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摘  要 

通过ABAQUS建模模块建立盘式制动器三维模型，基于ABAQUS有限元分析法，研究不同制动转速与不

同制动压力下盘式制动器的热力耦合分析。分析结果表明：紧急制动过程中，盘式制动器的温度和应力

的最大值与制动转速和制动压力呈正相关。制动转速和制动压力对盘式制动器的温度和应力场产生重要

影响。盘式制动器温度和等效应力在圆周上都呈现环带状分布，二者之间存在一致性。这些研究结果为

深入了解盘式制动器的温度和应力分布规律以及在不同工作状态下的热力耦合特性提供了参考。 
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Abstract 
The three-dimensional model of the brake disc was established using the modeling module in 
ABAQUS. The thermal-mechanical coupling analysis of the brake disc under different braking speeds 
and pressures was conducted using the finite element analysis method in ABAQUS. The analysis 
results indicate a positive correlation between the maximum temperature and stress of the brake 
disc and the braking speed and pressure during emergency braking. The braking speed and pres-
sure have a significant influence on the temperature and stress distribution of the brake disc. The 
temperature and equivalent stress of the brake disc exhibit a consistent ring-shaped distribution 
along the circumference. These research findings provide valuable insights into the temperature 
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and stress distribution patterns of the brake disc and the thermal-mechanical coupling characte-
ristics under different operating conditions. 
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1. 引言 

车辆的安全性关键在于制动器的性能，常见的制动器类型有盘式制动器和鼓式制动器。盘式制动器

具有结构简单、安装方便、散热效果好等优点，在汽车中广泛使用[1]。 
研究人员对制动器进行了大量研究，包括制动盘和摩擦片的接触压力分析、热传导、温度场变化、

热应力等方面。黄健萌在数值模拟的基础上，利用三维非稳态模型进行制动盘和摩擦片的接触压力分析，

得到制动盘的形变量与压力的分布有关的结论，同时提出摩擦力，热应力变形之间存在着热力耦合现象

[2]。吕振华提出制动盘的制动过程是非线性的过程，因此他使用间接耦合的方法分别求解制动盘的制动

过程，分别分析了摩擦产生热量的热传导、温度场的变化及热应力的变化，又对制动盘和摩擦片之间的

热量分配进行分析，将三者相互迭代计算进行耦合分析[3]。李亮针对制动器在制动时产生的热量问题，

建立重复制动的分析模型，对制动过程中的热量分配和散失进行分析，考虑热传导、热辐射和对流换热

系数等因素，最终计算求得制动器的瞬态温度场，并与实验进行对比分析[4]。鲁国富建立了三维制动盘

瞬态温度模型，对紧急制动工况进行分析，分析了温度场和热应力进行分析[5]。韩建荣提出热源输出的

方法进行计算温度场，同时用实验加以验证[5]。朱爱强对不同材料的制动盘和摩擦片进行耦合分析[6]。
司杨建立了非线性热力耦合模型，分析了制动盘的温度场分布，接触压力场分布以及薄厚差的影响[7]。
孟德建建立了三维瞬态热力耦合有限元模型，利用模型仿真和台架试验的验证，得出热力耦合特征的影

响[8]。曲杰和苏海赋等人利用代理模型的设计方法，对通风盘式制动器结构进行优化[9]。潘公宇利用

Insight 软件，对通风盘式制动器进行仿真分析和进一步的结构优化[10]。浙江大学许增辉利用 Solidworks、
ABAQUS 软件，建立盘式制动器热力耦合有限元模型，分析热力耦合特性，同时以台架试验进行试验验

证，最后对盘式制动器进行结构参数的优化[11]。 
目前的研究还未深入分析制动盘内部的热力耦合特性。因此，本文作者考虑了制动温度变化对材料

参数和摩擦因数的影响，对不同工况下的制动器进行了详细分析，得出了应力、温度分布等规律，并进

行了热力耦合分析，以提供更准确的计算结果和实际制动情况的参考。这些研究将为制动盘的设计和优

化提供理论支持。 

2. 建立三维模型 

为了进行盘式制动器的热力耦合分析，首先需要建立其三维模型。本文采用 ABAQUS 建模模块建立

了该模型。本文采用了简化模型。简化模型去除了对结构力学和热力学计算影响较小的零部件，以减少

模型的复杂程度和网格划分的复杂性，从而减少了仿真计算所需的节点数和计算时间[12]。 
建模简化条件如下： 

Open Access

https://doi.org/10.12677/mos.2024.132174
http://creativecommons.org/licenses/by/4.0/


