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마찰 곡선에 의한 브레이크 소음 영향도 분석
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ABSTRACT

The brake squeal propensity associated with friction curve is investigated by using the hybrid fi-
nite element(FE)-analytical model. The modal analysis of an actual disc and pad is conducted by FE 
method. Also, the modeling for the accurate contact and disc rotation is analytically achieved. The 
eigenvalue analysis for the hybrid model provided the squeal dependency on the friction curve. 
Particularly, some pad modes and the disc torsion mode are shown to be sensitive for the friction 
curve.

* 
1. 서  론

디스크 브레이크 스퀼(squeal) 연구는 지속적으로 

연구되어 온 분야이다(1,2). 브레이크 스퀼 연구에서 

스퀼이 발생하는 시점을 연구하는 선형해석의 경우 

Nack(3,4)에 의해 소개되었듯이 유한요소(FE)를 이용

하여 정지 디스크와 정지 패드 간 마찰모델에 대한 

복소수해석(complex eigenvalue analysis)을 수행하였

다. 이후 Bajer(5,6) 등은 ABAQUS를 이용하여 마찰접

촉모델의 정확도를 높이기 위해 노력하였다. 하지만 

유한요소 법에만 의존하다 보니 메카니즘 자체에 대

한 근본적인 접근이 불가능하였다. 메카니즘에 대한 

근본적인 연구를 위해서 Flint(7) 등은 근사화된 빔과 

접촉패드를 이용하여 마찰모멘트에 의한 불안정 메

카니즘을 연구하였고, Heilig(8) 등은 점접촉하는 회전 

원판의 불안정성을 연구하였다. Kang(9~12) 등은 브레

이크 시스템을 면 접촉하는 원판으로 모델링 하였고, 
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이에 대한 완전해를 제시하였다. 하지만 이 역시 디

스크를 원판으로 정의한 모델링 단순화에 의해서 실

제 많은 진동모드들이 표현되지 못하였다.
이러한 기존 문제점들을 해결하기 위해서 Kang(13,14)

은 브레이크 형상 및 모달해석은 유한요소법을 이

용하였고, 정확한 마찰 및 디스크 회전모델은 수학

적으로 유도하여 이 둘을 병합한 새로운 유한요소-
수학모델을 제시하였다. 이를 통해 그 동안 간과되

어 온 많은 주요한 스퀼 인자들을 연구할 수 있게 

되었다. 
이 연구에서는 기존에 주로 연구해 온 모드 연성 

문제(3~10)는 다루지 않는다. 그 보다는 Ouyang(15) 

등이 제시하였던 마찰 특성에 따라 변하는 진동 모

드의 불안정성에 초점을 두어, 마찰 곡선의 기울기

가 스퀼모드에 미치는 영향도와 디스크 회전속도와

의 연관성을 연구하였다.

2. 운동방정식

자동차 디스크 브레이크 모델을 해석하기 위해서 

유한요소법(FEM)을 이용한다. 디스크는 Z축을 회전
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Fig. 1 FE model description of a rotating disc in 
contact with two stationary pads

Fig. 2 Description for the coordinate systems and di-
rection vectors

 
축으로 일정한 속도(Ω )로 회전하고 있고, 브레이크 

패드는 정지상태로 특정위치에 고정되어 있지만 진

동이 허용된다. 브레이크 패드를 일정한 하중( oN )으
로 누르면 디스크와 패드간 압력이 발생하는 동시에 

마찰력이 발생하게 된다. 이러한 접촉 압력 및 마찰

력을 표현하기 위해서 접촉강성(contact stiffness, ck )
을 Fig. 1과 같이 모델링 한다. 정지하고 있는 패드

와 회전하고 있는 디스크 간 접촉 응력을 표현하기 

위해서는 좌표계를 통일해야 한다. 이를 위해서 정

지좌표계와 회전좌표계를 Fig. 2와 같이 정의하기로 

한다. 즉, 정지좌표계에서 바라보는 회전각도 θ 를 

회전좌표계에서 바라보면 ψ 가 된다. 따라서, 다음

과 같은 식을 만족한다.

tθ ψ= Ω + (1)

디스크가 변형이 되었을 때 디스크 임의의 위치

에 대한 벡터를 다음과 같이 나타낼 수 있다. 

