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摘  要：闸片材料参数不仅关系到摩擦副的摩擦磨损性能，也是影响制动盘温度分布的一个重要因素。采用ADINA

软件，建立列车制动盘和闸片的三维热机耦合有限元模型，在制动速度 100 km/h、压力 0.538 MPa 和惯量 23 kgꞏm2

条件下，研究闸片材料热膨胀系数、弹性模量、热传导系数对制动盘温度和接触压力的影响。结果表明：当闸片

热膨胀系数从 0.5×10−5 K−1增大到 2.5×10−5 K−1时，制动盘峰值温度升高 8.4%， 大接触压力增大 47%，闸片

热膨胀系数的增大加剧接触压力分布不均匀程度而使制动盘温度变化明显；弹性模量增大 9 倍，接触压力的分布

对弹性模量不敏感，弹性模量对盘面温度影响不明显。闸片热传导系数增大 7 倍，制动盘峰值温度下降 4.3%，热

传导系数增大，加快热量的扩散速度使制动盘峰值温度降低，该研究结论可为高速列车闸片材料的开发提供参考。 
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制动盘及闸片结构和材料对制动盘的温度场均有

重要的影响，认识这些因素与制动盘温度的关系是设

计可靠制动器的前提。由于摩擦热的产生与接触压力

相关，而温度分布的不均匀性导致物体热变形差异影

响到接触状态或接触压力，接触状态的改变又反过来

影响摩擦热流输入，因此，摩擦制动器的热问题是温

度场和应力场耦合问题，对于这类多场耦合问题的求

解，数值模拟是目前 有效的方法。在这方面，学者

们研究了制动工况[1−2]，制动盘材料[3−4]，闸片排布方

式[5−6]，闸片形状[7−8]，接触面积[9]对制动盘温度分布

的影响，这些研究对设计合理的闸片结构具有参考价

值。同样，闸片材料参数如热膨胀系数、弹性模量、

热传导系数也是影响摩擦副的热弹性行为的一个重要

因素[10]，早在 1995 年 DUFRÉNOY 和 WEICHERT[11]

基于二维轴对称热机耦合有限元模型，使用 ANSYS

软件，针对高速列车“TGV”盘式制动器，数值模拟

了闸片材料参数对制动盘温度场的影响，发现弹性模

量和热膨胀系数降低 50%可使制动盘峰值温度下降

200 ℃左右，而闸片热传导系数对制动盘温度影响不

明显。CHOI 和 LEE[12]也使用二维模型计算了闸片材

料热膨胀系数和弹性模量与接触面积的关系，发现热

膨胀系数和弹性模量增大一倍可使接触面积减少 50%

以上。这些研究表明材料参数对摩擦温度影响程度是

有区别的。然而，由于这些研究使用的是二维模型，

忽略了接触条件和热传导在周向上的差异，无法反映

闸片几何特征对制动器热弹性行为的影响，可能会导

致与实际温度场和热变形有较大的偏差[13]。赵愿军[14]

建立了三维热机耦合模型，对比了有无热膨胀系数对

温度场的影响，表明热膨胀系数增加引起平均接触压

力增大使得温度升高。但是，他们研究的材料弹性模

量、热传导系数和热膨胀系数均处于较低的区间内。

随着制动闸片材料的发展，材料参数的变化已超出这

个区间。因此，建立三维热机耦合有限元模型，探讨

闸片材料参数在更广区间内变化对制动器热弹性行为

的影响具有重要意义。 

本文以 TM−I 型惯性试验台为原型，采用 ADINA

软件，建立三角形摩擦块和制动盘的三维热−机耦合

有限元模型，针对闸片材料的热膨胀系数为 0.5× 

10−5~2.5×10−5 K−1、弹性模量 5.2~200 GPa 和热传导

系数 10~80 W/(mꞏK)的变化范围，研究制动盘温度和

接触压力的变化规律，从而期望为高速列车闸片材料

的设计提供有意义的参考。 
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1  制动试验条件和方法 

 

制动盘材料为 4Cr5MoSiV1，闸片材料为自制铜

基粉末冶金材料，材料参数如表 1 所列。制动盘厚度

为 20 mm，外径 320 mm，内径 90 mm，摩擦半径 125 

mm，试验所用的闸片形状为三角形，高度 20 mm，

摩擦面积 2973 mm2。试验设备为 TM−I 型列车缩比制

动试验台，为获得制动盘表面温度场情况，使用

FlukeTi45 型红外热像仪记录整个制动过程制动盘表

面温度场，红外发射率设置为 0.75[15]。 

 

