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Vibrations and noise generated by rail vehicle disc brake

Drgania i halas generowane przez hamulec tarczowy
pojazdu szynowego

Jednym z niekorzystnych czynnikéw wptywajacych na
pogorszenie $rodowiska (szczegélnie akustycznego),
w ktoérym przebywaja ludzie, jest hatas generowany
przez pojazdy mechaniczne. Zjawiska wibroakustycz-
ne emitowane w szczego6lnosci przez ukltady hamul-
cowe uznawane sa jako wysoce niepozadane. Problem
drgan w hamulcach zaréwno pojazdow kolejowych i
samochodowych dostrzezony zostat juz w latach 30-
tych XX wieku [10]. Na poczatku badacze zwroécili
uwagg, ze drgania i halas generowany przez hamulec
wynikaja z charakterystyki ciernej pary trybologicznej,
uzalezniajac pojawienie si¢ tego efektu od faktu, ze
wspolczynnik tarcia zmienia swoja wartos¢ z predko-
$cig obrotowa. Twierdzono réwniez, ze wspotczynnik
tarcia statycznego jest wigkszy od tarcia kinetycznego.
Konsekwencja drgan uktadu hamulcowego w potacze-
niu z propagacja dzwigku jest niestabilna praca uktadu
hamulcowego objawiajaca si¢ zmiennym przebiegiem
chwilowego wspotczynnika tarcia.

Opisane zagadnienia sa wynikiem badan prowadzo-
nych w ramach projektu finansowanego ze Srodkow
Narodowego Centrum Badan i Rozwoju (Program
LIDER V, umowa Nr LIDER/022/359/L-
5/13/NCBR/2014).

1. Wybrane modele drgan w hamulcach

Do podstawowych elementéw tarczowego uktadu
hamulcowego nalezy tarcza hamulcowa, ktéra na
sztywno zwiazana jest z zestawem kolowym oraz
szczgka (obsada), z zamocowana w niej okltadzina
cierna. Do obliczen parametréow tarczowego uktadu
dzwigniowego wykorzystuje si¢ modele o réznym
stopniu uproszczenia. Ze wzglgdu na zastosowanie
modeli ukladu dzwigniowego hamulca tarczowego,
mozna je sklasyfikowa¢ nastepujaco:

- modele do obliczen kinematycznych,

- modele do obliczen sit i momentow,

- modele do obliczen czgstotliwosci drgan wia-

snych elementow mechanizmu dzwigniowego.

W pracach [1, 2, 4] do obliczen wielkosci kinema-
tycznych tzn. przemieszczen poszczegodlnych elemen-
tow uktadu dzwigniowego hamulca, zaproponowano
model, ktorego schemat przedstawiono na rysunku 1.
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The noise generated by motor vehicles is one of the
negative factors affecting the deterioration of the envi-
ronment (especially acoustic), where people are pre-
sent. Vibroacoustic phenomena, especially those emit-
ted by braking systems, are regarded as highly unde-
sirable. The problem of vibration in the brakes, in both
rail and road vehicles, was already noticed in the 30s
of the twentieth century [10]. At the beginning the
researchers pointed out that the noise and vibration
generated by the brake was due to the friction charac-
teristics of the tribological pair, making the appearance
of the effect was the result of the value of the friction
coefficient changing along with the rotational speed. It
was also claimed that the coefficient of static friction
is greater than kinetic friction. The consequence of
vibration in the brake in conjunction with the propaga-
tion of sound is the unstable work of the brake system
manifested by a variable value of the instantaneous
friction coefficient.

Described problems are the result of research con-
ducted in the framework of a project funded by the
National Centre for Research and Development
(LIDER V program, No. LIDER/022/359/L-
5/13/NCBR/2014).

1. Selected brake vibration models

The basic components of a disc brake system in-
cludes the brake disc, which is rigidly connected to the
wheel set, and the brake caliper with pad. Models with
varying degrees of simplification are used for the cal-
culation of the parameters of the disc brake leverage.
Depending on the use of disc brake lever models,
these models can be classified as:

- kinematic calculation models,

- force and torque calculation models,

- models for the calculation of the natural frequen-

cies of the lever mechanism components.

