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ОБЩАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА РАБОТЫ 
 

Актуальность темы. Тормозные устройства являются неотъемлемой ча-
стью систем активной безопасности транспортных средств и технологических 
машин. Отказы тормозной системы составляют 36 % от всех неисправностей, 
приводящих к дорожно-транспортным происшествиям. Комплексная автомати-
зированная система учета и контроля устранения отказов в работе технических 
средств зафиксировала 37 % отказов, приходящихся на тормозное оборудова-
ние подвижного состава, от общего количества неисправностей. Доли неис-
правностей, связанных с тормозной системой, говорят о риске небезопасной 
эксплуатации транспортных и технологических машин. Основой безопасной 
эксплуатации является соответствие заявленным параметрам стабильных зна-
чений эксплуатационных характеристик фрикционных тормозных устройств на 
всем жизненном цикле. Оценка эксплуатационных параметров тормозных 
устройств должна базироваться на современных методах разработки, учитыва-
ющих взаимозависимые характеристики эффективности и энергоемкости фрик-
ционных узлов и параметры теплоотводящих устройств тормозов.  

Процесс торможения сопровождается нестационарным взаимодействием 
рабочих поверхностей силовых устройств, к которым можно отнести тормоз-
ные устройства. Научные труды, посвященные нестационарным процессам вза-
имодействия рабочих поверхностей тормозных устройств, в основном посвя-
щены борьбе лишь со следствием, а именно с возрастающими контактным дав-
лением и формируемой температурой на взаимодействующих контактных пло-
щадках. Основными критериями оценки эффективности разработок являются 
коэффициент трения и линейный износ, тогда как формирование структуры си-
лового устройства должно быть направлено не только на повышение основного 
выходного параметра – тормозного момента, характеризующего силовое 
устройство, но и на его стабилизацию в различных режимах взаимодействия 
рабочих поверхностей.  

Тормозной момент является обобщенной переменной характеристикой, 
формирующей итог работы тормозного устройства в целом, включающей не 
только коэффициент трения, развиваемое давление в тормозном приводе, гео-
метрические параметры тормозного диска и колодки, но и радиус взаимодей-
ствия контактирующих площадок. С учетом этого факта переменное значение 
радиуса взаимодействующих площадок силового устройства дисково-
колодочного типа оказывает серьезное влияние на формируемый тормозной 
момент и на его изменение в процессе торможения. Напротив, силовое устрой-
ство барабанно-колодочного типа имеет постоянный радиус взаимодействия 
ввиду конструктивных особенностей. Из-за этих особенностей формируется 
неравномерный тормозной момент, обусловленный неравномерностью прижа-
тия тормозных колодок к поверхностям тормозного барабана.  

Проанализированные литературные источники отечественных и зарубеж-
ных ученых показали, что разработанные методы проектирования не учитыва-
ют множества переменных факторов, входящих в формируемый тормозной мо-
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мент. Особенно наглядно это демонстрируется при использовании полиприжи-
мающих механизмов в фрикционных тормозных устройствах с воздушным 
охлаждением. Использование полиприжимающих механизмов в тормозных 
устройствах приводит к возрастанию температур на рабочих поверхностях, что 
выдвигает требование к проектированию узлов охлаждения в соответствии с 
формируемыми эксплуатационными параметрами тормоза.  

Помимо данного факта, методы разработки существующих тормозных 
устройств не учитывают опыт работ, посвященных эксплуатационным исследо-
ваниям в области влияния различных дефектов на формируемые выходные па-
раметры силовых устройств и снижение параметров стабильности за время 
процесса торможения. Поэтому так необходим учет эксплуатационного опыта 
при создании новых методов разработки и способов обеспечения стабильных 
параметров тормозных устройств, которые должны не только повышать без-
опасность машин, но и снижать затраты на эксплуатацию.  

В данных условиях повсеместного применения силовых устройств на 
машинах с возрастающей интенсивностью перемещения создание методов раз-
работки и оценки эффективности тормозных устройств и стабильности их вы-
ходных эксплуатационных параметров является актуальным. 

Цель работы: обеспечение стабильности силовых факторов и повышения 
эффективности торможения машин путем совершенствования фрикционных 
тормозных устройств с воздушным охлаждением. 

Для достижения цели диссертационной работы необходимо решить сле-
дующие задачи исследований. 

1. Разработать математические модели для дисково-, барабанно- и коло-
дочных фрикционных тормозных устройств разных конструкций для определе-
ния зависимостей угловых и поперечных перемещений тормозных колодок от 
инерционных характеристик и параметров демпфирования элементов силовых 
устройств. 

2. Проанализировать влияние конструктивных параметров на распределе-
ние нормальных и тангенциальных сил по площади рабочих поверхностей 
фрикционных тормозных устройств различных типов. 

3. Разработать методы определения температуры в конечной фазе тормо-
жения и распределения ее по толщине и площади рабочих поверхностей фрик-
ционного тормозного устройства с учетом соотношения внутреннего и внешне-
го термических сопротивлений. 

4. Обосновать влияние направления и скорости воздушного потока на 
аэродинамическое сопротивление и теплоотдачу нагретых поверхностей узла 
охлаждения. 

5. С учетом теории «пограничного» слоя и формирования приповерх-
ностных слоев в материале пар трения разработать модели теплопереноса «вен-
тилируемый тормозной диск – внешняя среда» и «тормозной барабан – внеш-
няя среда». 

6. Используя алгоритмы расчетов распределенных нормальных и танген-
циальных сил по площади рабочих поверхностей, структурно-параметрический 
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синтез, термодинамические и аэродинамические модели металлического эле-
мента тормоза, необходимо создать метод разработки фрикционных тормозных 
устройств и определения показателей критериев эффективности и стабильности 
эксплуатационных параметров фрикционных тормозных устройств и их узлов 
охлаждения. 

7. Провести лабораторные и натурные испытания для определения пара-
метров эффективности и стабильности силовых факторов тормозных устройств, 
с целью апробации теоретических изысканий. 

8. Используя экспериментально установленную взаимосвязь перемеще-
ний колодок и тормозного момента в зависимости от степени изношенности 
накладок, предложить способ обеспечения стабилизации силовых факторов на 
основе тормозных устройств различных типов с сегментными колодками.  

Объект исследования – фрикционные тормозные устройства с воздуш-
ным охлаждением. 

Предмет исследования – взаимосвязь между критериями эффективно-
сти, стабильности силовых факторов и конструктивными параметрами фрикци-
онных тормозных устройств различных типов и их узлов охлаждения. 

Методы исследования. Выполнение исследований по разработке науч-
ных методов обеспечения эффективности и стабильности силовых факторов 
тормозных устройств с воздушным охлаждением базируется на использовании 
фундаментальных положений динамики нестационарных процессов, аэродина-
мики в дозвуковом потоке, теории тепломассопереноса, теории «пограничного» 
слоя в различных режимах протекания воздушного потока, а также матема-
тической статистики. 

