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研究成果の概要（和文）：ブレーキパッドに一定の制動圧を加えたときの静的な剛性は、ブレー

キの効きの良さに影響する。一方、鳴き振動が加わったときの動的な剛性は、静的な剛性より

も大きく、圧力に依存して変化し、鳴き発生の原因となる。本研究では、パッドの静的な剛性

と動的な剛性の関係を測定できる装置を開発した。制動性能（効きの良さ）と静粛性（鳴きに

くさ）を両立したブレーキパッドの開発に有用である。 
 
研究成果の概要（英文）：Static stiffness of brake pad influences brake feelings. On the 
other hand, the stiffness of the pad when vibration is added to the pad is larger than 
static stiffness. This stiffness in dynamic condition depends on brake pressure and this 
is one of the causes of squeal generation. In this study, we developed the equipment which 
can measure both static stiffness and stiffness in dynamic condition. This equipment is 
useful to develop a brake pad with sufficient braking performance and squeal less. 
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１．研究開始当初の背景 
回転する円板（ディスク）に摩擦材（パッ
ド）を押し付けて制動するディスクブレーキ
は、安定した効きを発揮する制動装置として
産業機器や自動車などに幅広く使われてい
る。その一方で制動時の甲高い騒音、いわゆ
る“鳴き”が問題となっている。 
鳴きはディスクやブレーキパッドを保持

するキャリパの固有振動が連成し生じる自
励振動であると考えられている。このため各
部の固有振動数を離間して設計することで
鳴きの低減が試みられている。 
その一方で、制動時の圧力の大きさによっ

て鳴き発生の有無や鳴きの周波数が異なる
ことも知られている。ブレーキを構成するデ
ィスクやキャリパの振動特性は圧力に依存
しない。鳴きの圧力依存性の原因がわからな
いため、鳴き解析の精度も不十分であり、鳴
き対策も理論的に検討できていなかった。 
ディスクとキャリパの間で連成力をやり

取りするブレーキパッドの材料特性も鳴き
発生に大きく影響する。このことは、パッド
の摩耗や交換によって鳴きが変化すること
からも明らかである。しかし、樹脂をベース
とした複合素材であるパッドの振動特性は
解明されておらず、ブレーキ設計でも十分に
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考慮できていなかった。 
申請者らは、まず、ブレーキパッドの剛性
が圧力によって変化する場合、圧力依存性を
もつ鳴きが発生することを理論的に示した。 
次に、鳴きを模擬した微小振幅でパッドを加
振したときの動的な剛性が圧力に依存する
ことを専用の実験装置を開発して実証した。
さらに、パッドの動的な剛性がもつ圧力依存
性が原因で発生する鳴きは、パッドの面取り
や圧力の与え方によって摩擦接触面の剛性
分布を調整することで低減できることを実
証した。これらの研究成果は、自動車用ブレ
ーキの鳴き低減に効果を上げている。 
鳴きが発生しないブレーキを実現するた

めには、パッドの剛性がもつ圧力依存性を考
慮して設計する必要がある。そのためには、
パッドの剛性を適切に測定できる装置を開
発し、従来の圧縮試験機で測定されてきた静
的な剛性と鳴き発生時の動的な剛性の関係
を明らかにする必要がある。さらに、これら
のパッドの剛性が制動性能と静粛性に与え
る影響を評価する指標が必要である。 
 
２．研究の目的 
ブレーキパッドに一定の制動圧を加えた
ときの静的な変位量から求めた静的な剛性
は、ブレーキの効きに影響することが知られ
ている。一般的に静的な剛性が大きいほどブ
レーキの応答性は良くなる。一方、鳴き振動
が加わったときの動的な剛性は、静的な剛性
よりも大きい。この動的な剛性がもつ圧力依
存性が鳴き発生の原因となることが申請者
等によって明らかとされている。 
図 1に静的な剛性とパッドの動的な剛性の

概念図を示す。多孔質の複合素材であるパッ
ドは圧力を加えると、穴が潰れながら変形す
る。このときの、静的な圧力と変位から求め
た剛性が一般的に静剛性と呼ばれる。さらに、
この状態で鳴き振幅と鳴き周波数で加振し
たときの微小な圧力変動と変位から求めた
剛性が鳴き発生時の動的な剛性である。 
本研究では、パッドの動的な剛性と静的な
剛性の関係を測定できる装置を開発する。こ