In [1, 2, 4] a model is proposed for the calculation
of the kinematic values, i.e. the movements of the
various elements of the brake leverage, which is as
schematically shown in figure 1.
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Rys. 1. Schemat strukturalny tarczowego uktadu hamulcowego [2]

Na schemacie strukturalnym przedstawionym na
rysunku 1 oznaczone sa cztony nieruchome od 1 do 11
(liczba cztondéw nieruchomych n,= 11) oraz pary ki-
nematyczne od A do O (liczba par kinematycznych p
=15).

W ostatnim czasie czgsto przywolywanym i rozwi-
janym modelem uktadu hamulcowego, co przedstawia
rysunek 2, jest model zaprezentowany przez Rudolpha
and Poppa [6, 7]. W roku 1972 North [5] opracowat
szczegdlny model uktadu hamulcowego o o$miu stop-
niach swobody.

Pierwsze modele zaktadaty, ze drgania samo-
wzbudne hamulca sa zwiazane ze spadkiem wspot-
czynnika tarcia i wzrostem predkosci poslizgu. Jest to
stuszne dla wielu materiatow ciernych, jednak dla
ograniczonego zakresu zmian predkosci. Jezeli zatozy
si¢ model hamulca o jednym stopniu swobody zgodnie
z rysunkiem 3, to roOwnanie ruchu przedstawia zalez-
nos¢ (1.1) [10].

‘ !

(O) k m, .

Rys. 3. Modele drgan: a) Model sprezystego uktadu ciernego [3,
10], b) Model uktadu mechanicznego ze sprz¢zeniem zwrotnym
m; i mp — masy cial, N — nacisk, k — wspolczynnik sprezystoscei, ¢ —
wspotczynnik thumienia wiskotycznego, v, - predkosé
Fig. 3. Vibration models: a) Model of an elastic friction system [3,
10], b) Model of a mechanical model with feedback
m,; and m, — masses, N — pushing force, k — elasticity coefficient, ¢
— viscous damping coefficient, v, - speed

Uktad opisany rownaniem ruchu, bgdzie wpadat w
niestabilne drgania w zalezno$ci od warto$ci wspot-
czynnika tlumienia, co przedstawia zaleznos¢ (1.1).
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The structural schematic shown in figure 1 identi-
fies the elements that are fixed in place 1 to 11 (num-
ber of fixed elements n,= 11) and kinematic pairs from
A to O (number of kinematic pairs p = 15).

Sztywnos¢ podpory

Sztywnosé
wsparcia

Obsada oktadziny
ciernej

Materiat cierny

Element cierny ze
sztywnoscig

Elastycznos¢
zwigzana z
obrotem

Rys. 2. Model sprezystego uktadu ciernego [12]
Fig. 2. Model of an elastic friction system [12]

The recently often cited and developed braking sys-
tem model is the model presented by Rudolph and
Poppa [6, 7], shown in figure 2. In 1972 North devel-
oped a special brake system model with eight degrees
of freedom [5].

In the first models there was assumed that the self-
oscillations of the brake are associated with a decrease
in the friction coefficient and increase in slide speed.
This is true for many friction materials, but only for a
limited range of speed changes. If we assume brake
model with one degree of freedom, as shown in figure
3, then the equation of motion can be expressed with

the equation (1.1) [10].
The arrangement described by this equation of mo-

tion will fall into unstable vibration depending on the
value of the damping coefficient, as shown in equation
(1.1).

NAU

20 kmv?

The first model, which presents the possibility of
friction braking system instability for a constant fric-
tion coefficient was presented by Spurr, as a slider on
an angle bracket, as shown in figure 4. This solution
has been enhanced by Jarvis and Earles. This model,
however, is geometrically different from an real fric-
tion brake [10].

c >
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Rys. 4. Model uktadu ciernego
tarcza-§lizgacz na wsporniku
katowym

Fig. 4. Friction system model of

< slider-disc on an angle bracket

Kd
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Pierwszym modelem, ktory przedstawia mozliwo$¢
niestabilnosci uktadu ciernego dla statej wartosci
wspotczynnika tarcia zostat przedstawiony przez Spur-
ra, jako $lizgacz z katowym wspornikiem, co przed-
stawia rysunek 4. Rozwiazanie to zostalo udoskonalo-
ne przez Jarvisa i Earlesa. Model ten geometrycznie
jednak odbiega od rzeczywistego hamulca ciernego
[10].