На защиту выносятся положения научной новизны:  
– разработан метод определения положения центра давления в системе 

«тормозная колодка – прижимающий элемент – тормозной диск» и в паре 
«фрикционная накладка – тормозной диск», особенностью которого является 
учет числа, геометрии и расположения прижимающих элементов в тормозном 
устройстве дисково-колодочного типа; 

– разработаны новые модели теплопереноса «вентилируемый тормозной 
диск – внешняя среда» и «тормозной барабан – внешняя среда», учитывающие 
диффузионные и тепловые пограничные слои воздушного потока, обтекающего 
рабочие и нерабочие поверхности; 

– предложена аналитическая модель распределения давления воздушного 
потока внутри оребренного и сегментарного вентиляционных аппаратов тормоз-
ных дисков, отличающаяся учетом изменения угла атаки воздушного потока; 

– созданы методы разработки фрикционных тормозных устройств на ос-
нове распределенных силовых факторов и структурно-параметрического синте-
за, учитывающие многослойные модели теплопереноса «вентилируемый тор-
мозной диск – внешняя среда», «тормозной барабан – внешняя среда», особен-
ностью которых является использование в качестве критерия эффективности 
стабильности силовых факторов. 
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Практическая значимость полученных результатов 
В результате проведенных стендовых и натурных экспериментов:  
– определены требования к размещению прижимающих элементов тор-

мозных устройств дисково-колодочного типа; 
– предложены способы повышения стабильности силовых факторов тор-

мозных устройств различных типов с помощью использования сегментных ко-
лодок и параметров их подключения во времени торможения; 

– определены критерии для выбора структуры вентиляционного аппарата 
диска, режима охлаждения фрикционных тормозных устройств различных ти-
пов и диапазоны их показателей; 

– предложен способ определения геометрических параметров барабанов 
фрикционных тормозных устройств транспортных средств на основе метода 
геометрического программирования с минимизацией маховых масс и явления 
термостабилизации по толщине. 

Результаты проведенных исследований в рамках диссертационной работы 
внедрены в профильных машиностроительных предприятиях. Основные поло-
жения диссертационной работы могут быть использованы в проектных органи-
зациях и конструкторских бюро при расчете вновь проектируемых и модерни-
зации существующих тормозов дисково-, барабанно- и колодочного типов раз-
личной отраслевой направленности.  

Апробация результатов диссертации. Материалы диссертационной ра-
боты докладывались и обсуждались на: Всероссийской научно-практической 
конференции «Инновационные материалы и технологии в машиностроитель-
ном производстве» (г. Орск, 2011 г.); XIV и XV Международной научно-
технической конференции «Автомобильный транспорт: проблемы и перспекти-
вы» (г. Севастополь, 2011 и 2012 гг.); Международной научно-практической 
конференции «Региональный технологический парк как инструмент модерни-
зации промышленности юга России» (г. Краснодар, 2012 г.); IX Международ-
ной научно-производственной конференции «Перспективные направления раз-
вития автотранспортного комплекса» (г. Пенза, 2016 г.); 13-й Международной 
конференции «Машиностроение, автоматизация и системы управления», 
(г. Новосибирск, 2018 г.); Международной научно-технической конференции 
«Транспортные и транспортно-технологические системы» (г. Тюмень, 2018 г.); 
LVIII Международной научно-практической конференции по всем наукам «Ин-
теграционные процессы развития мировой научной мысли в XXI веке» (г. Ка-
зань, 2018 г.); VII Международной научно-практической конференции «Совре-
менные проблемы теории машин» (г. Санкт-Петербург, 2019 г.); Международ-
ной научно-практической конференции «Механика, оборудование и техноло-
гии» (г. Краснодар, 2018, 2019, 2020, 2021, 2022 гг.); Х Международной научно-
практической конференции «Автоматизированное проектирование в машино-
строении» (г. Санкт-Петербург, 2020 г.); 7-й Международной конференции 
«Актуальные проблемы машиностроения» (г. Новосибирск, 2020 г.); IV Меж-
дународной научно-практической конференции «Мехатроника, автоматика и 
робототехника» (г. Санкт-Петербург, 2020 г.); Международной конференции 
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«Цифровые решения для автомобильной промышленности, обслуживания до-
рожного полотна и управления движением» (г. Москва, 2020 г.); V Междуна-
родной научно-практической конференции «Фундаментальные основы механи-
ки» (г. Санкт-Петербург, 2020 г.); VI Всероссийской научно-технической кон-
ференции для молодых ученых и студентов с международным участием 
(г. Пенза, 2020 г.); Международной научной конференции «Механика, трение и 
износ в транспортных системах» (г. Ростов-на-Дону, 2021 г.); Международной 
научно-практической конференции «Транспорт: наука, образование, производ-
ство» (г. Ростов-на-Дону, 2021 г.); 11, 12 и 13-й международных научно-
практических конференциях «Перспективы развития локомотиво-, вагоностро-
ения и технологии обслуживания подвижного состава» (г. Ростов-на-Дону, 
2019, 2020, 2021 гг.); Международной научной конференции «Механика и три-
бология транспортных систем» (г. Ростов-на-Дону, 2021 г.); Международной 
научно-практической конференции «Железнодорожный транспорт и техноло-
гии (RTT-2021)» (г. Екатеринбург, 2021 г.); VIII Международной научно-
практической конференции «Информационные технологии и инновации на 
транспорте» (г. Орел, 2022 г.); XXIX Международной научно-технической 
конференции «Машиностроение и техносфера XXI века» (г. Севастополь, 
2022 г.); на расширенном заседании кафедр «Основы проектирования машин», 
«Безопасность жизнедеятельности» (г. Ростов-на-Дону, 2023 г.).  

Область исследования. Содержание диссертации соответствует пред-
метной области специальности 2.5.2 «Машиноведение», п. 2 «Теория и методы 
проектирования машин и механизмов, систем приводов, узлов и деталей ма-
шин» и п. 4 «Повышение точности и достоверности расчетов объектов машино-
строения, разработка нормативной базы проектирования, испытания и изготов-
ления объектов машиностроения». 

Публикации. Основное содержание опубликовано в 78 печатных рабо-
тах, в том числе 10 журналах и изданиях, входящих в международную базу 
Scopus, 31 в ведущих рецензируемых научных журналах и изданиях, входящих 
в перечень ВАК Минобрнауки РФ; опубликованы 2 монографии, 4 патента РФ 
общим объемом 96,35 п.л., в том числе доля соискателя составила 50,78 п.л. 

Структура и объем диссертации. Диссертация состоит из введения, 
шести глав, общих выводов и результатов, списка использованной литературы, 
содержащего 254 наименования и приложений; изложена на 313 страницах 
машинописного текста, включая 141 рисунок и 37 таблиц.  

 
ОСНОВНОЕ СОДЕРЖАНИЕ РАБОТЫ 

 
Во введении обоснована актуальность темы диссертации, разработаны 

цель и задачи работы, рассмотрены методы исследования, научная новизна, 
теоретическая и практическая значимость полученных результатов. 