( )( , , )d rr u r tψ= +r e

( )( , , ) ( , , ) zv r t z w r tθψ ψ+ + +e e
(2)

좌표변환을 위해 정지좌표계에 대해서 시간미분을 

하면 정지좌표계에서 본 속도벡터를 구할 수 있다.

d
d
D
Dt

=
rv (3)

여기서 

( , , ) ( , , ) ( , , )Du r t u r t u r t
Dt t
ψ θ θ

θ
∂ ∂

= + Ω
∂ ∂

(4)

( , , ) ( , , ) ( , , )Dv r t v r t v r t
Dt t
ψ θ θ

θ
∂ ∂

= +Ω
∂ ∂

(5)

( , , ) ( , , ) ( , , )Dw r t w r t w r t
Dt t
ψ θ θ

θ
∂ ∂

= +Ω
∂ ∂

(6)

따라서, 디스크와 패드 접촉면에서의 상대속도는 

다음과 같이 표현이 된다.

( ) ( )rel d c p c= −v v x v x (7)

이때 pv 는 패드 임의의 점의 속도벡터이고 cx 는 

접촉점의 위치벡터를 의미하며, 또한 첨자 d와 p는 

각각 디스크와 패드를 의미한다. 그에 따른 마찰력

은 쿨롱의 법칙(Coulomb's law)을 따른다.

rel

rel

pμ μ= − ⋅ ⋅
VF
V (8)

( ) rel
k s k e

αμ μ μ μ −= + − V (9)

,o c rel zp p k= + u e (10)
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이때 마찰계수는 통상 회전속도에 따라 변하며(16), 
마찰곡선의 식으로 표현된다. 또한, relu 는 동일 접

촉 노드에서 디스크와 패드 간 상대 변위벡터를 의

미한다.
모드가정법(assumed mode method)를 이용하여 

운동방정식을 다음과 같이 얻을 수 있다.

( )
1

aN

mn n
nm m

d L L Q a
dt a a =

⎡ ⎤∂ ∂
− =⎢ ⎥∂ ∂⎣ ⎦

∑ ,

     1,..., am N= , 1,..., an N=

(11)

( )d p cL T T U U= + − + (12)

{ } { }1 2 a

TT

p d Na a a= =a q q (13)

여기서, T와 Uc는 각각 운동에너지와 접촉 강성에

너지를 의미하며, 다음과 같이 구할 수 있고, 

( )2a d pN N N= + 는 총 사용된 모드의 개수를 의미

한다. 

,
d

d d V
T dVρ= ∫ V V (14)

,
p

p p p pV
T dVρ= ∫ V V (15)

2
,

2 c

c
c rel zA

kU dA= ∫ u e (16)

또한 U는 단품 디스크와 두 패드의 강성에너지

(strain energy)로써, 모달해석에서 구할 수 있다. 이

때 일반화된 힘 mnQ (generalized force)은 다음의 

가상일로 부터 구할 수 있다.

( )
( )

( )
( )

a

+
c

-
c

N

1

A
p

A
p

( )

( ) ( ) ( )
d

( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )
d

( ) ( ) ( )

mn n m
n

c z c d c

c z c c

c z c d c

c z c c

W Q q q

p
A

p

p
A

p

μ

μ

μ

μ

δ δ

δ

δ

δ

δ

=

+ + +

+ + +

− − −

− − −

= ⋅

⎧ ⎫+ ⋅⎪ ⎪= ⎨ ⎬
− + ⋅⎪ ⎪⎩ ⎭

⎧ ⎫+ ⋅⎪ ⎪+ ⎨ ⎬
− + ⋅⎪ ⎪⎩ ⎭

∑

∫

∫

x e F x u x

x e F x u x

x e F x u x

x e F x u x

(17)

여기서 첨자 +와 -는 각각 상단 접촉부와 하단 접

촉부를 의미한다.