Warunek niestabilno$ci okre$lony jest wzorem (1.2)

c
l(u - 1g@sin 20 > C_f’ (1.2)

2 d

Kolejny model zaproponowany zostat przez Nor-
tha, a nastgpnie Millnera. Byl to model tzw. flattera
binarnego, ktory jest bardziej zblizony do hamulca
tarczowego. Rysunek 5 przedstawia uproszczona wer-
sj¢ modelu o dwoch stopniach swobody. Mechanizm
drgan w tym wypadku podobny jest do tego, ktory
towarzyszy trzepotaniu skrzydet w samolotach, czyli
flutterowi. Bieznia hamulca tarczowego zostala zasta-
piona przez sztywna prosta belk¢ o dwodch stopniach
swobody.  Przekr6j ukladu  oktadzina-bieznia-
oktadzina o dtugosci 21 przedstawia rysunek 5.

Warunek niestabilnosci przedstawionego modelu
przedstawia zalezno$¢ (1.3) [10]:

2
8MIN O’ Sk, >0 (1.3)
-t
o 3 0
gdzie: 2h —  grubos¢ belki,
M —  masa,
1 — inercja,
2l —  dlugosé¢ belki,
Kp —  sztywnos¢ poprzeczna oktadzi-
ny,
K,I'/3 sztywnos¢ obrotowa dla odcin-
ka 21.

Jak wykazali Crolla i Lang, ten i inne modele nie w
peli odzwierciedlaja rzeczywisty hamulec, jednak
dzigki nim mozna otrzymac jako$ciowa wskazowke
dla procesu projektowania i dla szukania rozwiazan
konstrukcyjnych eliminujacych niektore klasy drgan
hamulcoéw 1 emitowanego przez nie hatasu [10].

Bardziej doktadna metoda w prognozowaniu drgan
uktadu hamulcowego jest metoda elementow skon-
czonych. Wigksza zlozono$¢ modeli nie przyniosta
jednak rozwiazania w zrozumieniu mechanizmu drgan
w hamulcach. Przyczyna tego jest ograniczenie mode-
lowania z uzyciem elementéw skonczonych do odizo-
lowanych elementow niz wzajemnie powigzanych
systemow.
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The instability condition is described by the
formula (1.2) [10]:
1 C
—(u -1g@sinpO > £ (1.2)
2(u gOsin ) -

d

A % WQYR

Rys. 5. Model flattera binarnego o parametrach skupionych [10]
Fig. 5. Model of a binary flutter with lumped parameters [10]

Another model has been proposed by North, and
then Millner. It was the so-called binary flutter model,
which is more closely related to the brake disc system.
Figure 5 shows a simplified version of the model with
two degrees of freedom. Vibration mechanism in this
case is similar to that which accompanies fluttering in
aircraft wings. The brake tread has been replaced with
a straight rigid bar with two degrees of freedom. The
cross-section of the lining-tread-lining system with a
length of 21 is shown in figure 5.

The instability condition of this model is described
by the formula (1.3) [10]:

2
8MIN [J*h K, >0 (1.3)
F-LarH
o 3 0
where: 2h —  beam thickness,
M —  mass,
1 —  inertia,
21 —  beam length,
Kp —  lining torsional stiffness,
K,I’/3 — rotational stiffness for the 21

section.

As shown by Crolla and Lang, this and other mod-
els do not fully reflect an real brake, however, they
can provide a qualitative guideline for the design
process and help find structural solutions to eliminate
some types of brake vibrations and the generated noise
[10].

A more accurate method of predicting the vibration
of the brake system is the finite element method. The
increased complexity of the models has not brought a
solution to understanding the mechanism of brake
vibration. This is because the finite element modeling
reduces the problem to a set of isolated elements rather
than to interrelated systems.
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2. Podzial zjawisk wibroakustycznych

Drgania i hatas generowany przez uktad hamulco-
wy zawiera si¢ w bardzo szerokim pasmie czgstotli-
wosci tj. od czgstotliwo$ci ponizej zakresu styszalno-
$ci narzadu shuchu czltowicka, az do zakresu ultradz-
wigkow [9, 10]. Ponadto drgania i hatas wystgpujace
w czasie hamowania réwniez zalezne sa od danych
warunkow pracy, takich jak predkosé¢, temperatura lub
wilgotnos¢ powietrza. W literaturze migdzynarodowej
zdefiniowano i1 podzielono procesy wibroakustyczne
na moan (jeczenie), judder (trzgsienie, dudnienie) oraz
squeal (pisk) co przedstawia rysunek 6. Ze wzgledu na
skromng literaturg krajowa w zakresie wibroakustyki
uktadu hamulcowego, powszechne jest przedstawianie
poszczegdlnych zjawisk wibroakustyczne stosujac na-
zewnictwo angielskie.