В первой главе представлены конструктивные особенности тормозных 
устройств разных конструкций. Особое внимание уделено классификации дис-
ково- и барабанно-колодочных тормозов, а также тормозным дискам. Проана-
лизирована нормативная документация, посвященная методам проектирования 
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и испытания силовых устройств, к которым относятся тормозные устройства 
различного назначения. В разное время исследованием фрикционных тормоз-
ных устройств вне зависимости от отраслевой принадлежности занимался ряд 
научных деятелей, многие из которых являются основателями научных школ: 
М. П. Александров, В. А. Балакин, Л. В. Балон, Э. Д. Браун, А. И. Вольченко, 
Б. Б. Генбом, Г. С. Гудз, В. А. Демьянюк, В. А. Карпычев, Г. И. Мамити, Д. Г. 
Мясищев, Д. А. Соцков, А. Н. Туренко, А. И. Турков, В. Н. Федосеев, А. В. Чи-
чинадзе, Е. Г. Юдин, R. Krauser, A. Sisson, R. Limpert, Т. Newcomb и др. ученые. 
Согласно анализу литературных источников проводимые исследования связаны 
с увеличением эксплуатационных параметров тормозных устройств и расчетом 
тепловой нагруженности фрикционных узлов. На основании анализа исследо-
ваний и опыта эксплуатации силовых устройств была выявлена научная про-
блема, связанная с обеспечением стабильности силовых факторов при тормо-
жении. Ввиду комплексного подхода для решения значительной проблемы 
необходимо предлагать несколько путей: здесь это создание методов разработ-
ки фрикционных тормозных устройств и разработка способов повышения ста-
бильности и эффективности силовых устройств путем совершенствования их 
конструкции. Повышение стабильности и эффективности устройств приведет к 
увеличению энергоемкости рабочих поверхностей, что необходимо учитывать 
на стадиях проектирования вновь создаваемых силовых устройств.  

Во второй главе рассмотрены динамические процессы, определяющие 
факторы нестабильности взаимодействия рабочих поверхностей дисково-
колодочных тормозных устройств  различных типов: с передаточным механиз-
мом (Рисунок 1, а) или непосредственного действия (Рисунок 1, б). 

 

 

 

а) б) 
Рисунок 1.  

Расчетные схемы динамических моделей дисково-колодочных 
 тормозных устройств различных типов: с передаточным механизмом (а) и непо-

средственного воздействия (б) 
 

На основании математических моделей тормозных устройств как колеба-
тельной системы была получена система уравнений поперечного и угловых пе-
ремещений тормозных колодок х, φ1, φ2 с приведенными инерционными (mпр, 
Jпрi), диссипативными (bпрi) и жесткостными (cпрi) коэффициентами (Таблица 1): 
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                                         
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
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
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
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(2) 

2
,

2 2

( )
( ) ( )

bв ijtg вi
c bij ijJ mпрi пр J m J mпрi пр прi пр


 

   
   
   
   

 

(3) 

где φ0i, x0 – начальные значения амплитуд угловых и поперечного перемеще-
ний, м;  kвi – амплитуды вынужденных колебаний системы для i-й координаты; 
τ – время торможения, с; ωв – частота вынужденных колебаний, Гц; ψвi – сдвиг 
фаз между амплитудой возбуждающего момента и амплитудой, вызываемых 
этим моментом колебаний; bij, сij – диссипативные и жесткостные коэффициен-
ты, учитываемые в i-й координате j-й колодкой соответственно, Нс/м, Н/м. 

В Таблице 1 Jр, Jк, Jф – момент инерции рычага, колодки и фрикционной 
накладки, кг м2; ткj, тфj, тпj – масса j-й колодки, накладки и прижимающего эле-
мента, кг; тс – стяжки, кг; Lp – длина рычага передаточного механизма, м; Lo, Lj – 
расстояния от оси вращения диска до центра прижимающего элемента и упора j-
й колодки, м; bj, bcj, bкj, bфj, bnj – диссипативные коэффициенты j-й тяги, суппор-
та, колодки, накладки и прижимающего элемента, Нс/м; cj, cкj, cфj, cпj – жесткость 
j-й тяги, суппорта, колодки, накладки и прижимающего элемента, Н/м. 

Для оценки динамических процессов, происходящих при взаимодействии 
рабочих поверхностей тормоза барабанно-колодочного типа, были разработаны 
расчетные схемы динамических моделей различных компоновок: Simplex 
(Рисунок 2, а), Duplex (Рисунок 2, б), Duo-Duplex (Рисунок 2, в), Duo-Servo 
(Рисунок 2, г).  
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Таблица 1. 
Приведенные коэффициенты уравнений (1), (2) и (3) 

для тормоза дисково-колодочного типа с передаточным механизмом: 
1 1 2 2т т т т т тпр с к ф к ф       2

1(2)J J m m Lp к ф pпр
     

 3 1 2 1 1 2 2b b b b b b bпр к ф к ф       

  2
1 1 1 1b b b b Lпр к ф p      2

2 2 2 2b b b b Lпр к ф p    11 1 1b b bк ф   12 2 2b b bк ф   

2 2 2
2 2

2 2

c cк фс c Lпр pc cк ф

 
  

 
 

 1 1 2 2
3 1 2

1 1 1 1

c c c cк ф к фc c cnp c c c cк ф к ф
   

 
 1 1 2

1 1
1 1

c cк фс c Lпр pc cк ф

 
  

 
 

 

 21 1 1b b b Lк ф р    31 2 2b b b Lк ф р    11 1 1 1 1с с с с ск ф ф к    12 2 2 2 2с с с с ск ф ф к   

 21 1 1 1 1с с с L с ск ф р ф к    31 2 2 2 2с с с L с ск ф р ф к   

для тормоза дисково-колодочного типа непосредственного воздействия: 
1 1 1 2 2 2т т т т т т тпр п к ф п к ф        1(2)J J Jпр к ф      3 1 1 1 2 2 2b b b b b b bnp п к ф п к ф       

 2 2
1 1 1 1 1b b L f b b Lnp с к ф o     2 2

2 2 2 2 2b b L f b b Lnp с к ф o    

 
 

1 1 1 1 1 1 1 1 13

2 2 2 2 2 2 2

c с с с с с с с с сп к ф п к ф к ф пnp

с с с с с с с с сп к ф к к ф к ф ск

   

  

 
 

2
1 12

1 1 1
1 1

fL с сo к фc с Lnp c с ск ф
 



 
 

2
2 22

2 2 2
2 2

fL с сo к фc с Lnp c с ск ф
 


 

 11 1 1 1b b b bп к ф     12 1 1 1b b b bп к ф    2
21 1 1b b Lс  2

31 2 2b b Lс  21 1 1c с Lc  
31 2 2c с Lc  

 11 1 1 1 1 1 1 1 1 1c с с с с с с с с сп к ф п к ф к ф п     12 2 2 2 2 2 2 2 2 2c с с с с с с с с сп к ф п к ф к ф п    

  
а) б) 

  
в) г) 

Рисунок 2.  
Расчетные схемы динамических моделей тормозных устройств барабан-

но-колодочного типа различных компоновок: Simplex(а), Duplex (б), Duo-
Duplex (в), Duo-Servo (г) 
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Используя полученную систему уравнений поперечного и угловых пере-
мещений колодок (1), аналогично дисково-колодочному тормозному устрой-
ству, получили приведенные инерционные (Jпрi, mпр), диссипативные (bпрi) и 
жесткостные (cпрi) коэффициенты, сведенные в Таблице 2. Для тормоза компо-
новки Duo-Duplex увеличивается количество прижимающих устройств вдвое, 
что отражается на значениях спр и bпр, при этом значения тпр определяются из 
зависимостей для расчета компоновки Simplex. Отличием компоновки Duo-
Servo от компоновки Simplex является наличие дополнительной инерционной 
массы. Диссипативные и жесткостные коэффициенты идентичны. 

