
ISSN 1813-7903. Вестник ИжГТУ имени М. Т. Калашникова. 2020. Т. 23, № 1 

 
© Литвинов А. Е., Поляков П. А., Полякова Е. А., Тагиев Р. С., Федотов Е. С., Голиков А. А., 2020 

14 

УДК 629.113 
DOI: 10.22213/2413-1172-2020-1-14-22 
 
Разработка методики оценки системы охлаждения тормозных дисков 

 
А. Е. Литвинов, доктор технических наук, доцент, Кубанский государственный технический университет,  
Краснодар, Россия 
П. А. Поляков, кандидат технических наук, Кубанский государственный технический университет,  
Краснодар, Россия 
Е. А. Полякова, Кубанский государственный технический университет, Краснодар, Россия 
Р. С. Тагиев, Кубанский государственный технический университет, Краснодар, Россия 
Е. С. Федотов, Кубанский государственный технический университет, Краснодар, Россия 
А. А. Голиков, Кубанский государственный технический университет, Краснодар, Россия 

 
При эксплуатации фрикционного узла в процессе замедления вращения привода на фрикционных парах вы-

деляется большое количество энергии, которая рассеивается в окружающую среду. Через вентиляционный 
канал благодаря разнице давлений между внутренними и внешними отверстиями проходят потоки охлаж-
дающего воздуха. Габаритные параметры тормозного диска являются определяющими критериями при про-
ектировании, тогда как эксплуатационные показатели вентиляционного аппарата тормозного диска отхо-
дят на второй план. 

Исследования, посвященные определению параметров работы вентиляционного аппарата и разработки 
критериев его оценки эффективности, практически отсутствуют. На основании обзора литературы по 
данному вопросу была теоретически обоснована зависимость критерия системы охлаждения, а именно рас-
хода воздуха от конструктивных параметров вентиляционных каналов и эксплуатационных факторов омы-
ваемой среды. 

Одной из разновидностей математического моделирования является метод численного моделирования. 
С помощью метода конечных элементов в программном продукте ANSYS представлено моделирование рабо-
ты вентиляционного аппарата с прямыми вентилируемыми каналами и дана оценка эффективности работы 
вентиляционного аппарата тормозного диска. 

При изменении геометрических параметров вентилируемых каналов тормозного диска (углы входа и вы-
хода воздушного потока, количество ребер, радиус скругления ребер) оценивались изменения эксплуатацион-
ных показателей работы вентиляционного аппарата. В процессе исследований было установлено, что с уве-
личением угла выхода воздушного потока скорость воздушного потока возрастает и, соответственно, воз-
растает расход воздуха, проходящего через вентиляционный аппарат. Помимо этого моделировались 
траектории движения воздушного потока в вентиляционном аппарате тормозного диска. Недостатком 
данного исследования является отсутствие учета вихреобразования. 

На основании теоретических исследований и численного моделирования работы вентиляционного аппа-
рата можно сделать вывод, что вынужденного охлаждения недостаточно для эффективного функциониро-
вания фрикционного узла в устойчивом тепловом диапазоне. Для этого необходимо определить критерии 
оценки работы вентиляционного аппарата тормозного диска, выяснить степень влияния конструктивных 
и эксплуатационных факторов на критерии оценки. В качестве критериев оценки исследователями приво-
дятся такие факторы, как скорость на входе и выходе из вентилируемого канал и расход воздуха, проходя-
щего через вентиляционный аппарат. 
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Введение 
овременные тормозные диски изготав-
ливаются вентилируемыми или имею-
щими перфорацию. Перфорация тор-

мозных дисков бывает сквозной и заглубленной. 
При сквозной перфорации потоки воздуха могут 
выходить через рабочие поверхности тормозно-
го диска. Конструктивно вентилируемые тор-
мозные диски различаются в зависимости от 
видов вентиляционных каналов (рис. 1): на-

правленно радиальные (1), прямые (2), вентиля-
ционный аппарат с шипами (3). 

