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            초록
          
        

        
          As the wheel-shoe type railway brake has clearance between the wheel and shoe, the contact area changes with variations in pressure. In this study, the squeal propensity for wheel brakes is investigated using a complex eigenvalue analysis dependent on the contact area. An FE model was constructed, with an error of no more than 8 %, by performing a modal test. As the shoe is a composite material, it generally has a very large damping value. Rayleigh damping was obtained by the modal test while the complex eigenvalue analysis was conducted with a damping effect. The results show that dynamic instability was generated by mode-coupling instability and the shoe-type railway squeal noise was 2315 Hz. Furthermore, from the results of the squeal test, this squeal mode is predicted to be radial in-plane mode. Thus, the squeal propensity for the wheel-shoe type suggests that the in-plane mode of the shoe is dominant.
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      1. 서 론
      도시철도차량의 기계적인 제동 시스템은 디스크-패드 타입과 휠-슈 타입 2가지로 구분된다. 철도가 제동명령을 내리면 마찰재에 압력이 가해지고 회전체와 마찰재 사이에 발생하여 차량이 정지하게 된다. 이때 마찰에 의한 스퀼 소음이 발생한다. 스퀼 소음은 승객들에게 불쾌감을 조성하기 때문에 조속히 해결할 필요가 있고, 많은 연구가 진행되어 왔다(1~5).

      이중 디스크 타입에 관한 연구는 도시철도차량 및 자동차 시스템에서 다양하게 연구되었다. Sinou et al.(6)은 TGV 디스크 브레이크 스퀼에 대해 속도 의존성에 대한 실험적 분석을 통해 FE model과 스퀼 주파수와 비교 분석하였다. Kang et al.(7)은 자동차 패드에 댐핑심을 적용한 이론 모델을 개발하였고, 파라미터 스터디를 통해 인플레인 모드에 대한 댐핑심의 스퀼 영향도를 연구하였다. Wang et al.(8)은 철도 브레이크의 마찰 거동 및 소음성능의 영향에 대해 표면 패턴을 이용해 분석하였다. 매끄러운 표면과 그루브 패턴이 미치는 마찰성능을 핀 온 디스크를 이용하여 소음을 측정하고 트라이볼로지 관점에서 비교 분석하였다. Yang et al.(10)은 디스크 패드 타입의 철도 브레이크의 각 단품들에 대해서 진동 실험을 수행하고 제동 시 스퀼 소음을 계측하고 비교 분석하였다. Ahn et al.(13)은 제동 부품 중 패드의 기하학적인 관점에서 스퀼 영향도를 분석하였다. 패드의 슬롯, 개수를 변경하고 패드의 설계영향인자인 탄성계수, 마찰계수, 접촉강성을 증가시켜 스퀼 경향을 보여주었다. Liu et al.(14)은 패드 디스크 타입의 브레이크를 접촉압력, 회전속도, 디스크의 두께, 탄성계수의 조건을 변화시키면서 복소수 고유치 해석을 하였고, 위 조건들에 대해서 파라미터 스터디를 하였다. Cha et al.(12)은 틸팅 차량용 휠 제동장치를 유한요소 모델로 만들어 복소수 고유치 해석을 하고 강성에 따른 파라미터 수행하였으며, 실차시험을 진행하여 해석과 비교 분석하였다. 그러나 실제 도시철도의 마찰 메커니즘은 디스크와 패드 조합외 휠-레일, 휠-슈 등 다양한 메커니즘이 존재한다. 패드 타입은 자동차 브레이크와 유사하게 두 개의 마찰재에 가해진 압력에 의해 디스크와의 마찰로 제제동되는 시스템이다(17). 반면에 슈 타입은 슈에 수직하게 압력이 가해지며, 휠에 방사방향으로 수직항력이 작용한다. 다른 대표적인 제동 시스템 중 드럼 타입은 슈 타입 브레이크 시스템에 반대 방향으로 수직항력이 작용하며 두개의 슈가 결합되어 있다(18).