Согласно полученным результатам моделирования процесса взаимодей-
ствия рабочих поверхностей, торможение является собой неустановившимся 
колебательным процессом, который влияет на величину и динамичность экс-
плуатационных параметров тормозного устройств.   
 

Таблица 2. 
Приведенные коэффициенты уравнений (1), (2) и (3) 

для компоновок Simplex и Duplex 

1 1 2 2т т т т тпр к ф к ф     
     1 2 1 2

2( )
1 2 к фJ m т Lкnp

  3 1 2 1 1 2 2b b b b b b bпр п п к ф к ф       

  2
1 1 1 1b b b b Lпр п к ф к      2

пр2 2 2 2b b b b Lк ф п к    1 1 2 2
3 1 2

1 1 2 2

c c c cк ф к фc с сnp п п c c c cк ф к ф
   

 
 

1 1 2
1 1

1 1

c cк фc с Lnp п кc cк ф

 
  

 
 

 2 2 2
2 2

2 2

c cк фc с Lnp п кc cк ф

 
  

 
 

 11 1 1b b bк ф   
21 2 2b b bк ф   

 221 1 1b b b Lк ф к    231 2 2b b b Lк ф к    11 1 1 1 1c c c c cк ф к ф    12 2 2 2 2c c c c cк ф к ф   

 221 1 1 1 1c c c L c cк ф к к ф  ,  231 2 2 2 2c c c L c cк ф к к ф   

для компоновки Duo-Duplex 

3 1 3 2 4 1 1 2 2b b b b b b b b bпр п п п п к ф к ф         1 1 2 2
3 1 3 2 4

1 1 2 2

c c c cк ф к фc с с с сnp п п п п c c c cк ф к ф
     

 
 

для компоновки Duo-Servo 
1 1 2 2т т т т т тпр к ф к ф по      

 
В Таблице 2 Lк – длина колодки, м; тпо – масса плавающей опоры, кг; bjп – 

диссипативный коэффициент j-го прижимающего элемента, Нс/м; cjп – жест-
кость j-ого прижимающего элемента, Н/м. 

Для создания оценки количественных параметров дисково-колодочных си-
ловых устройств был разработан метод определения положения центра давле-
ния (ПЦД) в системе «прижимающий элемент – тормозная колодка – тормозной 
диск». На Рисунке 3 представлены расчетные схемы для определения ПЦД в 
системе «прижимающий элемент – тормозная колодка – тормозной диск» дис-
ково-колодочных силовых устройств различных типов. 
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а) 

   
б) 

Рисунок 3. 
Динамические модели систем «прижимающий элемент – тормозная колодка – 
тормозной диск» тормозных устройств: непосредственного воздействия (а) и 

оснащенных передаточным механизмом (б) 
 

Расстояния до ПЦД в тангенциальном (LA) и радиальном (ry) направлени-
ях для тормозных устройств различных типов определяются из зависимостей: 

– для тормоза непосредственного воздействия: 
 
   1 1 ,1 1 11 1

n P тхn niiL P L J J ft f f P f fтхi i д к o c i cА f fi ic

              


           (4) 

cos cos ,1 1 2 2 21 1

n nr rвнеш вн ir f P r J J mg f Pi i д к iy i i

                       
         (5) 

где Pi – усилие i-го прижимающего элемента, Н; Li – расстояние от края колод-
ки до центра i-го элемента, м; f, fс – коэффициенты трения между колодкой и 
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диском, между колодкой и суппортом; m – масса колодки, кг; Jд – момент инер-
ции диска, кг м2; ε – угловое ускорение, с–2; to – плечо воздействия колодки на 
суппорт, м; rвнеш, rвн – внешний и внутренний радиусы колодки; ri – расстояние 
от центра i-го элемента до оси вращения диска, м; Θi – угол между осью сим-
метрии колодки и центром i-го элемента, град.; Θ – угол обхвата колодкой дис-
ка, град.; 

– для тормоза, оснащенного передаточным механизмом: 

,1 1
1 1 1

n n n
L P L J J ft P тх P тхi i д к o i iA i i i

   
                  

  

           

(6) 

cos ,1 1 2 21 1

n nr rвнеш внr f P r J J mg f Pш i i д к ш iy i i

                  
        (7) 

где fш – коэффициент трения в шарнире. 
В зависимости от геометрии накладки ПЦД в паре «фрикционная наклад-

ка – тормозной диск» будет смещаться относительно ПЦД системы «прижима-
ющий элемент – тормозная колодка – тормозной диск». Расстояния до ПЦД в 
тангенциальном (LA) и радиальном (ry) направлениях представлены в качестве 
зависимостей: 

1 1 1 ,1 12 2 21 1 1 1

n n n n
L L q L J J G п F L qс i i д к фн ci с ci с iA i i i i

  
                    

         (8) 

2cos ,1 1 21 1

n nir J J п F r п Fд к с ci i с ciy i i

  
                  

           (9) 

где qi – распределенная нагрузка i-го сегмента накладки, Н/м; Li – расстояние от 
края до центра i-го сегмента накладки, м; δфн – толщина накладки, м; [τc] – до-
пустимое напряжение на срез накладки, МПа; Gсi – вес i-го сегмента, Н; пс – ко-
личество сегментов; Аci – площадь i-го сегмента; ri – расстояние от i-го сегмента 
до оси вращения диска, м; Θi – угол между осью симметрии колодки и осью i-го 
сегмента, град. 

Для разработки тре-
бований к размещению 
прижимающих элементов 
на площади тормозной ко-
лодки были созданы конеч-
ноэлементные модели тор-
мозных колодок (Рисунок 4) 
с различным размещением 
прижимающих элементов с 
диаметром (dпэ) в зависимо-
сти от свободного края ко-
лодки (lск) при условиях (lск 
≤ dпэ/2) и (lск > dпэ/2). 

 
а) 

 
 

б) 
Рисунок 4. 

 Результаты моделирования распределения кон-
тактного давления по площади тормозной ко-

лодки силового устройства при условии: 
 а – lск ≤ dпэ/2; б – lск > dпэ/2 

С увеличением длины свободного конца колодки на 12 % площадь зоны 
пониженного контактного давления увеличилась на 24,8 %. На основании по-
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лученных результатов условие (lск ≤ dпэ/2) было добавлено в перечень требова-
ний к размещению прижимающих элементов на площади тормозной колодки. 