Согласно классификации вентилируемых 
тормозных дисков первый тип имеет изгиб ка-
нала от центра диска по направлению к задней 
части автомобиля. Преимуществом данного ти-
па тормозного диска является улучшенное ох-
лаждение, но стоимость изготовления в разы 
больше тормозного диска с прямыми вентиля-
ционными каналами. 

С 
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В тормозных дисках второго типа вентиля-
ционный канал направлен от центра к краю 
диска. По сравнению с другими вентилируемы-
ми дисками тормозные диски с прямыми венти-
ляционными каналами наиболее распростране-
ны. Недостатком данной конструкции вентиля-
ционного аппарата является недостаточное 
охлаждение рабочих пар трения. 

 
1

2

3

 
Рис. 1. Виды вентиляционных каналов  
вентилируемых тормозных дисков 

Fig. 1. Types of ventilation ducts  
of ventilated brake discs 

Сутью вентиляционного аппарата с шипами 
является наличие множества перепонок между 
двумя полудисками. Преимуществом данного 
типа тормозного аппарата является большое ко-
личество воздуха в вентилируемом пространст-
ве. Недостатки: высокая стоимость данного  
типа, периодическое изменение направления 
движения воздуха внутри вентиляционного ап-
парата из-за встречного потока воздуха. 

Вентиляционный аппарат тормозного диска 
не является эффективно работающим, так как 
работает в режимах естественного и вынужден-
ного охлаждения, зависящих от встречного по-
тока воздуха. Таким образом, он превращается 
в пассивный элемент охлаждения. В условиях 
роста скоростей движения и массы автомобилей 
и перевозимых грузов нередки случаи возник-
новения перегрева тормозных механизмов, что 
приводит к деструктивным процессам фрикци-
онных накладок. 

В связи вышесказанным возникает потреб-
ность в исследованиях новых методик расчета 
и способов охлаждения тормозных дисков со-
временного автотранспорта.  

В качестве объекта для исследований был 
выбран тормозной диск с прямыми вентилируе-
мыми каналами в связи с их большой распро-
страненностью в большинстве отраслей про-
мышленности. 

Большинство исследований тормозных ме-
ханизмов посвящено изучению процесса трения 

[1] и энергонагруженности фрикционных узлов 
различных типов. В работах [2, 3] исследуется 
нестабильность коэффициента трения от скоро-
сти скольжения и температур на рабочих по-
верхностях тормозных дисков. Важным крите-
рием данных исследований является поверхно-
стная температура, которая ограничивается 
предельной величиной для материалов фрикци-
онных накладок Тпр = 250 °С. 

Также работы посвящены отдельным конст-
руктивным параметрам тормозного диска. На-
пример, в работе [4] определяется эффективный 
радиус трения; авторами статьи [5] предложена 
многоструйная эжекторная система охлаждения 
тормоза; в работе [6] представлено влияние ин-
тенсивности теплообмена рабочих поверхно-
стей от скорости транспортного средства; в ра-
боте [7] приводится корреляция геометрических 
параметров тормозного диска со скоростью его 
вращения. В целом можно сделать вывод, что 
вентиляционный аппарат при проектировании 
фрикционного узла уходит на второстепенное 
место и выбирается по справочникам. Критери-
ев оценки вентиляционного аппарата тормозных 
дисков авторами исследований не приводится. 

Если проанализировать исследования в смеж-
ных областях [8, 9], можно сделать вывод, что 
основным критерием является объемный или 
массовый расход воздуха. Расход воздуха может 
оцениваться не только интенсивностью сниже-
ния температуры нагретой поверхности, но 
и применением различных режимов охлаждения. 

До настоящего времени исследователями не 
был предложен метод определения расхода воз-
духа, проходящего через каналы вентилируемо-
го тормозного диска. Данный параметр свиде-
тельствует об эффективности охлаждения вен-
тиляционным аппаратом тормозного диска 
и снижении его тепловых нагрузок в процессе 
эксплуатации в различных режимах. 