모드가정법을 위하여 디스크와 패드의 변위벡터

는 다음과 같이 모드합성(modal expansion form)으
로 각각 표현된다. 

( ) ( ) ( ){ ( ) ( )
1

,
dN

d d
d r n r n

n
t θ θϕ ϕ

=

⎡= +⎣∑u x x e x e

( ) }( ) ( )d d
z n z nq tϕ ⎤+ ⎦x e

(18)

( ) ( ) ( ){ ( ) ( )
1

,
pN

p p p
r n r n

n

t θ θϕ ϕ
=

⎡= +⎣∑u x x e x e

( ) }( ) ( )p p
z n z nq tϕ ⎤+ ⎦x e

(19)

여기서, ( )r nϕ , ( )nθϕ , ( )z nϕ 는 각각 r ,θ , z  방향의 n
번째 모드형상 함수를 의미한다. 

정상슬라이딩상태(steady-sliding)에서 운동방정식

을 선형화하면 다음과 같이 매트릭스 형태의 선형

방정식으로 나타낼 수 있다.

( ) ( )sym nonsym+ + + + =a G C a K K a 0 (20)

이때 G(=-GT)는 자이로스코픽 매트릭스이고, 디

스크 진동 및 회전에 의해 발생하는 요소이다. 
C(=CT)는 감쇠 매트릭스로 양의 댐핑 뿐만 아니라 

마찰곡선의 음의 기울기에 의한 음의 댐핑 요소가 

될 수가 있는 이 연구의 주요 요소이다. 대칭 강성

매트릭스 Ksym는 단품 강성 및 접촉강성에 의한 요

소이다. 비대칭 강성 매트릭스 Knonsym는 동적 불안

정성에 핵심요소로 모드연성을 발생시키는 요소이

다. 선형운동방정식 (20)에 대해서 고유치 해석을 하

면 복소수해( λ )를 구할 수 있다. 이때 복소수해의 

실수부( Re( )λ )가 양의 실수이면 불안정해가 된다. 
이 연구에서는 특히 마찰 곡선에 의한 감쇠요소를 

다루고, 주요 진동모드 별로 마찰곡선에 의해서 스

퀼영향도가 변하는 특성을 파악하고자 한다. 

3. 해석결과

선형방정식을 이용하여 복소수해를 구하게 되며, 
실수부의 변화로 각 모드의 스퀼에 대한 성향을 분

석한다. 특히 특정모드의 경우 마찰곡선에 민감하여 

동적 불안정성에 큰 영향을 받는 경우가 있다. 이를 
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살펴보기 위해서 마찰곡선의 음의 기울기가 있는 경

우와 없는 경우를 비교하였다. 이 연구에 사용된 설

계 인자 값은 다음과 같다. 디스크의 경우 dρ =7150
kg·m-3(밀도), Ed = 88.9 Gpa(탄성계수), vd = 0.285(푸아

송비) 이고, 패드의 경우 pρ =7820 kg·m-3, Ed=207
GPa, vd=0.29이다. 또한, 패드 정하중은 No=2000
N,패드 마찰재의 접촉강성은 0.35×1011 N·m-3라고 