Для расчета определения нормальных сил в паре «тормозная колодка – 
тормозной барабан» в i-й точке рабочих поверхностей барабанно-колодочного 
тормоза были разработаны следующие формулы: 

– для самоприжимной тормозной колодки:  
    

    
1 sin cos cos sin sin cos

;
cos sin sin cos cos sin sin cos

fr P f f f fб n n n o oPпi f f f fi i i i o o

        
            

 (10) 

– для самоотжимной тормозной колодки:  
        

    
cos sin cos sin cos sin cos sin cos sin

,
cos sin sin cos cos sin sin cos

fr P f f f f f fб n o o n n o oPоi f f f fi i i i o o

                
            

(11) 

где rб – внутренний радиус барабана, м; Рп – сила создаваемая приводом тормо-
за, Н; f, fn, fo – коэффициенты трения в паре трения, в приводе и в опорах тор-
мозного устройства соответственно; β, γ – углы приложения реакции опоры и 
силы со стороны привода тормозного устройства, град; Θi – угол между осью 
симметрии колодки и i-й рассматриваемой точки, град. 

С помощью зависимостей (10) и (11) были построены эпюры распределе-
ния нормальных сил по длине самоприжимной и самоотжимной колодок в паре 
«тормозная колодка – тормозной барабан» (Рисунок 5). 

 

  
а) б) 

Рисунок 5. 
Распределение нормальных сил по длинам самоприжимной (а) 

и самоотжимной (б) колодок в паре «тормозная колодка – тормозной барабан» 
 

Третья глава посвящена механизму формирования, распределения тем-
пературных полей по толщине и площади рабочих поверхностей тормозного 
диска, от которого в значительной степени зависит энергоемкость силового 
устройства в целом.  

При взаимодействии с внешней средой температура в зоне контакта ра-
бочих поверхностей (Т) снижает свое значение, в результате поверхность ме-
таллического элемента после каждого цикла имеет некоторое значение оста-
точной температуры (Тт). Величина температуры в конечной фазе торможения 
на рабочей поверхности определяется: 

   exp ,0 0T Т Т A т c Тт рп о мэ          (12) 
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где α – коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2·К); Арп – площадь рабочей поверхности, 
м2; с – удельная теплоемкость материала, Дж/(кг·К); тмэ – масса металлического 
элемента, кг; τо – время охлаждения, с, Т0 – температура внешней среды, К. 

Для определения параметров влияния на температуру в конечной фазе 
торможения построены графические зависимости изменения от соотношения 
времени торможения/охлаждения (Рисунок 6) и от коэффициента теплоотдачи 
от поверхностей диска (Рисунок 7). 

 

  

Рисунок 6. 
Изменение температуры  

в конечной фазе (ϑi) с различными 
 соотношениями фаз нагревания  
и охлаждения (красная линия –  

распределение 50 на 50 %; синяя линия 
– распределение 30 на 70 %) 

Рисунок 7. 
Изменение температуры 

 в конечной фазе торможения (ϑi) 
от коэффициента теплоотдачи α:  

(красная линия – α1 = 15 Вт/(м2·К); 
синяя линия – α2 = 25 Вт/(м2·К)) 

 
Сокращение фазы торможения на 20 % в каждом цикле дает преимуще-

ство всего в 36 % снижения температуры в конечной фазе торможения, тогда 
как при увеличении α в 1,7 раза снижение температуры в конечной фазе тор-
можения достигало 38,9 %, без риска снижения безопасности автомобиля. 

При исследовании процессов теплопередачи были разработаны методы 
расчета распределения температурного поля по толщине и по площади рабочих 
поверхностей диска, результатом которых являются величины перепада темпе-
ратур по толщине (13) и по площади рабочих поверхностей (14) диска: 

 2exp Fo ,1N aт о          (13)    

   2exp Fo ,0N aт о            (14) 

где N1, N0 – коэффициенты, зависящие от критерия Био; а – коэффициент тем-
пературопроводности материала ТД, м2/с; Fо – критерий Фурье. 

Согласно разработанным методам ключевым критерием при проектиро-
вании силового устройства является соотношение внутреннего и внешнего 
термических сопротивлений. Если выполняется условие δ/λ > 1/α (Bi→∞), то 



 

14 

температура диска станет равновесной быстрее, чем теплота рассеется во 
внешнюю среду (Рисунок 8, а). При выполнении условия δ/λ < 1/α (Bi→0) 
перепад по толщине и площади диска будет минимален, так как теплота будет 
отдана практически в полном объеме внешней среде (Рисунок 8, б).  

 

 
 

а) б) 
Рисунок 8. 

 Изменение температурного поля по толщине и по площади рабочих 
поверхностей диска при больших (а) и малых (б) числах Био 

 
В четвертой главе приводятся исследования процесса охлаждения воз-

душными потоками, обтекающими рабочие поверхности и поверхности узлов 
охлаждения тормозов. Элементы узла охлаждения дисково-колодочного тормо-
за оказывают аэродинамическое сопротивление воздушному потоку. Для оцен-
ки аэродинамического сопротивления были созданы трехмерные модели рас-
пределения давления в вентиляционных аппаратах с радиальными (Рисунок 9, 
а, б) и криволинейными (Рисунок 9, в, г) каналами. 

 

 
а) 

 

 
б) 

 
в)  

г) 
Рисунок 9. 

Модели распределения давления в вентиляционном аппарате с радиальными 
(а, б) и криволинейными каналами (в, г) тормозных дисков в разных секторах: 

а, в – [0°;90°]; б, г – [90°;180°] 
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В секторе, ограниченном углами [0°;90°] (см. Рисунок 9, а, в), на входе в 
верхний канал образовалась область повышенного давления, тогда как в ниж-
нем канале образовалась зона разрежения. При повороте вентиляционного ап-
парата на 90° (см. Рисунок 9, б, г) в верхнем канале происходило разрежение, а 
в верхнем давление становилось избыточным. Т. е. происходила инверсия дав-
ления внутри смежных каналов, что соответствовало разработанной аналитиче-
ской модели. 

Кроме оребренного вентиляционного аппарата существует еще и сегмен-
тарный тип узла охлаждения. Основным критерием расчета аэродинамического 
сопротивления сегментов узла выступает угол наклона грани ψс. При учете уг-
лов αв и ψс были рассчитаны коэффициенты аэродинамического сопротивления 
сегмента Су и смены направления воздушного потока Сх. 