На основании вышеизложенного можно 
сформулировать цель исследования – повыше-
ние эффективности системы охлаждения путем 
обоснования расхода воздуха, проходящего че-
рез вентиляционный аппарат тормозного диска. 

Используемые подходы 
Для разработки метода определения расхода 

воздуха вентиляционного аппарата тормозного 
диска при естественном охлаждении необходи-
мо использовать уравнение самотяги воздушно-
го потока. При движении автомобиля с посто-
янной скоростью самотяга Hc уравновешивается 
аэродинамическими потерями ΔHi в вентиляци-
онном аппарате тормозного диска, поэтому ра-
венство имеет вид 
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Движение потока воздуха через вентиляци-
онный аппарат тормозного механизма дисково-
колодочного типа сопровождается потерями 
механической энергии. Эти потери обусловлены 
силами трения о стенки вентиляционных кана-
лов [10], образованием вихрей на входе в венти-
ляционный канал и неравномерностью движе-
ния воздуха при нестационарном тепловом поле 
рабочих поверхностей тормозного диска. 

Турбулентной вязкостью охлаждающего по-
тока воздуха обусловлены механические поте-
ри, проявляющиеся при попадании воздуха 
в вентиляционный канал, что способствует па-
дению давления воздуха на входе в вентиляци-
онный аппарат тормозного диска. 

В результате нагрева проходящего потока 
воздуха на выходе вентиляционного аппарата 
тормозного диска создается избыточное давле-
ние относительно давления среды (поток возду-
ха, омывающий колесный диск и фрикционный 
узел). В связи с постоянным вращением метал-
лического фрикционного элемента вокруг своей 
оси около выходных отверстий вентиляционных 
каналов создается разрежение, что способствует 
постоянному истечению воздуха. 

Для описания математического аппарата не-
обходимо ввести следующие допущения: 

– местные потери на входе ΔHвх в вентиляци-
онный аппарат, сопротивление трению о стенки 
вентиляционного аппарата тормозного диска 
ΔHтр, а также потери, учитывающие нагрев по-
тока воздуха при обтекании поверхностей вен-
тиляционного аппарата ΔHкин, которые в даль-
нейшем будем рассматривать на примере одно-
го канала вентиляционного аппарата; 

– в связи с разрежением на выходе вентиля-
ционного аппарата канала местные потери бу-
дут равны нулю. 

Тепловая энергия генерируется на рабочих 
поверхностях металлического фрикционного 
элемента и передается конвекцией и излучением 
омывающему потоку воздуха, проходящему че-
рез каналы вентиляционного аппарата. В про-
цессе нагревания воздуха его плотность снижа-
ется по сравнению с плотностью воздуха вне 
фрикционного узла, что, в свою очередь, созда-
ет разность давлений. Благодаря этой разнице 
давлений нагретый воздух вытекает через вы-
ходные отверстия вентиляционного аппарата, 
а во входные отверстия вентиляционного аппа-
рата поступает свежий заряд воздуха из окру-
жающей среды (рис. 2). 

ω

Выходное отверстие
вентиляционного канала

Входное отверстие
вентиляционного канала

Нагреваемая поверхность
тормозного диска

 
Рис. 2. Схема вентиляционного канала 

тормозного диска 

Fig. 2. Diagram of the ventilation channel 
of the brake disc 

Определение расхода воздуха 
Для определения расхода воздуха необходи-

мо воспользоваться зависимостями, которые 
определяют местные потери при течении газа по 
трубопроводам [11]. 

Разница давлений может быть представлена 
выражением, которое называется эффектом са-
мотяги вентиляционного аппарата: 

 с 0
0

1 10,0342 ,H p l
T T
⎛ ⎞

= −⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (2) 

где 0p  – атмосферное давление, МПа; l – длина 
вентилируемого канала, м; 0T  – температура 
окружающего воздуха, К; T – температура внут-
ри канала вентиляционного аппарата, К. 