2  制动盘温度场的数值模拟 

 

2.1  有限元模型的建立 

考虑到摩擦副实际结构是关于制动盘厚度中心面

对称，为减少计算量，仅取摩擦副的 1/2 作为研究对

象。本文采用 ADINA 软件，将制动盘和闸片分别划

分为 5904 个和 828 个八节点 3D 实体单元，建立包括

闸片和制动盘的热机耦合有限元模型(见图 1)，同时，

以转动惯量代替制动载荷施加到中心参考点上，转动

惯量为 23 kgꞏm2。数值计算的基本假设如下： 

1) 考虑到材料磨损消耗的能量只占摩擦热很小 

 

 

图 1 有限元模型 

Fig. 1  Finite element model 

的一部分，因此，忽略材料的磨损； 

2) 不考虑摩擦界面热阻的影响，在接触时，摩擦

界面上温度相等； 

3) 模拟中，使用弹性材料模型，计算中忽略温度

对材料参数的影响； 

4) 制动压力均匀分布在闸片上表面； 

5) 整个制动过程中将摩擦因数作为常数处理，摩

擦因数取为 0.377； 

6) 由于辐射换热量较小，不考虑辐射换热的影

响。 

 

2.2  边界条件和初始条件 

1) 热流分配系数 

接触界面上生成的热流 q等于进入制动盘的热流

qD与进入闸片的热流 qP之和。热流在闸片和制动盘间

的分配系数 γ按下式计算[16]： 

D D D

P P P

c k

c k





                                (1) 

式中：ρ为密度；c为比热容；k为热传导系数；下标

D，P 分别表示制动盘和闸片。 

2) 对流边界条件 

制动盘表面的对流换热系数 h可通过努赛尔特数

Nu确定[17]： 
 

Nuk
h

d
                                     (2) 

 
式中：kg 为空气的热传导系数；Nu 为努赛尔特数；d

制动盘直径。 
 

0.8 0.330.037Nu Re Pr                         (3) 
 

gvdRe



                                   (4) 

 
式中：Pr为空气的普朗特数；Re雷诺数；ρg空气密度；

μg空气动力学黏度；ν制动盘某一点的线速度。 

3) 初始条件 

根据制动试验条件，研究中将制动盘的初始温度

取为 40 ℃。 
 
T(x, y, z)=40，t=0                             (5) 

 

表 1  摩擦副材料物理参数 

Table 1  Thermal parameters of friction pair 

Sample 
Density/ 
(kgꞏm−3) 

Elastic modulus/ 
GPa 

Poisson’s 
ratio 

Specific heat capacity/ 
(Jꞏkg−1ꞏK−1) 

Coefficient of thermal 
expansion/(10−5 K−1) 

Thermal conductivity/ 
(Wꞏm−1ꞏK−1) 

Disc 7800 210 0.3 480 1.16 32.2 

Pad 5250 5.2 0.28 550 1.15 30 
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3  有限元模型的试验验证 

 

3.1  数值模拟与试验测试的制动盘温度场的比较 

图 2 所示为制动初速度 100 km/h、制动压力 0.538 

MPa条件下不同制动时刻制动盘表面温度场的数值模

拟结果。可见，从制动 8 s 到 29 s，到摩擦区域中部均

存在一个较宽的环形带状高温区，并且随制动时间的

延长，制动盘表面温度整体升高，高温区不断扩展，

沿制动盘径向的温度梯度较大，周向温度梯度不明显。 

图 3 所示为同工况下通过制动试验测试的温度场

变化情况。可见，试验和数值模拟的制动盘表面的温

度分布形态是相似的，从云图的颜色比较，试验的温 
 

 

图 2  不同制动时刻制动盘表面温度场的数值模拟结果 

Fig. 2  Numerical simulation results of temperature field on brake disc surface at different braking time: (a) 8 s; (b) 15 s; (c) 22 s;  

(d) 29 s 
 

 
图 3  不同制动时刻制动盘表面温度场的试验结果 

Fig. 3  Experimental results of temperature field on brake disc surface at different braking time: (a) 8 s; (b) 15 s; (c) 22 s; (d) 29 s 
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度高于数值模拟的。 