Если взглянуть на Рисунке 10, а, где выполнялось условие (ψс/αв) < 1, то 
основные изменения Су происходят в диапазоне от 0 до 0,3. Наилучшими пока-
зателями обладают коэффициенты аэродинамического сопротивления сегмен-
тов с поперечным сечением в виде прямоугольного треугольника. Сх аналогич-
ного сечения, также на несколько порядков ниже сегментов с другими попе-
речными сечениями на протяжении всего диапазона (0 ≤ ψс/αв ≤ 1). Анализ Ри-
сунка 10, б показывает, что зависимость можно разделить на две зоны. Первая 
зона имеет диапазон (1≤ ψс/αв

 ≤ 1,5), в котором наилучшими значениями Су об-
ладает поперечное сечение в форме прямоугольного треугольника, тогда как в 
диапазоне (1,5≤ ψс/αв ≤ 2) наилучшее значение Су у сечения в форме равнобед-
ренного треугольника, направленного вершиной вниз. При исследовании коэф-
фициента Сх (см. Рисунок 10, б) можно сделать вывод, о том, что в диапазоне 
(1,25 ≤ ψс/αв ≤ 2) значения Сх сегментов с поперечным сечением в виде прямо-
угольного треугольника, направленного прямым углом вниз, на несколько по-
рядков ниже, чем у сегментов с другими поперечными сечениями. 
 

  
а) б) 

Рисунок 10. 
 Зависимости аэродинамических коэффициентов Су и Сх  

различных сечений сегментов от соотношения ψс/αв: 
 а – (ψс/αв ) < 1; б – (ψс/αв ) > 1 
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Металлический элемент, обтекаемый воздушным потоком, представляет 
собой многослойный объект. На рабочих и нерабочих поверхностях формиру-
ется пограничный слой, отличающийся аэродинамическими, тепловыми и диф-
фузионными характеристиками от величин свободного потока внешней среды.  

Отличительной особенностью рабочих поверхностей от нерабочих явля-
ются процессы диффузии воздушного потока с элементами материала наклад-
ки, которые взаимодействуют с внешней средой, образуя многокомпонентную 
взвесь. При обдуве поверхностей тормозного узла воздушным потоком вдоль 
всех омываемых поверхностей образуются устойчивые тепловой и диффузион-
ный пограничные слои, препятствующие теплоотдаче от нагретых поверхно-
стей. С увеличением скорости свободного тока воздуха вдоль нагретых поверх-
ностей по толщине пограничного слоя (ПС) образуется градиент температур, 
что позволяет увеличить отвод количества тепла от нагретых поверхностей 
устройства.  

Для распределения зон пограничных слоев воздушного потока по площади 
вентиляционного аппарата были разработаны CFD-модели изменения давления и 
скоростей воздушного потока внутри оребренного (Рисунок 11, а, в) и сегмен-
тарного (Рисунок 11, б, г) узлов охлаждения. Согласно Рисунку 11, а наблюда-
лось закручивание воздушных  потоков внутри  радиальных  каналов  диска, что 
 

 
а)                                       б) 

подтверждает факт рас-
слоения омывающей 
внешней среды и наличие 
блокирующего слоя у по-
верхностей аппарата. Как 
видно из Рисунка 11, б, 
скорость воздушного по-
тока замедлялась на входе 
в аппарат, а на выходе из 
него – резко возрастала. 
Неравномерность скоро-
стей по площади скоро-
стей по площади аппарата 

Рисунок 11. 
CFD-модели изменения скорости 

потока воздуха внутри полости оребренного (а)  
и сегментарного (б) узлов охлаждения дисков 

объясняется наличием блокирующих зон пограничного слоя, препятствующим 
смене воздушных масс. 

С учетом пограничного слоя и приповерхностных слоев на поверхностях 
металлического элемента были разработаны тепловые модели «вентилируемый 
тормозной диск – внешняя среда» (Рисунок 12, а) и «тормозной барабан – 
внешняя среда» (Рисунок 12, б).  

Особенностью разработанных тепловых моделей является различие теп-
лообмена от разных поверхностей устройства, что достигается учетом различ-
ных пограничных слоев (со стороны рабочих поверхностей – диффузионный 
пограничный слой, а со стороны нерабочих – тепловой). Для диффузионного 
пограничного слоя величина толщины (δд) определяется с учетом критерия 
Шмидта, а для толщины теплового слоя (δэ)  – с учетом критерием Прандтля. 
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Разработанные модели «тормозное устройство – внешняя среда» позволяют 
связать процессы теплогенерации, теплораспределения и теплообмена. 

 

  
а) б) 

Рисунок 12. 
 Модели «вентилируемый тормозной диск – внешняя среда» (а),  

«тормозной барабан – внешняя среда» (б):  
Тппс Т/ппс – температуры на границе ПС и внешней среды; Трп, Т/рп – температуры 

на границе тела диска и приповерхностных слоев рабочих поверхностей;  
Тва, Т/ва – температуры на границе тела диска и приповерхностных слоев узла 

охлаждения; Тпрп, Т/
прп – температуры на границе приповерхностных слоев  

рабочих поверхностей и ПС; Тпва, Т/пва – температуры на границе  
приповерхностных слоев аппарата и ПС; Тоб – температура на границе тела  

барабана и приповерхностных слоев рабочих поверхностей; Тпоб – температура 
на границе приповерхностных слоев барабана и ПС; Тсп, Т/сп – температура 

 потока воздуха, обтекающего рабочие и нерабочие поверхности; θ1, θ/
1, θ2, θ/

2 – 
перепады температур от рабочих и нерабочих поверхностей; δ – толщина тела 

тормозного элемента; δпва – толщина приповерхностных слоев узла охлаждения; 
δпоб – толщина приповерхностных слоев барабана; qрп – тепловой поток 

от рабочих поверхностей; qнп, qва – тепловой поток от нерабочих поверхностей; 
α1, α2 – коэффициент теплоотдачи от рабочих и нерабочих поверхностей; υ, υсп – 
продольные скорости потока около рабочих и нерабочих поверхностей; Gрп, Gтб 
– расход воздуха, омывающего рабочие поверхности; Gва, Gоб – расход воздуха, 

омывающего нерабочие поверхности 
 

В пятой главе представлены научные методы обеспечения стабилизации 
силовых факторов путем совершенствования конструкции тормозных 
устройств с воздушным охлаждением.  

На основании проведенных теоретических и экспериментальных изыска-
ний был предложен метод разработки фрикционных тормозных устройств раз-
личных типов, особенностью которого являлось использование в качестве кри-
териев эффективности стабильность силовых факторов. 

Критерием для структурно-параметрического синтеза являются коэффи-
циент трения воздушного потока (ссп) (для выбора геометрии узла охлаждения 
диска) и перепад температур по толщине (θт) (для выбора режима охлаждения). 
Метод разработки фрикционных тормозных устройств позволяет оценить вы-
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ходные эксплуатационные параметры силовых устройств с различными типами 
прижимающих механизмов при единых геометрических параметрах диска.  