の装置を用いて、動的な剛性が静的な剛性と
異なるメカニズムを検討する。また、静的な
剛性と動的な剛性の両方を考慮できる鳴き
解析モデルを作成し、各剛性が鳴きに与える
影響を明らかにする。効きが良く（静的な剛
性が大きく）鳴きの発生しにくい（動的な剛
性の大きさが圧力に依存しない）パッドを開
発するための基礎技術を確立する。 
 
３．研究の方法 
平成 23 年度は、パッドの動的な剛性と静

的な剛性の関係を測定できる装置を開発し
た。実機の制動圧に相当する静圧を加えたと
きの変位量から求めた静的な剛性だけでは
なく、鳴き振動発生時を模擬した振動を加え
たときの動的な剛性を測定できる。 
 平成 24 年度は、前年度に開発したパッド
の動的な剛性と静的な剛性の関係を測定で
きる装置の精度を検証し、パッド開発に実用
できるよう改良を加えた。また、パッドの静
的な剛性と動的な剛性のそれぞれが鳴き発
生に与える影響を調べることができる鳴き
解析モデルを作成した。 
 
４．研究成果 
（1）パッドの剛性測定装置の開発 
本研究で開発したパッドの動的な剛性と
静的な剛性の関係を測定できる装置を図 2に
示す。測定装置は、十分剛に設計した外枠の
内部に加振部と試験片を収めた構造となっ
ている。パッドの制動性能（効きの良さ）に
影響する静的な剛性を測定するためには、パ
ッドに実機制動圧相当の圧力（2 MPa）を加
える必要がある。このときのパッドの静的な
変位量はおよそ 50 µm程度になる。また、鳴
き発生時の動的な剛性を測定するためには、
鳴き周波数帯域（1 kHz 以上）で加振する必
要がある。そこで、実際のブレーキパッドか
ら摩擦接触面が 20 mm×20 mm の正方形にな
るように切り出したパッド試験片（図 3）を
測定に用いる。このことで、装置本体の剛性
を試験片の剛性よりも十分に大きくし、測定
の精度を高めることができる。開発した装置
の構成部位の詳細を以下に記す。 
パッドに制動圧を模擬した静的な力およ
び鳴きを模擬した動的な力を与えるために
は、計 4 個の圧電アクチュエータ(ピエゾメ
カニック社、PSt150)を用いる。アクチュエ
ータ 1個あたりの最大発生力は 1500 N、最大
変位量は 100 µm となっている。圧電アクチ
ュエータの変位と発生力はトレード・オフの
関係にある。そこで、加振板の 4隅に本アク
チュエータを設置し同期して駆動した。パッ
ド試験片に実機制動圧相当の静圧を加えた
うえで、その際に生じる変位に追従できる。 
パッド試験片の支持部には、水晶圧電式力

センサ（KISTLER、9051A）を組み込んだ。こ
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図 1 静剛性と動的な剛性 



の力センサはパッド試験片の動的な剛性の
100 倍の剛性をもつ。このため、試験片と直
列に配置しても測定結果に影響を及ぼさな
い。また、準静的な力から鳴き周波数帯域の
微小な力変動までを測定できる。 
静圧や加振によってパッドに生じる変位

の測定には渦電流式変位計（電子応用、S-06）
を用いる。最大 2 mm の静的な変位から全振
幅 0.5 µm、5 kHz以上の微小かつ高周波の振
動まで測定できる。 

 
（2）パッド剛性の測定 
開発した装置を用いて静的な剛性と動的
な剛性の関係を調べた。 
まず、パッドに一定の静圧を加えたときの
静的な変位から求めた静的な剛性の測定結
果を図 4に示す。上段はパッドに加えた圧力
である。各圧力で 10 秒間保持した。このと
きに生じた変位を中段に示す。また、圧力を
変位で割った単位面積当たりの剛性を下段
に示す。圧力が大きくなるほど静的な剛性が
大きくなることがわかる。圧力が小さいとき
は静的な剛性の増加量が大きく、圧力が大き
くなるほど一定値に漸近していく。 
次に、微小振幅で加振したときの動的な剛
性を測定した。一定の静圧を加えたパッドを
微小振幅のランダムノイズで加振し、変位か
ら加振力までの伝達関数（動剛性）を求めた
結果を図 5に示す。鳴き周波数帯域において
ゲインは平坦、位相は 0 度となる（5 kHz ま
で確認済み）。つまり、速度（周波数）依存
性をもつ減衰は無視できるほど小さいく、ゲ