      Chen et al.(9)은 휠 레일 조합의 관점에서 스퀼 연구를 수행하였다. 휠 레일 조합의 유한요소 모델을 구성하여 마찰계수에 대한 복소수 고유치 해석을 수행하였으며, 불안정 주파수를 예측하였다. Moon et al.(11)은 휠의 유한요소 해석을 통해서 스퀼 주파수를 예측하였으며, 레일 도유기의 사용이 스퀼 소음저감에 미치는 영향을 분석하였다.

      위 논문들과 같이 도시철도차량의 다양한 스퀼 메커니즘에 대해 많은 연구가 진행되어 왔지만 휠-슈 타입의 브레이크 시스템에 대한 연구는 상대적으로 미미하다. 따라서 이 논문은 실제 모델을 기반으로 휠-슈 타입 브레이크를 구성하여 휠-슈 조합의 마찰 소음 메커니즘에 대해 분석하고자 하였다. 추가적으로 모달 테스트를 수행하여 실제 슈의 damping ratio를 측정하고, 해석 모델에 Rayleigh 댐핑을 적용하였다. 이를 바탕으로 실제 모델을 모사한 휠-슈 타입의 스퀼 영향도를 분석하였다.

    

    

  
    
      2. 본 론
      
        2.1 FEM 해석 모델
        Fig. 1에서 보듯이 휠-슈 타입 브레이크 모델은 휠, 슈, 백 플레이트로 구성되며 휠과 슈 사이에 클리어런스를 모델링 하였다. 마찰재는 플레이트에 부착되어 있고 제동체결 명령이 내려지면 공기압에 의해 슈에 압력이 가해진다. 이때, 휠과 슈 사이에 마찰력이 발생한다. FE model은 해석의 효율성 증대를 위해 라운드, 엣지, 챔버 등 고유주파수에 영향을 주지 않는 내에서 단순화시켰다. 유한요소 모델은 사면체 요소(C3D4) 356 726개, 노드 79 904개로 구성되었다. 각 단품에 대한 밀도, 탄성계수, 푸아송 비는 Table 1에 나타냈다. 탄성계수는 모달 실험의 결과에 의해 보정하였고, 밀도는 3D 모델을 이용하여 계측된 무게를 기준으로 환산하였다.

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            FE model
          
          

          

        

        
          Table 1 
				
          

          
            Material properties of model
          
          

        

        
          
            
              	Component
              	Material
              	Density (kg/m3)
              	Elastic modulus(E) (GPa)
              	Poisson’s ratio (v)
            

          
          
            	Back plate
            	Steel
            	7850
            	200
            	0.3
          

          
            	Friction
material
            	composite material
            	2230
            	5.16
            	0.25
          

        

        

      

      
        2.2 모달 테스트
        각 단품은 물성치 보정을 위해 모달 테스트가 수행되었다. 모달 테스트는 Fig. 2와 같이 자유 경계 조건을 모사하였고, 1축 가속도계를 이용하여 주파수 응답함수가 계측되었다. 측정결과 293.57 Hz, 1801.72 Hz, 3072.4 Hz에서 기본 주파수가 나타났으며, 각각 1차, 2차, 3차 굽힘모드로 모달 해석을 통해 예측하였다. 모달해석은 측정된 고유진동수의 결과를 검증하는 독립적인 방법을 제공하며, 복소수 고유치 해석의 선행해석이다. 모달테스트와 모달해석을 통해 얻어진 고유주파수는 약 8 % 오차에서 복소수 고유치 해석을 수행하였다.