马靖凯 
 

 

DOI: 10.12677/mos.2024.132174 1864 建模与仿真 
 

1) 模型只包含制动盘和摩擦片，忽略其他部分如挡板、轮毂、制动钳及其连接结构。 
2) 忽略细小工艺，如倒角、凹槽、螺孔。 
3) 在热力耦合分析中，只保留主要受力和受热的面。 
建立的模型如图 1 所示，其中两块摩擦片位于摩擦盘的上下两侧。制动盘的上下两侧分别有光滑的

接触盘表面，并且中间有 36 根散热筋。这些散热筋的长度为 38 mm，宽度为 8 mm，厚度为 15 mm，夹

角为 10˚。 
模型结构参数如下表 1： 

 
Table 1. Structural parameters of the brake disc and brake pads 
表 1. 制动盘和摩擦片结构参数 

零部件 外半径(mm) 内半径(mm) 总厚度(mm) 包角(˚) 

制动盘 150 93 8 360 

摩擦片 140 103 7.5 45 

 

 
Figure 1. Brake disc model 
图 1. 盘式制动器模型图 

3. 盘式制动器热力耦合模型构建 

3.1. 模型条件假设 

热力耦合是一种复杂的过程，涉及制动盘和摩擦片之间的热量传递和对流换热[13]。制动过程中产生

的热量主要源于制动盘和摩擦片之间的摩擦生热，以及摩擦片的微小形变和材料降解。这些热量通过热

传导和热对流向周围环境传递[14]。研究热力耦合需要考虑摩擦生热理论、接触理论和传热理论。制动过

程中，摩擦产生的热量主要由制动盘和摩擦片之间的相对运动引起。制动盘和摩擦片在接触区域发生摩

擦，产生摩擦生热。此外，摩擦片在受压力和温度作用下发生微小形变，可能发生撕裂和粘结，导致制

动盘表面微弱形变[15]。摩擦片的材料属性也会导致在一定温度下发生材料降解，产生一部分热量。热力

耦合现象是非线性的力学问题，涉及材料的塑性变形和结构变化。制动盘和摩擦片在接触区域的温度和

压力随时间改变，导致接触面积、接触状态和相对位置都在不断变化[16]。制动盘和摩擦片之间的接触条

件是非线性的，会随时间变化。热量的传递方式包括热传导和热对流。热传导是最主要的传热方式，可

以发生在物体内部或物体之间[17]。热对流是热量通过介质的流动传递的方式，可以发生在气体和液体介

质中。在研究盘式制动器的热力耦合过程中，通常会考虑热传导和热对流这两种主要的热传递方式，而
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热辐射的作用相对较小，可以在简化模型时忽略。 
为了模拟实际的制动工况并确保计算精度和计算效率，在采用热力耦合方法时，我们做出以下假设

[18]： 
1) 制动时摩擦片受力均匀分布。 
2) 材料被假设为各向同性的弹性材料，在制动过程中动能完全转化为热能。 
3) 制动过程只考虑热对流和热传导，而忽略热辐射的影响。 
4) 在制动过程中不考虑车轮抱死的情况。 
5) 制动接触面被假设为理想平面，而初始温度 T0为 20℃。 

3.2. 耦合模型理论计算 

根据热传导理论，对于制动系统，得到柱坐标系下三维瞬态热传导微分方程[19]： 

( )
2

2 2 2 2
1 1d d d d d

d d d
T T T T Tc

r r tr r z
λ ρ

θ
 ∂ ∂ ∂ ∂ ∂

+ ⋅ + + = Ω ∂ ∂∂ ∂ ∂ 
                      (1) 

式中： dλ 为制动盘导热系数； dρ 为制动盘密度； dc 为制动盘比热容； dT 为制动盘瞬态温度； r 、θ 分

别为径向坐标和周向坐标； t 为制动时间；Ω为解域。 
该微分方程主要描述某个区域内的温度随时间的特点，有限元计算的初始条件和边界条件如下[20]： 

( ) 0, , , 0dT r z t T tθ = =                                    (2) 