インの値を動的な剛性とみなせる。パッドに
加える静圧を大きくすると、動的な剛性の値
が大きくなる。このパッドの動的な剛性がも
つ圧力依存性が鳴きの原因となる。 
図 6に静的な剛性(▲印)と動的な剛性（■
印）を比較した結果を示す。動的な剛性は静
的な剛性よりも大きいことがわかる。そこで、
加振振幅と剛性の関係を調べた。図 7に一定
圧 2 MPa をかけた状態で加振周波数 0.1 Hz
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図 3 パッド試験片 

図 5 パッドの動剛性 

図 6 パッド剛性の比較 
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として加振したときの圧力と変位の関係を
示す。図 7(a)に示すように、加振振幅が大き
いときは、圧力-変位特性がヒステリシスを
示す。図 7(b)に示すように加振振幅が小さく
なると、ヒステリシスは小さくなる。このと
きの加振振幅と剛性の関係を調べた結果を
図 8に示す。剛性は加振による圧力の偏差Δ
p を変位の偏差Δp で割ることで求めた。鳴
き振動の振幅に対応する振幅 10 µm以下にお
いて剛性が急激に大きくなることがわかる。 
図 6中に加振振幅を変えたときの剛性の測
定値（♦印）を示す。各圧力において、加振
振幅が小さくなるほど剛性の値は大きくな
り、静的な剛性（▲）から動的な剛性（■）
の値に近づいていくことがわかる。また、加
振周波数を 0.1 Hzから 100 Hzに上げると剛
性も上昇する。このことは図 5の動剛性測定
結果からも確認できる。加振周波数 100 Hz
以上では、剛性はほとんど変化しない。 
 以上の結果から、振幅が十分に小さい加振
時のパッドの剛性はヒステリシス時の剛性
となると考えられる。加振周波数が大きくな
ると、加圧から減圧、減圧から加圧に切り替
わりヒステリシスが生じる間隔が短くなる。
ヒステリシスの影響が表れやすくなると考
えられる。ただし、剛性に及ぼす周波数の影
響は、振幅の影響よりも小さい。 
 
（3）パッドのヒステリシスに着目した鳴き
発生時の動的な剛性の推定 
 ヒステリシス時の剛性（動的な剛性）につ
いて詳細に測定し、静的な剛性との関係を検
証する。パッドの圧力-変位特性を測定した
結果を図 9に示す。静的な圧力 1 MPaを加え
た状態での変位量を基準 0とし、加振周波数
0.1 Hzの準静的な条件で測定した。ヒステリ
シスの影響がない圧力の範囲では、最大圧力
によらず、圧力-変位特性が一致する。圧力
が 1 MPaのときの傾きから求めた単位面積当
たりの剛性は 6.08×1010 N/m/m2となった。こ
のようなヒステリシスの影響がない状態に
おける各圧力での剛性の瞬時値を準静的な
剛性と呼ぶことにする。 

パッドへの圧力が、加圧から減圧に切り替
わった直後に剛性が大きくなり、ヒステリシ
スが生じる。切り替わる圧力（最大圧力）が
大きいほど、ヒステリシスは大きくなる。つ
まり、ヒステリシス時の剛性は圧力に依存し
ている。同様に減圧から加圧に切り替わると
き（最小圧力）も剛性が大きくなる。最大（最
小）圧力から十分に離れると、剛性は低下し、
準静的な剛性となる。 
加圧から減圧に切り替わるときのヒステ

リシスを拡大した結果を図 10(a)、減圧から
加圧に切り替わるときのヒステリシスを拡
大した結果を図 10(b)に示す。最大（最小）
圧力になる直前は、ヒステリシスの影響がな
いため、準静的な剛性とみなせる。最大（最
小）圧力になった直後のヒステリシス時の剛
性は動的な剛性に対応する。最大（最小）圧
力から変位するほど剛性は低下していく。 
準静的な剛性とヒステリシス時の剛性を
比較した結果を図 11 に示す。基準として最
大（最小）圧力から 1 µm だけ変位したとき
の圧力と変位の傾きから剛性を求めた。パッ
ドの剛性は静圧PのN乗に比例するとした近
似線を図中にしめす。準静的な剛性と動的な
剛性の圧力依存性を示す非線形指数である N
は同じ値 0.5 となる。一方、剛性の大きさを
示す係数である k は、動的な剛性では
1.34×108、準静的な剛性では 7.2×107となって