Был проведен расчет эксплуатационных параметров дисково-колодочного 
тормоза грузового автомобиля серийного (с моноприжимающим механизмом) и 
предлагаемых (с полиприжимающим) тормозных устройств (Таблица 3). Со-
гласно проведенным расчетам пять вариантов расположения прижимающих 
элементов тормозных устройств соответствовали условиям размещения. Лишь 
устройство с четырьмя элементами не выполняло условия размещения. Для 
максимизации величин тормозного момента тормоза все элементы предлагае-
мых устройств были расположены как можно ближе к периферии диска, что 
подтверждает максимальное значение тормозного момента МТmax = 1732,5 Нм. 
Согласно проведенным расчетам наибольшие величины тормозного момента 
(МТmin = 1103,2 Нм; МТПЦД = 1126,9 Нм) достигаются у тормозного устройства с 
двумя элемента. В сравнении с другими предлагаемыми вариантами устройство 
(с двумя элементами) обладает увеличенными значениями минимального тор-
мозного момента и момента в ПЦД на 18 % в сравнении с серийным тормозным 
устройством. Коэффициенты стабильности (Кст) и колебания тормозного момен-
та (Кктм) увеличились на 3,5 и 3,6 % соответственно. С учетом критериев Ссп и 
θт, для серийного устройства и предлагаемых конструкций в качестве структуры 
узла и режима его охлаждения необходим вентиляционный аппарат с цилиндри-
ческими сегментами, работающий при принудительном режиме охлаждения. 

 
Таблица 3. 

Результаты расчетов эксплуатационных параметров тормозов 
дисково-колодочного типа грузового автомобиля 

Результаты расчетов 
Расчет эксплуатационных параметров рабочих поверхностей 

  (серийный)  (предлагаемый) 
с одним*  с 2*  с 3*  с 4*  с 5*  с 6*  

dпэ, м 0,071** 0,071 0,071 0,027 0,027 0,027  
МТmax, Нм 1520 1732,5 
МТmin, Нм 934,9 1103,2 988,8 не 

выполняется 
условие 

размещение 
прижимающих 

элементов 

923,5 773,1 
МТЦД, Нм 955,7 1126,9 1097,5 1066,8 976,6 
ry, м 0,106 0,138 0,134 0,131 0,119 
ЕТ, Вт/К 49,9 52,7 52,3 51,8 50,3 
LA – L/2, м  0,0906 0,081  0,0904  0,0909 0,0948 
Кст 0,628 0,65 0,633 0,615 0,563 
Кктм 0,615 0,637 0,57 0,533 0,446 
βэф 0,0058 0,006 0,0058 0,0056 0,0052 

Расчет параметров эффективности узла охлаждения 
θт 0,628 К2, Вт/(м2·К) 44,6 υсп, м/с 11 ссп 0,0138 

Структура вентиляционного аппарат узел с цилиндрическими сегментами 
принудительное охлаждение 

Gвар, м3/с 0,000082 Сх 85695,1 Су 1947,6 
* количество элементов указано только с учетом с одной стороны рабочих поверхно-

стей диска;  
** диаметр элемента (dпэ) принят на основании серийного транспортного средства. 
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Для барабанно-колодочных тормозов был проведен расчет эксплуатаци-
онных параметров серийного (компоновка Simplex) и альтернативного (компо-
новка Servo) прижимающих механизмов тормозного устройства (Таблица 4). 
Среднее значение распределенного тормозного момента (МТср) по длинам 
самоприжимной и самоотжимной колодок для тормоза компоновки Duo-Servo 
возрастает в 1,62 раза в сравнении с серийным тормозом компоновки Simplex. 
Согласно полученному значению θт был выбран режим принудительного 
охлаждения с системой подачи хладагента в зазор между рабочими парами си-
лового устройства. После пересчета общая энергоемкость фрикционного узла 
увеличилась на 32 % для компоновки Simplex и на 51,4 % для компоновки Duo-
Servo.  

 
Таблица 4. 

Результаты расчетов эксплуатационных параметров тормозов 
барабанно-колодочного типа грузового автомобиля 

Результаты расчетов 
 прижимающий механизм Расчет эксплуатационных параметров узла 

охлаждения Simplex  
(серийный) 

Duo-Servo 
(альтернативный) Предварительный расчет 

Расчет эксплуатационных параметров 
рабочих поверхностей  Simplex  

(серийный) 
Duo-Servo 

(альтернативный) 
МТmax, Нм 4854,2 9270,1 θт 0,42 К2, Вт/м2 К 5,4 
МТmin,Нм 114,7 258,4 Тоб, К 336,0 295,8 
МТср, Нм 762,1 1235,3 qоб, Вт 13220,8 12739,5 
Кст 0,16 0,13 Окончательный расчет 
Кптм 0,023 0,133 Т /об, К 297,9 300,9 
ЕТ, Вт/К 80,2 111,8 Е /Т, Вт/К 105,9 169,3 

 
Для реализации способа обеспечения повышения стабильности силовых 

факторов тормозных устройств представлены усовершенствованные тормоза 
дисково- (Рисунок 13) и барабанно-колодочного типа (Рисунок 14). На основа-
нии взаимосвязи поперечных перемещений сегментных колодок с развиваемым 
тормозным моментом для каждого прижимающего элемента тормоза были по-
лучены диаграммы результирующего тормозного момента 
усовершенствованных конструкций тормозных устройств (Рисунки 15 и 16).  

Для сравнения были приведены экспериментальные результаты измене-
ния тормозного момента (МТ1) серийных тормозных устройств различных ти-
пов. Наилучшие результаты по стабилизации тормозного момента показали 
устройства с шестью прижимающими элементами. Кст тормозного устройства 
дисково-колодочного типа с шестью сегментными колодками увеличился на 
17,7 % относительно серийного устройства; на 13,9 % относительно устройства 
с тремя элементами; на 4,5 % относительно устройства с пятью элементами. Кст 
тормозного устройства барабанно-колодочного типа с шестью сегментными 
колодками увеличился на 14,9 % относительно серийного устройства; на 2,1 % 
относительно устройства с четырьмя элементами; на 0,6 % относительно 
устройства с пятью элементами. 



 

20 

  
Рисунок 13. 

Тормоз дисково- 
колодочного типа  

с сегментными колодками:  
1 – прижимающий элемент; 

2 – сегментная колодка;  
3 – фрикционная накладка; 

4 – тормозной диск 

Рисунок 14. 
 Тормоз барабанно-колодочного типа с  
сегментными колодками, оснащенными  

встроенными прижимающими элементами: 
 1 – прижимающий элемент; 2 – гидроци-
линдр привода элемента; 3 – основание;  

4 – самоприжимная колодка; 5 – накладка;  
6 – барабан; 7 – гидроцилиндр привода коло-

док; 8 – самоотжимная колодка;  
9 – ограничитель;  

10 – трубопровод; 11 – опора колодок 

 
Рисунок 15. 

Диаграммы результирующего МТ  
дисково-колодочных тормозов  

в зависимости от количества при-
жимающих элементов  

с сегментными колодками 
(с 3, 5 и 6 элементами) 

и изменение тормозного  
момента устройства с единой 

колодкой (эксперимент) 

 
Рисунок 16. 

Диаграммы результирующего МТ  
барабанно-колодочного тормоза  

в зависимости от количества  
прижимающих элементов с сегментными 

колодками (с 4, 5 и 6 элементами) 
и изменение тормозного момента 

устройства с единой колодкой 
(эксперимент) 

 
В  шестой главе проведены экспериментальные исследования, форми-

рующие доказательную базу теоретических выкладок и предложенных методов 
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разработки и способов обеспечения стабильности эксплуатационных парамет-
ров тормозных устройств.  