        
          Table 2 
				
          

          
            Correlation of shoe and wheel
          
          

        

        
          
            
              	Component
              	Mode Shape
              	Modal test (Hz)
              	FEM (Hz)
              	Error (%)
            

          
          
            	Shoe
            	
              
            
            	293.57
            	316.41
            	7.7
          

          
            	
              
            
            	1801.72
            	1647.1
            	8.5
          

          
            	
              
            
            	3072.4
            	3028.3
            	1.4
          

          
            	Wheel
            	
              
            
            	466.7
            	425.57
            	8.8
          

          
            	
              
            
            	694.93
            	657.61
            	5.3
          

          
            	
              
            
            	1009.74
            	969.09
            	4.0
          

        

        

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Modal test set-up
          
          

          

        

      

      
        2.3 접촉상태 분석
        슈와 휠 사이에는 클리어런스를 모델링 하였기 때문에 이상적인 접촉이 되지 않는다. 따라서 압력 변화에 대한 실제 접촉압력의 분포를 예측할 수 있으며, 압력을 1 bar ~ 20 bar까지 변화시켜 접촉압력 분포를 확인하였다. 정하중 결과는 Fig. 3에서 보여준다. 1 bar의 압력을 가해졌을 때, 접촉면적은 전체면적의 약 20 %이며, 압력이 증가할수록 접촉면적이 증가한다. 20 bar에서는 접촉면적이 전체면적의 약 80 %이상 나타났다. Fig. 4는 1 bar ~ 20 bar까지 압력변화 후 가한 후 휠의 회전을 적용한 결과이다. 회전을 적용하면 접촉압력은 디스크의 회전방향으로 집중된다. 따라서 접촉압력에 대한 복소수 고유치 해석을 수행하여 접촉압력에 대한 스퀼 경향성을 파악할 수 있다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Contact area distribution for pressure
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Contact area distribution with wheel rotation for pressure
          
          

          

        

      

      
        2.4 복소수 고유치 해석
        휠-슈 타입의 스퀼 경향을 분석하기 위해 복소수 고유치 해석을 수행하였다. 복소수 고유치 해석은 부분공간을 투사하는 방법을 적용한다(15). 복소수 고유치 문제를 풀게 되면 고유값은 실수부와 허수부로 얻어진다. 여기서 허수부는 시스템의 고유진동수를 의미하며 그에 상응하는 실수부는 시스템의 안정성을 판별하는 기준이 된다. 만약 실수부가 양수이면, 불안정 모드를 의미하며 복소수 고유치 해석을 통해 시스템의 동적 불안정성을 표현할 수 있다.

        Fig. 5은 복소수 고유치 해석에 수행된 모델의 구속조건을 보여준다. 마찰재와 백 플레이트는 tie 조건을 적용하였고 휠과 마찰재는 마찰접촉 모델을 적용하였다. 또한 휠의 회전축은 X, Y, Z 방향에 대하여 변위를 구속하였고, 백 플레이트의 캘리퍼 연결부는 Z방향을 제외한 X, Y 변위를 구속하였다. 압력은 백플레이트 면에 대하여 수직으로 작용한다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Boundary condition
          
          

          

        

        Fig. 6은 0 Hz ~ 10 000 Hz까지 수행한 복소수 고유치 해석결과이다. 1000 Hz ~ 10 000 Hz사이에 불안정 실수부가 광범위하게 나타나고 주요 불안정모드를 ‘A’, ‘B’, ‘C’, ‘D’, ‘E’, ‘F’로 정의하였다. 각 모드형상은 Fig. 7에서 보여준다. 불안정 모드 형상을 확인해 본 결과 ‘A’, ‘C’, ‘F’는 슈의 변형이 지배적인 모드이며, 슈의 진동 모드에 의해 스퀼 경향이 발생한 것을 암시한다. 반면에 ‘B’, ‘D’, ‘E’는 휠의 진동모드가 지배적으로 나타났다. 마찰재는 소음, 방열 등의 문제로 복합소재로 구성되어 있고 구조적인 댐핑이 상당히 크다(16,17). 그러나 일반적인 복소수 고유치 해석은 모드연성에 의한 스퀼 불안정성 초점을 두기 때문에 구조적인 댐핑효과을 무시한다. 이 연구는 실제 시스템에서 발생할 수 있는 스퀼 경향을 분석하고자 구조댐핑를 계측하고 댐핑효과를 반영한 복소수 고유치 해석을 진행하였다.