( )( ), ,d
d d

T q r t
z

λ θ∂
= Γ

∂
                                  (3) 

( ) ( )1 0 1, ,d
d d d

T h T T r t
r

λ θ∂  = − Ω ∂
                              (4) 

( ) ( )2 0 2, ,d
d d d

T h T T r t
r

λ θ∂  = − Ω ∂
                              (5) 

( ) ( )3 0 3, ,d
d d d

T h T T r t
r

λ θ∂  = − Ω ∂
                              (6) 

( ) ( ) ( )40d iT n∂ ∂ = Ω                                    (7) 

( ) ( ) ( )50dT z∂ ∂ = Ω                                    (8) 

式中： 0T 为环境温度； dq 为圆盘吸收的热流密度； dih 为边界面上的换热系数； ( )1,2 3,i iΩ = 为边界求解

域； in 为面外法向方向余弦； z 为柱坐标下 Z 向坐标。 
汽车的制动过程本质上是将汽车制动系统的动能和势能通过制动盘与摩擦片的相互作用转化为热能

的过程。制动盘与摩擦片之间存在热流输入和自然传热，其中热流密度分别为[21]： 

( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( )

, ,
, ,

d d

p p

q r t k f t pv r t
q r t k f t pv r t
 =
 =

                                 (9) 

式中： ( )f t 为不同时刻的摩擦因数； p 为接触压力； v 为制动盘与摩擦片相对滑动速度； dk 为制动盘热

流分派系数； pk 为摩擦片热流分配系数。 
其中 dk 和 pk 满足以下关系[22]： 

d d d d

p p p p

k c
k c

ρ λ
ρ λ

=                                     (10) 
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1d pk k+ =                                        (11) 

式中： ρ 为密度； c 为比热容； λ 为导热系数；下标 d 、 p 表示制动盘和摩擦片。 
由温度引起的线应变为[23] 

( )0T T Tε α α= ∆ = −                                   (12) 

在存在初始应变，由温度引起的应力计算公式为[3] 

( )Dσ ε ε= − ∆                                     (13) 

( )[ ]1 1 1 0 0 0Tε α∆ = ∆                             (14) 

式中：σ 为应力矩阵； D 为材料弹性矩阵； ε∆ 为热变形引起的热应变。 
圆盘的换热主要是对流换热，圆盘表面的对流换热系数经验计算公式如下[24]： 

( )
( )

0.55 5

0.8 5

0.7 Re Re 2.4 10
0.7 Re Re 2.4 10

a d

a d

d
h

d
λ
λ

 ≤ ×=  > ×

当

当
                         (15) 

式中： ( )Re 3.6d a d adω ρ µ= 为雷诺数； aµ 为空气黏度； aλ 为空气传热系数； aρ 为空气密度； dω 为制动

盘转速； dd 为制动盘外径。 

3.3. ABAQUS 模型预处理与分析 

为了保证计算效率和收敛性，并提高网格划分的质量，在 ABAQUS 中对制动盘模型进行了网格划分。

[14]为了减少对热力耦合影响较小的特征，我们将制动盘切分为多个小模块。根据表 2 的材料参数属性设

置材料参数，并使用 ABAQUS 软件进行有限元分析。该软件通过对计算模型的单元节点进行计算，并求

解离散域方程，得出节点处的变量近似值。为了更好地求解单元，需要对模型进行网格划分，将其转换

为网格化有限元模型。对于盘式制动器的复杂结构，合理的网格划分可以减轻计算负担。本研究采用

ABAQUS 自带的自适应网格划分功能，以满足分析要求并精简网格数量。总共使用了 23,864 个节点和

14,756 个线性六面体网格单元(类型为 C3D8RT)，划分的网格如图 2 所示。以上是对网格划分的描述，通

过这种方式可以在保证计算效率和收敛性的同时，减少对热力耦合影响较小特征的计算。 
有限元模型在模拟刹车制动过程时，需要进行一些假设以满足仿真计算的要求。为了尽可能地模拟