図 9 パッドの準静的な圧力変位特性 
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いる。つまり、動的な剛性は、静圧の大きさ
によらず、準静的な剛性の 1.86倍となる。 
以上より、圧縮試験においてパッドの最大
圧力と最小圧力におけるヒステリシスを一
度計測すれば、全ての圧力における静的な剛
性と動的な剛性を推定できることになる。 

 
（4）パッドの静的な剛性と動的な剛性が鳴
きに及ぼす影響 
鳴き実験結果に基づき、パッドの剛性が鳴
きに及ぼす影響を検討できる解析モデルを
作成した。 
パッドの剛性が鳴きに与える影響を明確

にするため構造を簡単にした鳴き試験機の
形状を図 12(a)、鳴き試験の結果を図 12(b)に
示す。剛性の測定時と同じパッド試験片を板
バネで支持する。このパッドを一定速度で回
転するディスクに押し付けると、周波数 2020 
Hzの鳴きが発生した。ディスクは節直径が 4
本の固有振動モード（固有振動数 2168 Hz）
に近い鳴き振動モードとなっている。 
 鳴き解析モデルを図 13 に示す。ディスク
は並進の 1 自由度のばね質点系で近似した。
分布定数系で表したディスクが鳴き振動し
たときの運動エネルギーが、1 自由度ばね質

点系での運動エネルギーに等しくなるとし
て等価質量 M と等価剛性 K を求めた。パッ
ド・キャリパは並進と回転の 2自由度で表し
た。質量 mは実測値、慣性モーメント Jはパ
ッドを支持する板バネ中央を回転中心とし
た計算値である。パッドの支持剛性は、打撃
加振試験で求めた固有振動数から算出した。 
 測定したパッドの静的な剛性を用いて、デ
ィスクとパッドの摩擦接触部の圧力分布を
導出する。図 14 に制動時の圧力と変位の模
式図を示す。回転する円板にパッドを押し付
けると摩擦力によってパッドには回転モー
メントが働く。この回転モーメントを打ち消
すため、摩擦接触面の圧力はリーディング側
（ディスクが回転してパッドに入ってくる
側）で大きくなる。押付力と接触面内の圧力
の釣り合い式およびモーメントの釣り合い
式に測定した静的な剛性を代入することで
摩擦接触面内の圧力分布を導出できる。 
鳴き振動による圧力変動は微小なので、動
的な剛性は静圧の分布に応じて摩擦接触面
内に分布すると考えられる。パッドの剛性が
もつ圧力依存性が原因で、剛性分布の重心位
置がパッド回転中心よりもリーディング側
になると、ディスクとパッド・キャリパの固
有振動が連成して不安定になり鳴きが発生
する。剛性分布の重心位置がパッドの中央に
なると、ディスクの並進運動とパッドの回転
運動は連成しなくなり鳴きは発生しない。 
 鳴き解析を行った結果を図 15に示す。約 2 
kHzの周波数で鳴きが発生する解析結果とり、
実験結果とよく一致する。このモデルを用い
た検討結果より、摩擦接触面の圧力分布には
静的な剛性の大きさや圧力依存性は大きく
影響しないことがわかった。これは、摩擦接
触面内の圧力分布には、キャリパによる支持
剛性の影響が大きいためである。一方、動的
な剛性に関しては、圧力依存性が小さくなる
ほど鳴きが発生する圧力の範囲が狭くなる。
これは、剛性分布の重心位置がパッド中央に
近づき、安定な系に近づくためである。 

図 11 静的な剛性と動的な剛性の関係 
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図 10 ヒステリシスにおけるパッドの剛性 
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制動性能に影響する静的な剛性の大きさ
自体は鳴きやすさに直接は影響しない。その

一方で静的な剛性がもつ圧力依存性は、動的
な剛性の圧力依存性と一致する。静的な剛性
が圧力に依存しないパッドを開発すること
で、結果的に鳴きが低減できると考えられる。 
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図 12 鳴き実験 
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(a) Experiment apparatus (b) Experiment result 

図 13 鳴き解析モデル 

図 15 鳴き解析結果 
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