Сумма местных потерь в вентиляционном 
аппарате рассчитывается на основании зависи-
мости 
 вх тр кин .iH H H H= Δ + Δ + Δ  (3) 

Для определения влияния всех факторов на 
процесс охлаждения тормозного диска необхо-
димо представить каждую составляющую урав-
нения (3): 

 
2

в в
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где F1, F2 – площадь нагретых поверхностей 
вентиляционного канала тормозного диска, м2; 
F3 – площадь поперечного сечения  вентиляци-
онного канала тормозного диска, м2; χ – коэф-
фициент сопротивления трения воздуха о еди-
ницу относительной длины вентиляционного 
канала; εвх – коэффициент сопротивления на 
входе вентиляционного канала тормозного дис-
ка; ρв, ρвых – усредненные значения плотности 
воздуха на входе в вентиляционный канал тор-
мозного диска и на выходе из него, кг/м3; в ,v  

выхv  – средняя скорость воздуха, соответствен-
но, на входе и на выходе из полости вентиляци-
онного канала тормозного диска, м/с. 

При входе воздуха в вентиляционный канал 
его поток меняет направление практически на 
90°, что в дальнейшем способствует вихреобра-
зованию. В процессе движения центральная 
часть вихря остается холодной (температура 
близка температуре окружающей среды), тогда 
как периферийная часть вихря нагревается от 
стенок вентиляционного канала, в результате 
чего приосевые слои холодного воздуха начи-
нают менять направление и происходит вихре-
вое энергоразделение потоков воздуха, прохо-
дящего через вентилируемый канал тормозного 
диска. Эта особенность неравномерного распре-
деления тепловой энергии в вихревом потоке 
называется вихревым эффектом, или эффектом 
Ранка [12]. 

Математическое моделирование оценки 
эффективности работы вентиляционного 
аппарата тормозного диска 
Вышеописанный эффект необходимо также 

представить с помощью математического аппа-
рата, что в дальнейшем позволит учитывать по-
тери энергии проходящего воздуха через венти-
ляционный канал при естественном охлаждении 
тормоза дисково-колодочного типа. В связи 
с этим возникает необходимость в определении 
коэффициента аэродинамических потерь на 
вихреобразование в вентиляционном канале 
тормозного диска. 

Уравнение энергии для холодной части вих-
ря имеет вид 
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где R – газовая постоянная воздуха, Дж/кг К; 
m – общая масса воздуха в вихре, кг; T∞ – уста-
новившаяся температура на поверхности венти-
ляционного канала, К; na – показатель адиабаты; 

r – радиус вихря воздуха, обтекающую внут-
реннюю поверхность вентиляционного канала, 
м; v′  – линейная скорость слоев воздуха вихря, 
м/с; n1 – математическое ожидание попадания 
вихря в зону раздела его горячей и холодной 
частей; p – давление воздуха в вихре, МПа; N – 
количество смен воздуха в вентиляционном ка-
нале. 

Исходя из уравнения (7) энергию вихреобра-
зования для радиуса входного и выходного от-
верстий вентиляционного канала можно выра-
зить следующими зависимостями: 
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 (8) 

где Rвх, Rвых – условный радиус входного и вы-
ходного отверстий вентиляционного канала 
тормозного диска, м; minr  – минимальный гра-
ничный условный радиус, в котором происхо-
дит соприкосновение слоев охлажденного и на-
гретого вихря, м. 

Разность энергий 2 1E E EΔ = −  является по-
терей энергии воздушного потока в объеме вен-
тиляционного канала на вихреобразование. Та-
ким образом, получаем, что 
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 (9) 

Из уравнения (9) определим потери энергии 
на вихреобразование: 
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(10)

 

где V – объем воздуха, проходящий через вен-
тиляционный канал тормозного диска при есте-
ственном охлаждении, м3. 

На основании зависимости (10) можно сде-
лать вывод, что с увеличением радиусов попе-
речных сечений входных и выходных отверстий 
вентиляционного канала потери на вихреобра-
зование будут возрастать. 