图 4 所示为制动初速度 100 km/h、制动压力 0.538 

MPa条件下数值模拟和试验的制动盘表面径向温度的

变化情况。可见，在制动前 15 s，制动盘温度随制动

时间的增加而快速上升，中部的温度上升 明显，径

向温度梯度越来越大。制动到 22 s 时，中部的温度上

升速度变慢，两侧的温度上升速度变快，径向温度梯

度减小，同时，试验和模拟均达到整个制动过程的

高温度，分别为 152 ℃和 131 ℃。制动结束时，中部

温度下降，两侧温度有所升高，制动盘表面温度分布

变得均匀。 

数值模拟和试验结果的偏差如下：峰值温度出现

的位置有所不同，试验测得的峰值温度在盘半径

110~130 mm 内变化，而模拟的峰值温度始终在摩擦

半径 125 mm 处；同一摩擦半径处，数值模拟和试验

的温度大小不同。在盘半径 90~130 mm 的范围，试验

测得的温度高于数值模拟的，而在盘半径 130~160 mm

范围，试验测得的温度是低于数值模拟的温度，数值模

拟和试验的 大温差出现在摩擦区中部，约为 20 ℃。 

数值模拟和试验的温度存在偏差，这是由于数值

模拟与实际试验条件的并不完全相同。制动试验时，

受到闸片与制动盘贴合程度的影响，接触压力在闸片

表面是非均匀分布的，试验中闸片和制动盘早期接触

区出现在摩擦区域的内侧，制动盘上高温区出现在摩

擦中部区域偏盘内径方向。数值模拟假设闸片与制动

盘为完全接触，计算出的高温区出现在接触弧长 大

的摩擦区域中部。可见，由于实际接触状态和模拟条

件的差异使计算出的制动盘表面温度在摩擦半径

90~130 mm 间低于试验值，在 130~160 mm 间高于试

验值。另一方面，使用红外热成像技术测得的温度受

制动盘表面发射率的影响，发射率与制动盘的温度、

位置和表面物理性质等相关[18]，在制动过程中这些因

素不断地发生变化，而试验中将发射率设成一个常数，

测得的温度误差较大。此外，由于模拟中很难准确地

确定散热边界条件，这也会引起试验和模拟数据的差

异。 

 

 

图 4  数值模拟和试验的制动盘表面径向的温度变化情况 

Fig. 4  Comparison of radial temperature on brake disc surface between numerical simulation and experiment 
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3.2  数值模拟和试验测试的制动盘角速度的比较 

图 5 所示为数值模拟和试验的制动盘角速度时间

历程曲线。数值模拟和试验的制动时间分别为 38 s 和

36.6 s，两者相对偏差为 3.7%。试验的制动时间略小

于数值模拟的，这可能与制动过程中摩擦因数的变化

有关。实际制动试验中，闸片发生磨损，闸片与制动

盘贴合程度不断提高，机械啮合作用增强。同时，表

面温度在一定范围内的升高，有利于提高摩擦面的黏

着力，这两个因素导致摩擦因数随制动速度的降低逐

渐增大(见图 6)，因此，试验中制动盘的减速度是不断

变大的。数值模拟时，取平均摩擦因数，并假设整个

制动过程中恒定不变，模拟得出的制动盘的减速度基

本不变。因此，数值模拟的制动时间略高。 

由上述可知，数值模拟计算出的制动盘温度场与

试验测得的温度场在分布规律上吻合良好。数值模拟 

 

 

图 5  试验和数值模拟的制动盘角速度时间历程曲线 

Fig. 5  Comparison of angular speed with time in 

experimental and numerical simulations 

 

 
图 6  试验测得的瞬时摩擦因数 

Fig. 6  Instantaneous friction coefficient measured by 

experiment 

的制动时间和制动盘角速度变化与试验结果的偏差在

可接受的范围内，这说明了本研究中所建立的有限元

模型是可靠的，可以以此为基础来研究闸片材料参数

对制动盘温度场的影响。 

 