2. Classification of vibroacoustic phenomena
Vibration and noise generated by the braking sys-
tem lies in a very wide frequency range, i.e. from the
frequency below the range detected by the human ear,
up to ultrasounds [9, 10]. In addition, the vibration and
noise occurring during braking also depend on the
operating conditions, such as speed, temperature or
humidity. Vibroacoustic processes are defined and
divided in the international literature between: moan,
judder, and squeal, as shown in figure 6. Because of
the modest national literature in the field of vi-
broacoustics in brake systems, it is common to name
the phenomena using the English nomenclature.
boxes from top left:

| Trzesienie (judder) wynikajacy z |

Zakres czestotliwosci ponizej
20 Hz i powyzej 150 Hz to
zakres drgan samowzbudnych

przekroczenia tolerancji wym. tarczy i |
I bebnow jest f(v) zakres: 20 Hz,

deformacje tarczy, bebnow moga byé I pisk (squeal) generowany przez
spowodowane niestabilnoscig

|
I hamulce : zakres 1kHz do 14 kHz :

: Drgania i l Zakres czestotliwosci drgan wlasnych elementow 1{} Drgania (halas) generowane w ukladzie]
| generowane w | | podwozia i nadwozia pojazdu |1 ciernym hamulca |
| ukladzie ciernym | | H :
I hamulca Il ! I
e P P i

- Pulsacja ’ - Stukot, klekot - Pisk o

- Trzesienie - Dudnienie - Skrzypienie

| Cold Judder | | Hot Judder ‘ | Squeal
100 10! 102 103 104[Hz]

The brake-induced self-oscillation frequency range lies below 20 Hz and over 150 Hz
Judder: resulting from exceeding the tolerance of the disc and drums is the f(v) range: 20 Hz, disc and drum deformations

can be caused by the thermos-elastic instability of the brake

Squeal: generated by the brakes: range 1 to 14 kHz (sporadically up to 18 kHz)

Vibrations generated in the brake friction system
The resonant frequency range of the vehicle elements

Vibrations (noise) generated in the brake friction system.

Rys. 6. Podziat zjawisk wibroakustycznych pochodzacych od uktadu hamulcowego [9, 10]

Fig. 6. The classification of vibroacoustic phenomena caused by the brake system [9, 10]

3. Badania poligonowe tarczowego ukladu hamul-
cowego

Badania przeprowadzone w warunkach eksploata-
cyjnych na wagonach kolejowych dowiodly wystepo-
wanie zjawiska drgan samowzbudnych rezonanso-
wych w ostatniej fazie hamowania rOwniez na wszyst-
kich badanych oktadzinach ciernych, charakteryzuja-
cych si¢ rozna gruboscig (zuzyciem). W przeciwien-
stwie do badan stanowiskowych, wspomniane drgania
wystapity tylko na oktadzinie zuzytej do 15 mm. W
przypadku badan poligonowych na wszystkich bada-
nych oktadzinach drgania samowzbudne rezonansowe
charakteryzowaly si¢ r6zna wartoscia amplitudy chwi-
lowych przyspieszen drgan. Na rysunku 7 przedsta-
wiono przebiegi czasowe chwilowych przyspieszen
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3. Disc brake system field tests

Tests conducted in the operating conditions typical
for railway carriages proved the occurrence of the self-
excited resonant oscillation phenomenon in the last
phase of braking, and for all the tested friction linings,
characterized by different thickness (wear). In contrast
to the test bench, the mentioned vibrations occurred on
a lining worn down to the thickness of 15 mm. For
tests done in the field the self-oscillation resonance
was characterized by a different value of instantaneous
amplitude of vibration acceleration for all tested lin-
ings. Figure 7 shows the waveforms of instantaneous
vibration acceleration for the tested linings with the
resonant vibrations occurring in the last phase of brak-
ing.
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drgan dla badanych oktadzin z wystepujacymi drga-
niami rezonansowymi w ostatniej fazie hamowania.
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Rys. 7. Przebiegi czasowe chwilowych przyspieszen drgan obsad z
oktadzinami o r6znej grubosci z widocznymi drganiami
samowzbudnymi rezonansowymi
a) grubos¢ oktadziny G1=35 mm, b) grubos¢ oktadziny G2=25
mm, ¢) grubos¢ oktadziny G3=15 mm