真实的刹车过程，模型在初始状态下假设了制动盘和摩擦衬之间存在一定的间隙，并在摩擦片上施加均

匀的力。因此，仿真过程至少需要两个载荷步来计算制动过程：第一步是制动盘施加一定的转速，摩擦

片受到均匀力的作用，向制动盘移动，消除间隙，使制动盘和摩擦片接触；第二步是制动盘和摩擦片发

生接触压力，产生摩擦，导致制动盘转速降低，直至停止运动。为了有效进行仿真计算并得出结果，建

模过程中需要做出以下假设： 
1) 使用的材料具有各向同性，且密度均匀。 
2) 材料的物理参数是常数，并且不随温度变化而变化。 
3) 摩擦片受到的压力均匀地施加在摩擦片表面，并保持恒定。 
4) 制动时前后轮都处于抱死状态，并且制动路面是良好的沥青或混凝土路面。 
5) 制动过程中不存在制动盘和摩擦片之间的磨损。 
6) 制动盘和摩擦片之间的接触平面是理想平面，不存在凸峰，属于弹性接触。 
这些假设有助于进行有效的仿真计算，并得出相应的结果。 
制动盘和摩擦片材料和物理属性如下： 
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Figure 2. Disc brake meshing diagram 
图 2. 盘式制动器网格划分图 

 
Table 2. Disc brake component material properties 
表 2. 盘式制动器部件材料属性 

零部件 材料 温度 
T/(℃) 

密度 
ρ/(kg/m−3) 

弹性模量 
E/(Mpa) 泊松比 v 导热系数 

λ/(W∙m−1∙K−1) 
热膨胀系数 
α/(K−1) 

比热容 
c/(J∙kg−1∙K−1) 

制动盘 HT250 

20 
100 
200 
300 

7800 2.10 × 105 0.3 48 1.10 × 10−5 460 

摩擦片 复合材料 

20 
100 
200 
300 

 
1550 

2.20 × 103 

1.30 × 103 

5.30 × 102 

3.20 × 102 

0.25 
0.25 
0.25 
0.25 

0.9 

1.00 × 10−5 

1.80 × 10−5 

3.00 × 10−5 

3.20 × 10−5 

1200 

3.4. 模型主要参数 

根据实际车辆运行状况，我们选择了 500、1000、1500 r/min 作为制动仿真的初始速度进行分析。为

满足制动需求，大多数车辆都装配了带有自带空气泵的气刹装置。制动系统可以通过加压装置利用空气

泵增加制动压力。我们选取了制动压力为 5、6、7 MPa 进行制动仿真分析[25]。 
为了确保计算收敛和提高计算效率，我们采用了温度–位移耦合的方法建立了分析步骤。紧急制动

时间被设定为 5 秒，计算初始步长为 0.005，最小步长为 5 × 10−10，最大步长为 0.1。热流密度和换热系

数分别使用公式(9)和公式(15)进行计算。以上是制动仿真分析的一些设置，通过这些设置可以确保计算

的收敛性并提高计算效率。 

4. 热力耦合仿真与结果分析 

4.1. 制动转速 
在制动压力为 6 MPa 的情况下，对于紧急制动转速分别为 500、1000、1500 r/min 的情况，进行了为

期 5 秒的仿真制动。图 3 和图 4 展示了制动盘温度和应力的变化曲线。 
制动盘表面温度的不均匀分布会引起应力的不均匀。短时间内温度的迅速上升会对制动效能产生影

响。因此，需要对制动盘的温度场进行分析。可以选择有限元模型中某个节点的瞬时温度和温度分布规

律进行详细分析。 
从图 3 可以观察到，在制动过程的初期，温度迅速上升，呈陡峭的趋势，与整体温度图的上升变化

相一致。随后，温度上升速度减缓，变化较小，并最终开始下降。温度的变化呈现锯齿形状，即温度的
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上升和下降交替出现。最初，温度显示出上升–下降–上升的齿形变化。随着时间的推移，锯齿形之间