4  闸片材料参数对接触压力和温度

场的影响 
 

4.1  闸片热膨胀系数对制动盘温度场和接触压力的

影响 

图 7 所示为闸片弹性模量 5.2 GPa、热传导系数

30 W/(mꞏK)时热膨胀系数对 高温度时刻制动盘表面

温度径向分布的影响。可见，三种热膨胀系数下 高

温度均出现在盘半径 125 mm 处，热膨胀系数从

0.5×10−5 K−1 分别增大到 1.15×10−5 K−1 和 2.5×10−5 

K−1 时， 高温度分别由 139.3 ℃升高到 142.6 ℃和

151 ℃，在盘半径 110~140 mm 的范围，盘面温度随

闸片热膨胀系数的增大而升高，在盘半径 90~110 mm

和 140~160 mm 范围，盘面温度随闸片热膨胀系数的

增大而降低。 

 

 
图 7  闸片热膨胀系数对 高温度时刻制动盘表面径向温

度分布的影响 

Fig. 7  Effect of thermal expansion coefficient on radial 

temperature on brake disc surface at highest temperature 

 

图 8 所示为闸片弹性模量 5.2 GPa、热传导系数

30 W/(mꞏK)时不同闸片热膨胀系数下 高温度时刻的

接触压力。可见，在摩擦区中部形成椭圆形高接触压

力区，接触压力从中心向上下边部逐渐变小， 小接

触压力出现在闸片上下侧(偏盘外径和内径处)。随着

热膨胀系数的增大，接触压力的分布形态相近，接触

压力梯度明显增大。当热膨胀系数从 0.5×10−5 K−1增

大到 1.15×10−5 K−1 时，如图 8(a)和(b)所示，闸片摩

擦面保持良好接触，摩擦面中部的接触压力明显变大， 
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图 8  不同闸片热膨胀系数下 高温度时刻的接触压力 

Fig. 8  Contact pressure at highest temperature under different thermal expansion coefficient: (a) 0.5×10−5 K−1; (b) 1.15×10−5 K−1; 

(c) 2.5×10−5 K−1 

 

闸片上下侧的接触压力变小。当热膨胀系数进一步增

大到 2.5×10−5 K−1时，接触区面积明显变小，闸片上

下侧边缘开始脱离接触，接触压力几乎为零，中部接

触压力增大到 0.93 MPa(见图 8(c))，可见，接触压力

对闸片热膨胀系数的变化较敏感。 

由图 7~8 可知，随闸片热膨胀系数的增大，制动

盘面温度和接触压力分布的不均匀程度变大。这可通

过接触压力和温度间的相互作用来解释，由于闸片不

同半径处接触弧长的差异，导致摩擦面上温度分布不

均匀，使闸片产生非均匀的热变形，从而引起摩擦面

上接触压力分布不均匀， 大接触压力出现在接触弧

长 大的区域。温升相同时，闸片热膨胀系数越大，

热变形越大，接触压力越向摩擦区中部集中。由于进

入制动盘的热流强度与接触压力成正比，随闸片热膨

胀系数的增大，进入摩擦区中部(高接触压力区)的热

流增加，而进入两侧(低接触压力区)的热流减少，因

此，制动盘表面的温度出现上述的变化规律。可见，

闸片热膨胀系数的增大会导致制动盘表面径向温度梯

度增大，使制动盘表面产生更大的热应力。 

 

4.2  闸片弹性模量对制动盘温度场和接触压力的  

影响 

图 9 所示为闸片热传导系数 30 W/(mꞏK)、热膨胀

系数 1.15×10−5 K−1 时闸片弹性模量对 高温度时刻

制动盘表面径向温度分布的影响。可见，随闸片弹性

模量的增大，制动盘面径向温度变化不明显， 高温

度出现在盘半径 125 mm 处。闸片弹性模量从 5.2 GPa

分别增加到 50 GPa 和 200 GPa 时， 高温度从

142.6 ℃仅增加了 0.4 ℃和 0.5 ℃。可见，三种弹性模

量下，制动盘摩擦区域径向上的温度分布差异不明显。 

 
图 9  闸片弹性模量对 高温度时刻制动盘表面径向温度

分布的影响 

Fig. 9  Effect of elastic modulus on radial temperature on 

brake disc surface at highest temperature 

 