Для упрощения расчета преобразуем уравне-
ние (10), получим 
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( )( )вхр
вхр вых вх вых вх вхр ,

E
H R R R R

V
Δ

Δ = = ρ − + ε  (11) 

где ρ – среднее значение плотности воздушного 
потока в вихре, кг/м3; εвхр – коэффициент потери 
энергии потока воздуха на вихреобразование, 
который определяется по формуле 
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 (12) 

Для определения минимального граничного 
условного радиуса вихря minr  необходима сле-
дующая зависимость: 
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 (14) 

где vт.д – линейная скорость точек рабочей по-
верхности тормозного диска в относительном 
движении, м/с. 

Для упрощения математической модели оп-
ределения эффективности вентиляционного ап-
парата тормозного диска в зависимости (5) и (6) 
вводятся коэффициенты, учитывающие потери 
энергии на трение слоев проходящего потока 
воздуха о стенки вентиляционного канала и на 
нагрев потока воздуха в процессе его прохож-
дения по вентиляционному каналу тормозного 
диска. 

Применительно к зависимостям (5) и (6) вве-
дем следующие обозначения: 

 1 2
тр
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;
4

F F
F
+χ
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 0
кин .T T

T
−

ε =  (16) 

Подставив выражения (4)–(6), (11), (15) и (16) 
в уравнение (3), после преобразований получим 
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(17)

 

Из условия неразрывности потока воздуха, 
проходящего через вентиляционный канал тор-
мозного диска, можно сделать следующие пре-
образования: 

 ( )2 2 2
в в в вх ;pv G Fρ = ρ  (18) 

 ( )2 2 2
вых вых вых вых ,pv G Fρ = ρ  (19) 

где Gp – расход воздуха при постоянном давле-
нии, м3/с. 

Согласно уравнению Менделеева – Клапей-

рона при подстановке p
RT

ρ =  в зависимости 

(18) и (19) получим следующие зависимости: 
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Приведенные зависимости (20) и (21) под-
ставим в уравнение (17), в результате получим 
выражение 
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(22)

 

где вp  – среднее давление воздуха на входе 
в вентиляционный канал тормозного диска, 
МПа; выхp  – среднее давление воздуха на выхо-
де вентиляционного канала тормозного диска, 
МПа; R – газовая постоянная воздуха, Дж/(кг К). 

Для дальнейших преобразований зависимо-
сти (22) необходимо вынести значения расхода 
воздуха за скобки: 
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(23)

 

Формула для определения расхода воздуха, 
проходящего через вентиляционный канал тор-
мозного диска при его естественном охлажде-
нии, выглядит следующим образом: 
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 (24) 

Полученная зависимость (24) позволяет оп-
ределить расход воздуха, проходящего через 
вентиляционный канал тормозного диска, зави-
сящий от термодинамических параметров пото-
ка воздуха (Т0, рв, рвых, Т) и геометрических па-
раметров вентилируемого канала (Rвх, Rвых, Fвx, 
l, Fвых) тормозного диска. 

Исходя из формулы (24) можно определить 
расход омывающего воздуха для всего вентиля-
ционного аппарата тормозного диска: 

 вт ,pG nG=  (25) 

где п – количество вентилируемых каналов 
При наличии сквозной перфорации на рабо-

чих поверхностях тормозных дисков необходи-

мо учитывать местное сопротивление на выходе 
из отверстий вентиляционного аппарата на ра-
бочие поверхности тормозного диска, которое 
описывается зависимостью 

 
2

вых
вых. от вых 2

от

,pp G
H

RTFΣ

= ε  (26) 

где отFΣ  – суммарная площадь отверстий в ра-
бочих поверхностях тормозного диска, м2. 