        
          
          

          Fig. 6 
				
          

          
            Real parts of eigenvalues with respect to pressure (μ0 = 0.4)
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 7 
				
          

          
            Unstable mode shape corresponding to each frequency
          
          

          

        

      

      
        2.5 레일리 댐핑
        구조댐핑을 반영하기 위해 비연성된(decoupled) 시스템으로 가정하고 댐핑행렬을 질량 댐핑행렬과 강성 댐핑행렬의 합으로 표현할 수 있다. 구조 댐핑을 해석적으로 반영하기 위한 레일리 댐핑은 아래와 같이 표현된다.
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        여기서 [C]는 댐핑행렬 α[M]은 질량 댐핑행렬 β[k]는 강성 댐핑행렬이다. 댐핑행렬이 반영된 homogeneous 미분방정식은 다음과 같다.
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        [M], [C], [K]는 각각 질량행렬, 댐핑행렬, 강성행렬을 나타낸다. 여기서 모드해석을 수행하기 위해 해를 다음과 같이 가정할 수 있다.
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                (3) 
				
              
            

          

        

        [γ]은 정규화된 고유벡터이며, {q}는 모달 좌표이다. 식 (3)을 식 (2)에 대입하여 풀면, 각 각의 모드로 분리된 진동 방정식을 표현할 수 있다.
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        ωn는 n번째 고유진동수, ξ는 damping ratio이다. 선형 변환이므로 댐핑행렬은 다음과 같이 나타낼 수 있다.
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        Fig. 8은 2000 Hz ~ 9000 Hz까지 발생 된 패드 모드의 damping ratio를 모달실험을 통해 계측된 결과이다. 계측된 결과를 식 (5)에 대입하여 연산하면, α=84.372, β=5.34×10-6를 얻을 수 있다. 계산된 α, β를 FE 패드 모델에 적용하여 레일리 댐핑 효과가 반영된 복소수 고유치 해석을 수행하였다.

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Damping ratio
          
          

          

        

        해석결과 Fig. 9에서 보듯이 패드 변형이 지배적인 모드 ‘A’, ‘C’, ‘F’와 5개의 노달라인을 가진 방사방향 in-Plane ‘D’ 모드는 구조댐핑에 의해 양의 실수부가 사라졌다. 그러나 ‘B’모드(2585 Hz)와 ‘E’모드(6523 Hz)는 구조 댐핑이 적용되어도 불안정한 양의 실수부가 발현되었다. ‘B’ 모드는 3개의 노달라인을 가지는 방사 방향의 in-plane 모드이며, ‘E’ 모드는 3개의 노달라인을 갖는 원주 방향의 in-plane 모드이다. 즉, 패드에 의한 불안정성은 실제 구조댐핑이 포함되면, 안정화되어 동적 불안정성을 발현시키지 못한다. 반면에 in-plane 모드는 휠-슈 타입에서 발현될 수 있는 주요 스퀼 모드 임을 암시하며, 주요 스퀼 모드에 대해 접촉압력 변화에 따른 파라메터 해석을 수행하였다. 결과는 Fig. 10에서 보여준다.
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            Real parts of eigenvalues with rayleigh damping effect
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 10 
				
          

          
            Frequency variation with respect to pressure
          
          

          

        

        ‘B’모드(2585 Hz)는 0 bar ~ 5 bar 구간에서 압력이 커질수록 주파수가 증가하고, 실수부의 크기가 줄어든다. 반면에 ‘E’모드(6523 Hz)는 압력이 증가해도 주파수 변화없이, 불안정 실수부의 크기가 증가한다. 이는 방사 방향 모드가 원주방향의 모드 보다 Z 방향의 변위가 크게 발생하기 때문에 압력 변화에 상대적으로 민감함을 보여준다. 반면에 ‘E’ 모드는 원주방향 변위가 우세하기 때문에 접촉 압력에 대한 모드 변화는 거의 없다.