图 10 所示为闸片热传导系数 30 W/(mꞏK)、热膨

胀系数 1.15×10−5 K−1时，不同闸片弹性模量下 高温

度时刻的接触压力。可见，随闸片弹性模量的增大，

摩擦面的接触压力分布形态一致， 大接触压力略有

增加，闸片弹性模量为 5.2 GPa 时， 大接触压力为

0.721 MPa，见图 10(a)，当闸片弹性模量分别增大到

50 GPa 和 200 GPa 时，如图 10(b)和(c)所示， 大接

触压力分别增加到 0.730 MPa 和 0.731 MPa。随闸片弹

性模量增大，闸片摩擦面上压力分布向摩擦区中部集

中，但变化量较小，闸片摩擦面绝大部分区域接触良

好。 

由图 9~10 可知，随闸片弹性模量的增大，制动

盘 高温度和闸片接触压力均出现轻微的增加。这是

由于弹性模量越小，闸片抵抗弹性变形的能力越小， 
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图 10  不同闸片弹性模量下 高温度时刻的闸片接触压力 

Fig. 10  Contact pressure at highest temperature under different elastic modulus: (a) 5.2 GPa; (b) 50 GPa;(c) 200 GPa 

 

在压力的作用下与制动盘贴合越充分，接触压力分布

越均匀。因此，当弹性模量增大时，闸片摩擦面上的

接触压力向中部集中，使进入制动盘摩擦区中部(高接

触压力区)的热流强度增大，导致制动盘 高温度出现

上述变化规律。但由于接触压力变化量较小，进入制

动盘的热流密度变化不明显，故制动盘表面的温度场

变化不明显。 

这与文献[11]和[12]所得结果有所不同，文献[11]

发现弹性模量 0.105~10.5GPa 范围内每降低 50%可使

制动盘峰值温度降低 200 ℃，文献[12]在二维轴对称

有限元模型下，针对汽车盘式制动器数值模拟了循环

制动过程中摩擦副温度场和接触压力，发现闸片弹性

模量对接触压力的影响非常明显，当弹性模量从 1 

GPa 增大到 2 GPa 时，闸片和制动盘间的接触面积明

显减小， 大减少了 62%。造成所得结果差异的原因

可能是：首先，二维模型未考虑制动盘周向上的热传

导和周期性接触的影响，导致摩擦界面上计算出的温

度过高使制动盘和闸片变形过大，加强了接触压力分

布的不均匀程度，弹性模量增大使系统更容易发生热

弹性失稳。其次，文献[11]中研究的是汽车制动器，

制动时，一侧制动闸片固定不动，另一侧闸片施加制

动压力，导致制动盘两侧接触压力分布存在较大差异，

而列车制动器中两边闸片同时加压，制动盘两侧接触

压力相同，两种制动器接触压力分布的差异导致制动

盘和闸片变形方式不同，汽车盘式制动器变形更加不

均匀，更容易随弹性模量的增加而出现热弹性失稳。

后，所取弹性模量变化范围不同，本文中弹性模量

在 5.2~200 GPa 范围内变化，而文献[11−12]弹性模量

在小于 5 GPa 范围内变化，可见，弹性模量在不同变

化范围内对制动器的热弹性行为的影响是不同的。在

研究闸片材料参数对温度场和接触压力的影响时，在

采用合理有限元模型的基础上，需要综合考虑制动器

结构与材料参数变化范围的影响。 

 

4.3  闸片热传导系数对制动盘温度场和接触压力的

影响 

图 11 所示为闸片弹性模量 5.2 GPa、热膨胀系数

1.15×10−5 K−1 时闸片热传导系数对 高温度时刻制

动盘表面径向温度分布的影响。可见，制动盘表面径

向温度随闸片热传导系数的增大而降低，尤其在摩擦

半径 125 mm 附近的区域，当闸片热传导系数从 10 

W/(mꞏK)分别增加到 30 W/(mꞏK)和 80 W/(mꞏK)时，

高温度从 145.4 ℃下降 2.8 ℃和 6.3 ℃。 

图 12 所示为闸片弹性模量 5.2 GPa、热膨胀系数

1.15×10−5 K−1 时不同闸片热传导系数下 高温度时

刻闸片接触压力。可见，随闸片热传导系数的增大， 

 

 

图 11  闸片热传导系数对 高温度时刻制动盘表面径向温

度分布的影响 

Fig. 11  Effect of thermal conductivity on radial temperature 

on brake disc surface at highest temperature 
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图 12  不同闸片热传导系数下 高温度时刻的闸片接触压力 

Fig. 12  Contact pressure at highest temperature under different thermal conductivity: (a)10 W/(mꞏK); (b) 30 W/(mꞏK); (c) 80 

W/(mꞏK) 

 