둔다. 마찰곡선의 경우 음의 기울기를 가질 때는 

Fig. 3에서 보듯이 sμ =0.5, kμ =0.3, =1.0으로 두

고, 속도에 일정하다고 하면 Ω=6 rad/s 기준으로 

μ =0.4034인 상수로 둔다. 
우선 마찰계수의 회전속도에 대한 변화율이 브레

이크 진동모드의 불안정성에 미치는 영향을 살펴보

기 위하여 마찰계수가 상수일 경우와 마찰계수가 

회전속도에 따라 변하는 경우를 각각 해석해 보았

다. Fig. 4는 마찰계수가 상수일 때의 해석결과로 여

러 주파수 및 강성구간에서 스퀼이 발생(Re( ) 0λ > )
할 수 있음을 알 수 있다. Fig. 5는 5400 Hz 대역에

서 발생하는 스퀼모드를 모드형상과 함께 구체적으

로 묘사하였다. 즉, 마찰이 발생하면서 일정 마찰계

수 이상으로 증가하면 이 모드는 불안정모드가 됨

을 보여주고 있다. 
Fig. 6은 마찰계수가 회전속도에 대해 음의 기울

기를 가질 때의 해석결과를 보여준다. 이 경우 마찰

계수가 상수일 때의 결과보다 훨씬 다양한 구간에

서 불안정성이 발생함을 알 수 있다. 특히 특정 주

파수 궤적(frequency loci)이 불안정성을 갖게 되는

데, 이는 해당 주파수를 갖는 진동모드가 마찰곡선

의 음의 기울기에 대해서 민감하게 반응을 하고 있

음을 의미한다. Fig. 7은 mode A, B, C, D, E(Fig. 
6)에 대해서 음의 기울기에 따른 스퀼 성향을 보여

주고 있다. 해당 모드들이 모드 음의 기울기가 증가

할수록 양의 실수부가 증가하고 있다.
마찰계수의 음의 기울기에 민감한 진동모드를 확

인하기 위해서는 해당 모드의 진동모드를 형상화 시

켜야 한다. 즉, 접촉이 없는 상태(K=0[%])는 디스크 

및 패드 단품의 주파수와 그에 상응하는 진동 모드

형상을 의미한다. 이는 단품 모달해석으로 쉽게 구할 

수 있다. 하지만, 접촉이 존재하는 경우(K≠0[%]) 디

스크 및 패드 단품의 고유주파수가 증가하고, 진동모

드형상이 왜곡되게 된다. 이를 위해서 Kang(17)이 제

안한 방식으로 접촉강성에 의해 연성이 되어 있는 

시스템의 진동 모드형상을 구현한다.
Fig. 8에서의 진동 모드형상들은 Fig. 6에서 마찰곡

선 음의 기울기에 의해서 불안정해진 특정 진동모드

의 형상을 보여주고 있다. 모드 A,B(Fig. 8(a)~8(b))는 

디스크 모드와 일부 연성된 패드의 강체 모드에 가

Fig. 3 Friction-velocity curve with negative slope, 
( ) ( ), 0.5, 0.3,1.0,s kμ μ α =  

Fig. 4 Frequency loci with respect to contact stiff-
ness K=kc/kc,nom×100 % for constant μ ; do-
trepresents ( )Re 0λ >

               (a)                   (b)

Fig. 5 Scheme of modal instability around 5500 Hz 
in Fig. 4, (a) 3D plot(μ , K , Hz),(b) un-
stablemodeshape
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깝고, 모드 C,D(Fig. 8(c)~8(d))는 디스크 모드와 일부 

연성된 패드의 굽힘 모드에 가깝다. 그리고 모드 

E(Fig. 8(e))는 디스크의 비틀림 모드에 가깝다. 따라

서, 패드의 진동모드와 디스크의 비틀림 모드가 마찰

계수의 음의 기울기에 의해 스퀼이 쉽게 발생할 수 

있는 소지가 있음을 예측할 수 있다. 
마찰곡선에 민감한 진동모드를 보다 더 깊이 살

펴보기 위해서, 회전속도에 대한 해당 모드의 스퀼

성향을 해석하였다. Fig. 9와 Fig. 10은 모드 A,B의 

회전속도에 대한 스퀼성향을 보여주는데, 마찰계수가 

상수일 때는 속도가 감소할수록 스퀼성향이 감소

Fig. 6 Frequency loci with respect to contact stiff-
ness K=kc/kc,nom×100 % for negative-sloped μ  
(Fig. 3); dot represents ( )Re 0λ > , Ω=6 rad/s