Зависимость для определения расхода возду-
ха, проходящего через вентиляционный аппарат 
тормозного диска со сквозными перфорациями 
при его вынужденном охлаждении, выглядит 
следующим образом: 
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 (27) 

Анализ результатов 
Для определения зависимости расхода воз-

духа, проходящего через вентиляционный ап-
парат тормозного диска, от значений темпера-
туры внутри канала вентиляционного аппарата 
необходимо задаться исходными данными. 
Радиус выходных отверстий вентиляционных 
каналов по сравнению с входными был увели-
чен в два раза. Исследования проводились для 
двух случаев: в первом случае Rвх = 0,0025 м, 
Rвых = 0,005 м; во втором случае Rвх = 0,005 м, 
Rвых = 0,01 м. Давление на входе в вентиляцион-
ный канал являлось атмосферным; давление на 
выходе из вентиляционного канала принима-
лось ниже из-за потерь на трение в вентиляци-
онном канале. Длина вентиляционного канала 
являлась изменяемым параметром (в первом 
случае l = 110 мм, во втором – l = 220 мм). Тем-
пературный диапазон принимался 20…300 °С. 
Количество вентиляционных каналов принима-
лось равным 12. Путем подстановки изменяю-
щихся параметров в формулу (24) с помощью 
программы MSExel были получены результаты 
расчета расхода воздуха вентиляционного аппа-
рата от его температуры, представленные на 
рис. 3. 
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Рис. 3. Зависимость расхода воздуха, проходящего 
через вентиляционный аппарат, от его температуры 
при различных условиях: 1 – Rвх = 0,0025 м, Rвых = 0,005 м, 
l = 220 мм; 2 – Rвх = 0,0025 м, Rвых = 0,005 м, l = 110 мм;  
3 – Rвх = 0,005 м, Rвых = 0,01 м, l = 220 мм; 4 – Rвх = 0,005 м, 
Rвых = 0,01 м, l = 110 мм 

Fig. 3. Dependence of the air flow through the ventila-
tion unit, depending on its temperature under various 
conditions: 1 - RBX = 0.0025 m, RBYX = 0.005 m, l = 220 
mm; 2 - RBX = 0.0025 m, RBYH = 0.005 m, l = 110 mm;  
3 - RBX = 0.005 m, RBYH = 0.01 m, l = 220 mm; 4 - RBX = 
= 0.005 m, RBYH = 0.01 m, l = 110 mm 
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Из представленной зависимости можно сде-
лать вывод, что уменьшение в два раза входного 
и выходного радиусов поперечного сечения 
вентиляционного канала и увеличение длины 
вентиляционного канала в два раза увеличивает 
расход воздуха на 32 %. Данный факт свиде-
тельствует о том, что чем больше произойдет 
смен воздуха за единицу времени, тем больше 
тепла сможет рассеяться в окружающую среду 
от рабочих пар трения фрикционного узла. 

Помимо изменений геометрических пара-
метров вентиляционного аппарата проводились 
расчеты, связанные с изменением давления на 
входном и выходном отверстиях вентиляцион-
ного канала. При одинаковых конструктивных 
параметрах вентиляционных каналов увеличе-
ние давления охлаждающего воздуха приводило 
к незначительному изменению кривизны линии 
(в сторону увеличения) при высоких температу-
рах воздуха, омывающего вентиляционный ка-
нал. При низких температурах эффекта увели-
чения расхода воздуха через вентиляционные 
отверстия не наблюдалось. 

Для проверки адекватности метода опреде-
ления расхода воздуха в вентиляционном аппа-
рате целесообразно сравнить расчетные данные 
метода с исследованием [13, 14], проводимым 
с помощью метода конечных элементов в про-
грамме ANSYS. В представленной работе при-
водится сравнение конструкции вентиляцион-
ного аппарата серийных тормозных дисков 
с вентиляционным аппаратом с измененными 
размерами и геометрией вентилируемых кана-
лов. В зависимости от угла входа и выхода воз-
душного потока изменялись скорость и расход 
воздуха. Для сравнения исследований, получен-
ных методом конечных элементов и разрабо-
танной методикой определения расхода возду-
ха, в качестве наглядности на рис. 4 представле-
на зависимость расхода воздуха от условного 
радиуса вентилируемого канала. В качестве 
диапазона условного радиуса был принят ин-
тервал 0,005…0,015 м; температура окружаю-
щего воздуха 20 °С; температура на выходе из 
вентилируемого канала составляла 200 °С; ре-
жим охлаждения – вынужденный. 