Fig. 7. Vibration acceleration of caliper with pads of varying
thickness as a function of time, with visible self-oscillation reso-
nance
a) lining thickness G1=35 mm, b) lining thickness G2=25 mm, c)
lining thickness G3=15 mm

Analizy czestotliwosciowe hamowan na badanych
oktadzinach pozwalaja okresli¢ czgstotliwosé drgan,
przy ktorej zjawisko drgan samowzbudnych o charak-
terze rezonansowych wystgpuje. Widma drgan z ha-
mowan, przy ktorych wystapily drgania rezonansowe,
wzgledem drgan z hamowania przy tych samych na-
stawach bez wspomnianego zjawiska przedstawiaja
rysunki 81 9.

Testy impulsowe przeprowadzone na elementach
tarczowego uktadu hamulcowego wykazaty, ze przy 6
kHz znajduja si¢ czgstotliwosci drgan rezonansowych
tarczy 1 obsady hamulcowej, co rowniez potwierdzity
badania stanowiskowe [8].

4. Podsumowanie

Przedstawione rodzaje modeli stosowanych w ba-
daniach dotyczacych hamulcow tarczowych odnosza
si¢ do réznorodnych zjawisk zachodzacych w czasie
hamowania. Nie wyczerpuja one jednak mozliwosci
stosowania procesu modelowania do obliczen parame-
trow opisujacych procesy zachodzace w parze ciernej
zwiazanych ze zjawiskiem tarcia, jak rowniez zjawisk
generowanych przez ztozony obiekt techniczny, jakim
niewatpliwie jest para cierna razem z mechanizmem
dzwigniowym, a takze jej wplyw na otoczenie.

Podczas studiowania problemu modelowania w ob-
liczeniach hamulcow w szczegolnosci dla hamulca
tarczowego nie stwierdzono prob zbudowania modelu
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Rys. 8. Zalezno$¢ amplitudy przyspieszen drgan od czgstotliwosci
dla réznych grubosci oktadziny przy hamowaniu zatrzymujacym;
w czasie badan poligonowych brak drgan samowzbudnych
rezonansowych

a) grubos¢ oktadziny G1=35 mm, b) grubos¢ oktadziny G2=25
mm, ¢) grubos$¢ oktadziny G3=15 mm
Fig. 8. The relations between the amplitude of the vibration accel-
eration and the frequency for various thicknesses of the pad when

braking; with no self-oscillation resonance occurring in the field
tests

a)pad thickness G1=35 mm, b) pad thickness G2=25 mm,
¢) pad thickness G3=15 mm

Frequency analysis of braking with the tested lin-
ings allow determining the oscillation frequency at
which the phenomenon of self-oscillation resonance
occurs. Vibration spectrum of braking, at which the
resonance vibration occurred, are compared to the
vibration of the brake at the same settings but without
the phenomenon is presented in figures 8 and 9.

Impulse tests carried out on the elements of the disc
brake systems have shown that the frequency of reso-
nance vibrations of the brake disc and the stocking are
at 6 kHz, which was also confirmed by stationary tests
[8].
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Rys. 9. Zalezno$¢ amplitudy przyspieszen drgan od czgstotliwosci
dla réznych grubosci oktadziny przy hamowaniu zatrzymujacym w
czasie badan poligonowych z drganiami samowzbudnymi rezonan-
sowymi
a) grubo$¢ oktadziny G1=35 mm, b) grubos¢ oktadziny G2=25
mm, ¢) grubos$¢ oktadziny G3=15 mm

Fig. 9. The relations between the amplitude of the vibration accel-

eration and the frequency for various thicknesses of the pad when

braking; with self-oscillation resonance occurring in the field tests

a) pad thickness G1=35 mm, b) pad thickness G2=25 mm, c) pad
thickness G3=15 mm
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dynamicznego zespolu obsada-okladzina-tarcza ha-
mulcowa, gdzie zamiast sztywnych elementow (okta-
dzina, tarcza hamulcowa) mozna zastosowac¢ elementy
sprezysto-ttumiace. Model taki umozliwilby np. osza-
cowanie rzeczywistych sit dziatajacych na elementy
uktadu dzwigniowego, w szczegoélnos$ci sworznie la-
czace obsady hamulcowe z dzwignia gtdéwna prawa i
lewa bez konieczno$ci stosowania zaawansowanych
technik komputerowych takich jak MES.