的间隔逐渐增大。这是因为开始时，制动盘的转速较高，制动盘和摩擦片之间的摩擦时间较短，导致制

动盘和摩擦盘产生的温度无法及时散失，温度持续上升，从而导致锯齿形之间的间隔较小。随着制动盘

转速的降低，制动盘和摩擦片之间的摩擦时间增加，持续时间相对延长，因此锯齿形之间的间隔增大。

锯齿齿顶和齿谷温差的增加是由于相对摩擦时间的增加，导致对流换热时间的增加，从而热量散失较多，

使得温度变化的幅度逐渐增大。在制动过程中，超过 0.15 秒后，三条曲线的趋势明显不同，不同的制动

转速对制动盘整体温度产生较大影响。制动转速为 500、1000、1500 r/min 时，达到最高温度的时间分别

为 3.55、3.67、3.93 秒，最高温度分别为 185.74℃、303.80℃、363.71℃。由此可见，制动转速不同，达

到最高温度所需的时间也不同，转速越大，达到最高温度所需时间越长。 
 

 
Figure 3. Temperature curves at different braking speed 
图 3. 不同制动转速下温度随时间变化曲线 

 
应力是热力耦合过程中的另一个重要物理量。当局部应力过大时，会导致制动盘在高温和高应力区

域出现热裂纹。热裂纹是导致制动效能下降的主要原因之一，在制动过程中属于高危情况。因此，需要

进一步分析制动盘整体的应力情况。 
图 4 展示了不同制动转速下应力随时间变化的曲线，与图 3 中制动盘温度变化的趋势相似。开始制

动时，应力和温度均迅速上升，呈陡峭的斜坡状，但应力的上升速度比温度更快。随后，应力的上升逐

渐减缓，达到最大值后开始缓慢下降，这与温度场的变化趋势相对应。这说明温度的上升导致了局部应

力分布的不均匀性，从而影响应力的变化幅度，而应力变化又使得局部温度发生改变，形成了应力和温

度相互影响的关系。总体上，图 4 中的应力变化呈现较小的上下波动，相对于温度的波动来说较小。这

是因为应力在物体中的传递速度比温度更快，所以应力的变化在一个周期内(制动盘转动一圈)相对较平

稳。然而，“锯齿形”的变化是由于制动盘转动和温度变化之间的交替影响所产生的变化规律。 
在静力分析步内施加压力，三条应力曲线迅速上升，1 秒后增长速度减缓，并逐渐上升到最高点。

当制动初速度为 500、1000 和 1500 r/min 时，达到最高应力的时间分别为 2.38、1.95 和 1.95 秒，最大应

力值分别为 202.10、343.76 和 400.08 MPa。根据应力和温度达到最高点的时间对比，可以观察到温度的

最大值总体上滞后于应力的最大值，这表明应力和温度之间存在着耦合特性，符合公式(12)和(13)中应力

与温度呈线性变化的关系。然而，该公式仅描述了温度导致的应力变化，是单向的。本文采用了温度–

位移耦合的方法，即应力和温度相互作用，因此应力变化曲线与温度变化曲线并不完全相同。 
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Figure 4. Stress curves at different braking speed 
图 4. 不同制动转速下应力随时间变化曲线 

4.2. 制动压力 

当制动转速为 1000 r/min，制动比压分别为 5、6、7 MPa 时，进行 5s 的仿真制动。图 5 和图 6 展示

了制动盘温度和应力的变化曲线。 
根据图 5，可以观察到随着制动压力的增加，制动盘的温度上升速度更快，最终温度也更高。随着

压力增加，制动盘表面的温度也随之增加。这是因为随着压力增大，外部载荷引起的机械应力增加，导

致更多的热量产生和能量转换，而散热效果较小，因此温度持续上升。同时，由于热传导和与空气对流

的影响，温度会向周围区域扩散，形成明显的温度梯度。随着制动压力增大，制动盘的温度梯度也会迅

速增大，导致盘面产生局部高温区域。这不均匀的温度分布会影响制动器的工作性能。此外，随着制动

压力增大，达到最高温度所需的时间也缩短。这表明在短时间内，摩擦所产生的热量远远超过对流换热

的作用，符合式(9)中制动压力增大导致热流输入增大的关系。具体而言，当制动压力分别为 5、6、7 MPa
时，制动盘的最高温度分别为 278.40℃、303.80℃、323.63℃。可以发现，制动压力对制动器的最高温度

有着巨大影响，制动压力越大，制动盘失效的概率也越高。 
图 6 展示了不同制动压力下制动器等效应力随时间变化的曲线。可以观察到，制动压力增加会导致

制动器的等效应力增大。具体而言，当制动压力分别为 5、6、7 MPa 时，制动器的最大应力分别为 315.29、
343.76、358.13 MPa。可以发现，制动压力为 7 MPa 时，最大应力比 5 MPa 时高出 42.84 MPa。这表明制