        Fig. 11은 ‘B’ 모드, ‘E’ 모드에 대한 모드연성 메커니즘을 표현한 그림이다. 접촉 압력 20 bar에서 0 ~ 0.5까지 마찰계수를 변화시켜 해석을 수행하였다. 만약 마찰계수가 0이면 시스템은 독립적으로 표현되기 때문에 불안정 모드의 평형상태 모드를 추적할 수 있다. ‘B’모드의 경우 2550 Hz 근방에 인접한 슈의 인플레인 모드가 마찰계수가 증가하면서 하나의 모드로 합쳐져 모드연성 불안정성을 발현시킨다. 이 모드는 3개의 노달라인을 가진 원주 방향 인플레인 모드 임을 예측하였다. 또한 ‘E’ 모드도 ‘B’ 모드와 유사하게 6500 Hz 근방의 인접한 디스크 인플레인 모드에 의해 불안정성이 발현되었지만, 상대적으로 실수부의 크기가 매우 작다.

        
          
          

          Fig. 11 
				
          

          
            The locus of eigenvalue with respect to friction coefficients at 20 bar
          
          

          

        

        Fig. 12는 실제 도시철도차량에서 발생되는 마찰 소음을 계측한 결과이다. 마찰 소음의 기본 주파수는 약 2315 Hz에서 발현되며, 4630 Hz, 6930 Hz는 기본 주파수의 고차 하모닉 주파수이다. 즉, 실제 차량에서도 2315 Hz 근방에서 마찰 소음이 발생하고 있으며, FEM 해석결과 이 불안정 모드는 휠의 3개의 노달라인을 가지는 방사 방향 인플레인 모드임을 예측할 수 있다. 따라서 3개의 노달라인을 가지는 방사방향 in-plane 모드는 휠-슈 조합의 브레이크 시스템에서 마찰소음을 발생시키는 주요 모드임을 예측하였다.

        
          
          

          Fig. 12 
				
          

          
            Experimental results
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 결 론
      이 연구는 실제 휠-슈 타입의 도시철도차량 제동시스템을 모사하여 스퀼 소음을 예측하였다. 휠과 슈 사이에 클리어런스를 모델링하여 제동 시 발생되는 접촉압력을 실제와 가깝게 표현하였다. 또한 모달테스트 및 해석을 통해 오차 8 % 근방에서 신뢰성을 확보하였으며, 압력 변화에 대한 도시철도차량의 동적 불안정성에 대해 예측하였다. 추가적으로 실험을 통해 damping ratio를 계측하고, FEM 해석에 반영하여 실제와 유사한 조건으로 동적 불안정성을 예측하였다. 결과는 다음과 같다.

      (1) 실제 접촉면적은 압력이 증가할수록 접촉면적이 증가하고, 회전에 의해 슈의 시작 부분에서 가장 높은 접촉압력을 갖는다.

      (2) 구조댐핑이 반영되지 않으면, 1602 Hz, 3761.2 Hz, 9065.3 Hz와 같이 슈 모드에서 불안정한 양의 실수부가 발현되지만, 실제 구조댐핑을 반영하면 슈에 의한 불안정 모드는 안정화 된다.

      (3) ‘B’ 모드(2585 Hz)와 ‘E’ 모드(6423 Hz)는 구조 댐핑이 반영되고 불안정한 양의 실수부를 발현시키며, 이 불안정 모드는 슈의 인플레인 모드임을 예측하였다.

      (4) 실험결과 2315 Hz에서 휠과 슈 사이의 마찰 소음이 발생하였다.

      (5) 불안정한 모드 중 3개의 노달라인을 가지는 방사 방향 인플레인 모드 ‘B’(2585 Hz)는 양의 실수부가 가장 크며, 실험 결과와 매우 유사성을 가지는 스퀼 모드이다.

      (6) 휠-슈 타입에서 슈의 인플레인 모드는 스퀼 경향을 발현시키는 주요한 모드이다.
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