W przypadku modeli dotyczacych obliczen pary
ciernej stwierdzono, ze nie mozna przy ich pomocy
opisa¢ zjawiska propagacji drgan w elementach ukta-
du dzwigniowego hamulca generowanych przez ele-
menty pary ciernej w czasie hamowania. Znajomos$¢
transmitancji oraz modelu propagacji drgan w hamul-
cu tarczowym jest niezbedna do zbudowania systemu
diagnostycznego, ktérego struktura zawiera model,
dzigki ktéremu mozna zadawac niezdatnosci uktadu i
porownywaé symptomy generowane przez obiekt
rzeczywisty z symptomami okreslajacymi stany wy-
generowane przez model. Dlatego caly czas trwaja
prace w celu opracowania modelu oddziatywan dyna-
micznych w hamulcu tarczowym, umozliwiajacego
symulacj¢ zuzycia eksploatacyjnego jego elementow,
co w konsekwencji wpltywa na proces hamowania
rozumianego zmiennym przebiegiem chwilowego
wspoétczynnika tarcia.

Streszczenie

W pojazdach szynowych ze wzgledu na coraz to wiek-
sze predkosci jazdy prowadzi sie prace nad udoskona-
laniem ukladow hamulcowych tak, aby zatrzymanie
pojazdu odbyto sie na mozliwie najkrotszej drodze
hamowania. Niestabilnos¢ pracy wynika miedzy inny-
mi z wystepowania drgan na styku elementow cier-
nych, co wplywa na obnizenie sprawnosci procesu
hamowania. W praktyce oznacza to, Ze podczas ha-
mowania pojazdow wystepujqcy zmienny w czasie
opor tarcia moze by¢é powodem nierownomiernego
przebiegu procesu hamowania. Skutki tych zmian mo-
gq objawic sie w postaci drgan samowzbudnych.
Celem artykutu jest przedstawienie wybranych modeli
opisujqcych drgania hamulcow oraz wynikow badan
wibroakustycznych tarczowego ukiadu hamulcowego
wagonu pasazerskiego.
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4. Conclusions

The presented models used in studies of disc brakes
relate to a variety of phenomena occurring during
braking. However, they do not exhaust the possibilities
of using process modeling to calculate the parameters
that describe the processes occurring in the friction
pair associated with the phenomenon of friction, as
well as phenomena generated by a complex technical
object, which the friction pair together with the lever
mechanism undoubtedly is, and its impact on the envi-
ronment.

While studying the problem of brake system mod-
eling for calculations, in particular for a disc brake, no
attempt was made to build a dynamic model of shoe-
lining-disc, where instead of rigid elements (lining,
brake disc) elastic-damping elements can be used.
Such a model would enable, for example, the estima-
tion of the actual forces acting on the leverage, in par-
ticular the pins connecting the brake calipers with the
right and left main lever without having to use ad-
vanced computing techniques such as FEM.

In the case of models used for the calculations re-
lating to the friction pair it was found that they cannot
be used to describe the phenomenon of vibration
propagation in the brake leverage components that is
generated by the friction pair during braking. The
knowledge of the transmittance and a model of vibra-
tion propagation in the disc brake is essential to build
a diagnostic system, whose structure includes a model
with which it is possible to simulate problems in the
system and compare the symptoms generated by the
real object to the symptoms defining the conditions
generated by the model. This is why efforts continue
to be made in an attempt to develop a model of the
dynamic interactions present in a disc brake, enabling
the simulation of wear and tear of its components,
which influences the braking process with changing in
the instantaneous friction coefficient.

Summary

Attempt to raise train speed involves application of
greater braking power i.e. braking systems rapidly
absorbing and dispersing stored heat energy—Work
instability arises from the occurrence of vibrations on
friction element, which affects the lower efficiency of
the braking process. In practice, this means that, dur-
ing braking the vehicles currently alternative at a time
of friction resistance may cause uneven braking proc-
ess. The effects of these changes can manifest in the
form of vibrations the high amplitude of the input. The
vibrations generated by the assemblies are moved per
vehicle, which also adversely affects ride comfort.

The purpose of this article is to present selected
models to describe the vibrations of the brakes and the
test results of research vibration of the disc brake
system of the braking passenger car.
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