Из рисунка 4 видно, что рассчитанный рас-
ход воздуха разработанной методикой не выхо-
дит из доверительного интервала (±10 %) зави-
симости изменения расхода воздуха в методе 
конечных элементов. 

Таким образом, можно говорить об адекват-
ности методики расчета расхода воздуха с мето-
дом конечных элементов вентиляционного ап-
парата серийного тормозного диска. 

Следовательно, подбирая геометрические 
размеры вентиляционных каналов, можно 
спрогнозировать пропускную способность вен-
тиляционного аппарата в процессе эксплуата-
ции тормозного диска, что в дальнейшем отра-
зится на ресурсе тормозной системы в целом. 
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Рис. 4. Сопоставление метода конечных элементов 
и разработанной методики определения расхода воз-
духа вентилируемого канала: 1 – расход воздуха, рас-
считанный по методике; 2 – расход воздуха, полученный 
методом конечных элементов; 3 – доверительный интервал 
(±10 %) расхода воздуха, полученного методом конечных 
элементов 

Fig. 4. Comparison of the finite element method and the 
developed methodology for determining the air flow rate 
of the ventilated channel: 1 - air flow rate calculated by the 
method; 2 - air flow obtained by the finite element method;  
3 - confidence interval (± 10 %) of the flow rate of air obtained 
by the finite element method 

На основании метода определения пропуск-
ной способности можно сделать вывод об эф-
фективности вентиляционного аппарата тор-
мозного диска при естественном охлаждении на 
стадии проектирования.  

Особенностью данного метода определения 
расхода воздуха, омывающего вентиляционный 
аппарат, является учет эффекта Ранка, который 
вносит существенный вклад в потери энергии 
потока воздуха при вихреобразовании и позво-
ляет уточнить механизм разделения потоков 
воздуха в вентиляционном канале тормозного 
механизма. 
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During operation of the friction unit in the process of slowing down the rotation of the drive, a large amount of en-

ergy is released on the friction pairs, which is dissipated into the environment. Due to the pressure difference between 
the internal and external openings, cooling air flows through the ventilation duct. The overall parameters of the brake 
disc are the determining criteria in the design, while the performance of the ventilation apparatus of the brake disc 
fades into the background. 

There are practically no works devoted to determining the operation parameters of the ventilation apparatus and 
developing criteria for evaluating its effectiveness. Based on the literature review, the dependence of the criterion of 
the cooling system, namely, air flow, on the design parameters of ventilation ducts and operating factors of the me-
dium being washed was theoretically substantiated. 

One of the varieties of mathematical modeling is the method of numerical simulation. Modeling was performed us-
ing the finite element method in the ANSYS software product, in particular, the study simulated the operation of a ven-
tilation unit with direct ventilated channels and assessed the efficiency of the operation of the brake disc ventilation 
apparatus. When changing the geometric parameters of the ventilated channels of the brake disc (angles of entry and 
exit of the air flow, number of ribs, radius of rounding of the ribs), changes in the operational performance of the ven-
tilation apparatus were evaluated. According to the studies, it was found that with an increase in the angle of exit of 
the air flow, the air flow velocity increases and, accordingly, the air flow passing through the ventilation apparatus 
goes up. In addition, the trajectories of the air flow in the ventilation apparatus of the brake disc were simulated. The 
disadvantage of this study is the lack of accounting for vortex formation. 

Based on theoretical studies and numerical simulation of the operation of the ventilation apparatus, we can con-
clude that forced cooling is not enough for the effective functioning of the friction unit in a stable thermal range. For 
this, it is necessary to determine the criteria for evaluating the operation of the ventilation apparatus of the brake disc, 
and to find out the degree of influence of design and operational factors on the evaluation criteria. Based on the lit-
erature review, many researchers cite the following factors as evaluation criteria: speed at the inlet and outlet of the 
ventilated channel, and the air flow through the ventilation unit. 

 
Keywords: ventilation unit, air flow, brake disc, vortex formation, Rank effect. 
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