动压力增加对应力的影响非常显著。 
 

 
Figure 5. Temperature curves at different pressure 
图 5. 不同制动压力下温度随时间变化曲线 
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Figure 6. Stress curves at different pressure 
图 6. 不同制动压力下应力随时间变化曲线 

4.3. 制动盘温度与应力分析 

在制动转速为 1000 r/min，制动压力为 6 MPa 的情况下，对制动盘的制动特性进行了分析，并得到

了不同制动时刻的温度与应力的云图，如图 7 和图 8 所示。 
 

 
Figure 7. Temperature field distribution at different time 
图 7. 不同时刻温度云图 

 

 
Figure 8. Stress field distribution at different time 
图 8. 不同时刻应力云图 
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制动盘表面温度的不均匀分布会引起应力的不均匀。短时间内温度的迅速上升会对制动效能产生影

响。因此，需要对制动盘的温度场进行分析。可以选择有限元模型中某个节点的瞬时温度和温度分布规

律进行详细分析。 
根据图 7，不同时刻制动盘的温度云图显示温度的变化幅度相对较小，且变化不明显。制动盘的温

度受到传热和散热的影响，导致摩擦区域的温度升高较快，而边缘附近的区域温度上升较慢。散热筋式

制动盘在轴向方向上的散热速度较快，相对于径向方向上的传热速度更快，这导致向两侧的热量传递较

小，使得温度云图上的变化不太明显。在不同时刻，制动盘的温度分布是非轴对称的，尤其是在制动压

力施加完成后的初始阶段和摩擦区域形成环状高温区的阶段。 
图 8 展示了不同时刻制动盘的应力云图。应力主要集中在制动盘和摩擦片接触面区域。随着制动盘

转动经历的摩擦次数增加，应力迅速增加。在制动前期，由于转速较快，摩擦次数较多，导致应力迅速

上升。随着持续摩擦，制动盘受到的应力不断增加。在制动过程中，制动盘的温度上升趋势陡峭，导致

制动盘微弱变形，使得应力不均匀分布，产生较高的应力。最高应力达到后，制动盘温度上升缓慢，应

力维持在较高水平，并且受散热条件影响，应力会出现微弱的上下波动。随后，制动盘转速降低，接触

摩擦次数减少，对流换热时间增加，温度开始下降，最大应力明显降低，直到制动盘停止转动。应力云

图显示出应力的变化趋势与温度的变化趋势基本一致。最大应力首先迅速增大，然后在高位区域微弱地

上下波动，最后开始逐步下降。应力沿着接触面的摩擦半径范围向转动方向传递，并在制动盘上形成间

隔式的高应力和低应力分布。高应力区域主要位于制动盘内部的散热筋上，这也说明了在没有散热筋的

区域温度相对较低，局部热应力较小。 
综上所述，温度场和应力场在制动过程中相互影响，温度的分布情况对应着应力的分布情况。 

5. 结语 

在制动器的制动过程中，如果温度升高过快或最高温度过高，会导致热应力过大。这会使制动盘表

面发生热变形，并可能引发热裂纹，从而降低安全性能，甚至引发交通事故。随着对汽车安全性能要求

的不断提高，热力耦合研究的重要性也日益增加。本文对制动转速为 500、1000、1500 r/min 以及制动压

力为 5、6、7 MPa 的制动工况进行分析，获取应力、温度等的分布规律，并对热力耦合进行分析。 
在制动过程中，总体温度变化呈现非线性关系。温度先上升，然后在中间阶段出现稳定波动，最后

下降。波动的幅度大小不一，并且上升阶段呈现出锯齿形状。这是因为制动时接触区域不断更换，导致

温度周期性地升高和降低。高温主要分布在制动盘和摩擦片接触表面的中心线附近，然后沿径向、轴向

方向传播，温度逐渐降低。 
1) 在紧急制动过程中，盘式制动器的温度和应力的最大值与制动转速和制动压力成正相关。制动转

速对温度和应力的最大值的影响比制动压力更加明显。 
2) 制动盘温度和等效应力在圆周上都呈现环带状分布，并且二者具有一致性。温度的最高值滞后于

等效应力的最高值，这表明在制动盘的热力耦合过程中，温度和应力相互耦合。 
3) 摩擦接触挤压区域会产生大量热量，但热传导具有延迟性，导致温度高的区域更靠近摩擦区域。 
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