摩擦面中部椭圆形高接触压力区径向上的宽度变大，

接触压力梯度减小。 大接触压力略有增加，当闸片

热传导系数 10 W/(mꞏK)时， 大接触压力为 0.702 

MPa(见图 12(a))，热传导系数增大到 30 W/(mꞏK)和 80 

W/(mꞏK)时， 大接触压力分别增大到 0.721 MPa 和

0.725 MPa(见图 12(b)和(c))。 

由图 11~12 可知，随闸片热传导系数的增大，制

动盘面的温度降低，摩擦面上接触压力分布和大小未

发生明显的变化。这是由于当闸片热传导系数增大时，

更多的热量被闸片吸收，但是热量在闸片内传导速度

较快，对接触表面影响较小，因此，接触压力对热传

导系数不敏感。制动盘表面温度降低主要是由于闸片

热传导系数改变影响到热流在制动盘和闸片间的分 

配[19]，由公式(1)可知，当闸片热传导系数增大时，进

入闸片的热流密度将变大，相应地，进入制动盘的热

流密度将变小，因此，制动盘表面的温度随闸片热传

导系数的增加而降低。可见，提高闸片的热传导系数

可以降低制动盘表面的温度，从而提高制动盘的使用

寿命。 

 

5  结论 

 

1) 数值模拟和试验获得的制动盘表面温度均呈

现环带状分布，周向温度分布较均匀，径向温度梯度

明显。在盘半径 90~130 mm 范围，试验温度高于数值

模拟温度约 20 ℃；在盘半径 130~160 mm 范围，试验

温度稍低于数值模拟温度。这种偏差是由于模拟中假

设闸片和制动盘完全接触，而试验中闸片与制动盘为

非均匀接触。 

2) 闸片热膨胀系数对盘面温度影响明显，闸片热

膨胀系数从 0.5×10−5 K−1增大到 2.5×10−5 K−1时，制

动盘 高温度增加 11.7 ℃，增幅为 8.4%，这是由于

闸片热膨胀系数增大，摩擦面热变形不均匀程度增加，

从而加剧接触压力和摩擦热的非均匀性，导致制动盘

摩擦区中部温度升高，径向温度梯度变大。 

3) 闸片的弹性模量对盘面温度和接触压力影响

不明显，闸片弹性模量增大约 9 倍，制动盘 高温度

仅升高 0.4 ℃，闸片摩擦面 大接触压力仅升高 0.009 

MPa。 

4) 闸片热传导系数增大，制动盘表面温度降低，

闸片热传导系数增大 7 倍，制动盘 高温度降低

6.3 ℃，降幅为 4.3%。其原因在于闸片热传导系数增

大，提高了摩擦热在闸片内的扩散速度，使得进入闸

片内的热流增加，相应地，进入制动盘的热流减少，

从而制动盘的温度随闸片热传导系数的增大而减小。 
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Relationship of pad material parameters and brake disc 
temperature field 

 

GAO Fei, WU Bo-wen, YANG Jun-ying 
 

(Engineering Research Center of Continuous Extrusion (Ministry of Education), Dalian Jiaotong University, 

Dalian 116028, China) 

 

Abstract: The material parameters of pad have important effects on the tribological properties of the friction pairs and 

the brake disc temperature distribution. Based on ADINA software, a 3D thermo-mechanical coupling model for brake 

disc and pad was established. The effect of thermal expansion coefficient, elastic modulus and thermal conductivity of 

pad material on brake disc temperature distribution and contact pressure at the interface was investigated under the brake 

conditions that the initial velocity was 100 km/h, brake pressure was 0.538 MPa and the inertia was 23 kgꞏm2. The results 

show that when the thermal expansion coefficient of the pad increases from 0.5×10−5 K−1 to 2.5×10−5 K−1, the disc peak 

temperature rises by 8.4%, the maximum contact pressure increases by 47% at the same time. With the increase of the 

thermal expansion coefficient, the contact pressure distribution becomes more uneven, which makes the disc temperature 

change significantly. The elastic modulus increases by 9 times, the distribution of contact pressure is not sensitive to the 

elastic modulus of pad material, and the elastic modulus has little influence on the temperature of brake disc. The thermal 

conductivity increases by 7 times, the peak temperature can be reduced by 4.3%, the increase of thermal conductivity 

promotes the heat diffusion rate, which can reduce the disc peak temperature. The research results can provide references 

for the development of high-speed train pad materials. 

Key words: disc brake; temperature field; contact pressure; thermo-mechanical coupling 
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