Fig. 7 Real part loci with respect to the neg-
ative-slope in Fig. 6, solid: mode A, thick 
solid: mode B, dot: mode C, thick dot: 
mode D, double dot: mode E

함을 보인다. 반면에 음의 기울기를 갖는 마찰곡선

의 경우 속도가 감소할수록 스퀼성향이 증가하다가 

Ω=5 rad/s 부근에서 다시 감소함을 알 수 있다. 모

드 C와 모드 D 역시 Fig. 11과 Fig. 12에서 보듯이 

마찰계수가 상수일 때 속도감소에 따라 스퀼성향은 

감소하지만, 마찰곡선일 때 속도감소에 따라 스퀼성

향이 증가하다가 Ω =5 rad/s 부근에서 감소하게 된

다. Fig. 13은 모드 E의 속도에 대한 스퀼성향을 보

여준다. 즉, 디스크 비틀림 모드의 경우 마찰계수가 

상수일 때는 스퀼성향이 큰 변화가 없지만, 마찰곡

선의 경우 속도감소에 따라 스퀼성향이 증가함을 

알 수 있다.
따라서, 스퀼 성향은 마찰곡선에 크게 좌우되며 

이에 민감한 진동모드들을 설계 단계에서 파악하는 

(a)

(b)

(c)

(d)

(e)

Fig. 8 Mode shapes at squeal frequencies of Fig. 6, 
(a) modes 46,47, (b) modes 64,65, (c) modes 
23,24, (d) modes 32,33
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Fig. 9 Squeal propensity of modes A with respect to 
the speed; solid: negative-sloped friction 
curve, dot: constant μ

Fig. 10 Squeal propensity of modes B with respect 
to the speed; solid: negative-sloped friction 
curve, dot: constant μ

Fig. 11 Squeal propensity of mode C with respect to 
the speed; solid: negative-sloped friction 
curve, dot: constant μ

것이 매우 중요하다. 왜냐하면 마찰재의 마찰곡선은 

환경조건이나 마모 정도에 따라 크게 변하기 때문

에 장착 초기에는 소음이 없는 브레이크 시스템이

더라도 마찰곡선이 악화되면서 민감한 진동모드로 

부터 스퀼 소음이 발생할 수 있기 때문이다.

Fig. 12 Squeal propensity of mode D with respect to 
the speed; solid: negative-sloped friction 
curve, dot: constant μ

Fig. 13 Squeal propensity of mode E with respect to 
the speed; solid: negative-sloped friction 
curve, dot: constant μ

4. 결  론

이 연구에서는 기존에 연구되어 온 모드연성 매

카니즘 대신 마찰곡선에 따른 스퀼소음의 중요성을 

제시하였다. 모드연성 해석은 현재 보편적으로 수행

되고 있으나, 이에 비해서 마찰곡선의 중요성은 널

리 인지되지 못하고 있다. 이는 모드연성이 주요 매

카니즘이기 때문이기도 하지만, 회전하는 브레이크 

시스템을 모델링하기가 까다로운 이유도 있다. 
하지만 스퀼 소음을 명확히 예측하고 분석하기 

위해서는 정확한 마찰접촉모델과 회전 디스크-패드

간 마찰연성모델을 구축하여야 한다. 이 연구는 정

확히 정의된 마찰소음모델을 이용하여 마찰 곡선 

및 회전속도에 따라 스퀼 소음이 크게 영향을 받고 

있음을 보여주었다. 
이러한 결과들을 바탕으로 차후에 마찰곡선에 대

한 환경영향도 및 그에 따른 스퀼 현상을 연구 할 

예정이다.
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