上结果进一步

说明,在制动过程中,由于摩擦力的作用,制动系统的

不同部件之间将会发生模态耦合现象,转向节将会参

与部件耦合的过程,从而诱导系统产生制动尖叫噪声

现象。

图 3　 转向节自然频率和部分模态

Fig.3　 Natural frequencies of the knuckle steering and some vibration modes

3　 转向节特性的影响

3. 1　 有 /无转向节对制动尖叫的影响

基于以上分析,本部分首先探讨有 /无转向节对制

动尖叫行为的影响。 通过对两种系统的制动过程进行
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复特征值求解,结果如图 4。 图 4a 所示为当摩擦因数

为 0. 5 时的求解结果,可见两种情况下求得的负阻尼

比值并没有显著区别,但是在无转向节的情况下,系统

多出了 7 084 Hz 的不稳定振动。 因此相比于有转向

节的情况下,忽略转向节在该摩擦因数状态下可能出

现“过度预测”的现象。
当摩擦因数增大为 0. 6 时,当忽略转向节时,系统

预测出了 3 个不稳定振动频率,相比之下,当转向节结

构存在时,制动系统可能出现五个不稳定振动频率

(图 4b)。 因此在该摩擦因数情况下,忽略转向节可能

导致计算结果出现“欠预测”的现象。 综合以上分析,
在建模过程中忽略转向节可能导致计算结果同时出现

“过度预测”和“欠预测”的现象,故在进行制动尖叫的

分析过程中有必要考虑到转向节结构的建模,以获得

更加准确的结果。

图 4　 有 / 无转向节的制动系统的负阻尼比

Fig.4　 Negative damping ratio of the brake system
with / without steering knuckle

3. 2　 转向节刚度对制动尖叫的影响

图 5 所示为当转向节在不同刚度状态下,系统的

不稳定振动频率分布图。 可见当转向节刚度较小时

(150 GPa),系统仅有 4 个不稳定振动频率;当转向节

刚度逐渐增大时,系统不稳定振动频率数量逐渐增多,
这说明增大转向节刚度可以诱发更多频的不稳定振

动。 此外,可见当转向节刚度为 190 GPa 时,负阻尼比

(绝对值)值明显大于刚度为 150 GPa 和 170 GPa 两种

情况。 综合以上分析,转向节的刚度对制动系统的振

动尖叫特性具有重要影响,转向节刚度增大会诱导更

多频率的不稳定振动产生,同时会增大系统的负阻尼

比值(绝对值), 即可能增大系统的振动尖叫强

度[9]105-166。

图 5　 不同转向节刚度下的制动系统的负阻尼比

Fig.5　 Negative damping ratio of the brake system with
different stiffness of steering knuckle

3. 3　 转向节-盘毂连接处的摩擦因数对制动尖叫的影

响

考虑到转向节和盘毂之间通过面-面接触的形式

定义连接方式,因此本部分对两者接触部分的摩擦因

数进行变化,以探讨连接处摩擦因数对系统制动尖叫

的影响,复特征值分析结果见图 6。 可以看出,当转向

节-盘毂连接处的摩擦因数从 0. 1 增大到 0. 3 时,系统

预测产生的不稳定振动频率和负阻尼比并没有出现明

显的区别。 因此,转向节-盘毂连接处的摩擦因数并不

会对系统的制动尖叫产生重要的影响,这主要是因为

系统的不稳定振动主要是由于接触摩擦所引发的结构

模态耦合,转向节和盘毂之间并没有存在明显的摩擦

运动,故并不会对系统的振动尖叫行为产生重大影响。

图 6　 不同转向节-盘毂连接处摩擦因数下的

制动系统的负阻尼比

Fig.6　 Negative damping ratio of the brake system with different
friction coefficient between steering knuckle and hub

4　 结论

本研究建立了包含转向节结构在内的某实际制动

系统有限元模型。 采用复特征值分析法对制动系统的

振动特性进行分析预测,并验证转向节特性对制动尖
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叫的影响,得到如下结论:
1)摩擦因数的增大会使制动系统产生尖叫的倾

向增强。 转向节参与制动系统不同部件之间的耦合,
诱导系统产生制动尖叫噪声现象。

2)在进行制动尖叫的分析预测过程中,有必要考

虑到转向节部件的建模。 当模型忽略转向节时,可能

使预测结果出现“过度预测”和“欠预测”的现象。
3)转向节的刚度对制动系统的振动尖叫特性具

有重要影响。 转向节刚度增大会诱导更多频率的不稳

定振动产生,同时增大系统的振动尖叫强度。
4)由于转向节和盘毂之间并没有存在明显的摩

擦运动,因此转向节-盘毂连接处的摩擦因数并不会对

系统的制动尖叫行为产生重要的影响。
5)本研究重点探讨的是万向节对制动摩擦振动

行为的影响。 一方面体现万向节对制动振动强度和频

率的影响,第二方面证明目前常用的忽略了万向节的

制动模型会导致计算结果出现“过度预测”和“欠预

测”等问题。 关于万向节的动力学贡献的特殊性将在

后续工作中通过试验结合有限元分析的手段进行进一

步探讨。
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