Для проверки математической модели определения ПЦД проводились 
стендовые испытания линейного износа накладки тормозного устройства дис-
ково-колодочного типа легкового автомобиля. ПЦД рассчитанного серийного 
тормозного устройства представлено координатами [0,0087;0,11]. Проведенные 
измерения линейного износа (Рисунок 17) подтвердили смещение ПЦД относи-
тельно центра накладки в сторону сбегающей части. 

 

 
 

а) б) 

 
 

в) г) 
Рисунок 17.  

Результаты исследования линейного износа накладок серийного тормоза дис-
ково-колодочного типа легкового автомобиля в зависимости  

от номера засверловки 
 
Для проверки математической модели распределения усилий по длине 

колодок (см. Рисунок 5) проводились стендовые испытания измерения 
линейного износа в зависимости от номера засверловки (Рисунок 18). По 
полученным результатам можно сделать вывод о соответствии распределения 
линейного износа по длинам колодок с эпюрой распределения усилий.  

Для оценки параметров стабильности дисково-колодочного тормоза были 
проведены стендовые испытания влияния поперечных перемещений колодок в 
процессе торможения на изменение тормозного момента. В стендовых испыта-
ниях проводились одновременные замеры результирующих поперечных пере-
мещений, полученных с помощью четырех вибродатчиков, и величин тормоз-
ных моментов при длительном режиме торможения (τ = 20 с). Замеры проводи-
лись для колодок с равномерным и неравномерным износом (перепад толщин 
3,2 мм) по площади накладок (Рисунок 19). Изменения поперечных перемеще-
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ний совпадали с результатами математического моделирования, доверительный 
интервал которого не превышал ±0,05 мм.  

  

  
а) б) 

Рисунок 18.  
Результаты исследования линейного износа накладок серийного тормоза бара-

банно-колодочного типа грузового автомобиля от номера засверловки: для 
самоприжимной (а) и самоотжимной (б) колодок 

 

  
а) б) 

Рисунок 19. 
Изменения поперечных перемещений колодок и тормозного момента дисково-

колодочного тормоза: с равномерным (а) и неравномерным 
(перепад по засверловкам 3,2мм) (б) линейным износом накладок 

 
 Диаграммы тормозного момента тормозных устройств свидетельствуют 

о разделении кривой тормозного момента на две зоны: первая – нарастание 
тормозного момента, а вторая – зона стабилизации тормозного момента. Первая 
зона характеризуется увеличенным тормозным моментом по модулю в сравне-
нии с зоной стабилизации и сниженными значениями Кст и Кктм. Вторая зона 
имеет сниженный по модулю МТ и увеличенные показатели стабильности тор-
мозного устройства. В результате эксплуатации колодок с неравномерно изно-
шенными накладками снижение тормозного момента составило 3,4 % в зоне 
приработки и 8,1 % в зоне стабилизации у силовых устройств. Снижение коэф-
фициентов стабильности и колебания тормозного момента составило 4,3 и 
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16,4 % в зоне приработки; 7,1 и 27,1 % в зоне стабилизации у силовых 
устройств с неравномерно изношенными накладками.  

Для верификации метода разработки были проведены испытания 
устройств дисково-колодочного тормоза с единой колодкой и полиприжимаю-
щими механизмами: с 2, 3, 5 и 6 элементами (Рисунок 20). Средние величины 
тормозных моментов в зоне стабилизации (после 4-й с) соответствовали рас-
четным значениям силовых устройств с полиприжимающими механизмами: 
МТЦД2 = 1126,9 Нм; МТЦД3 = 1097,5 Нм; МТЦД5 = 1066,8 Нм; МТЦД6 = 976,6 Нм. От-
клонения от расчетных значений тормозных моментов в положении центра 
давления, полученных на основании разработанного метода, в среднем соста-
вили 1,6 %. Тогда как Кст и Кктм силовых устройств с полиприжимающими ме-
ханизмами увеличены по сравнению с рассчитанными по методу разработки. 
Отклонение по Кст в среднем для пяти вариантов силовых устройств составило 
22,5 %, а по Кктм – 22,7 %. Но при увеличенных значениях отклонений коэффи-
циентов тормозного момента результаты эксперимента повторяли тенденцию 
расчетных данных, а именно, наибольшие значения критериев оценки стабили-
зации при торможении достигались с помощью двух прижимающих элементов 
в тормозном устройстве. 

 
 

 
Рисунок 20. 

Диаграммы тормозных моментов серийных и предлагаемых силовых 
устройств дисково-колодочного типа в зависимости от количества 
прижимающих элементов (с 1, 2, 3, 5 и 6 элементами) во времени 

 
Для проверки разработанного способа обеспечения повышения стабиль-

ности силовых факторов тормозных устройств различных типов были проведе-
ны экспериментальные испытания устройств дисково-колодочного типа с 3, 5 и 
6 сегментными колодками и построены диаграммы МТ(τ) (Рисунок 21). Анало-
гично проводились стендовые испытания устройств барабанно-колодочного 
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типа с сегментными колодками с различным количеством прижимающих эле-
ментов (4, 5 и 6), и были построены диаграммы МТ(τ) (Рисунок 22). 

 

 
Рисунок 21. 

Результаты испытаний устройств 
дисково-колодочного типа с сегмент-

ными колодками 
в зависимости от количества 

прижимающих элементов (с 3, 5 и 6) 
и сравнительная диаграмма МТ  

тормозного устройства с единой 
 колодкой 

Рисунок 22. 
Результаты испытаний устройств 

барабанно-колодочного типа с сег-
ментными колодками 

 в зависимости от количества при-
жимающих элементов (с 4, 5 и 6)  
и сравнительная диаграмма МТ 

тормозного устройства с единой  
колодкой 

 
Полученные результаты стендовых испытаний силовых устройств диско-

во- и барабанно-колодочного типов с сегментными колодками показали, что 
наилучшие значения тормозного момента и его параметров стабильности до-
стигаются при эксплуатации прижимающего механизма, оснащенного шестью 
элементами. Согласно полученным результатам Кст тормоза дисково-
колодочного типа с шестью элементами увеличился в сравнении с устройством 
с моноприжимающим механизмом на 12,2 %. Кктм силового устройства диско-
во-колодочного типа с 6-ю элементами увеличился на 34,9 %. Разница между 
расчетными и экспериментальными данными Кст в среднем для трех вариантов 
силовых устройств составила 5,1 %, а для Кктм – в среднем 6,7 %. Для тормоз-
ного устройства барабанно-колодочного типа с шестью элементами увеличение 
Кст составило 9,4 % в сравнении с серийным устройством. Кктм устройства ба-
рабанно-колодочного типа с шестью элементами увеличился в сравнении с се-
рийным устройством на 45,1 %. Разница между расчетными и эксперименталь-
ными данными Кст в среднем для трех вариантов устройств составила 4,9 %, а 
для Кктм – 2,1 %. 
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Для оценки эффективности узла охлаждения диска были проведены срав-
нительные стендовые испытания вентиляционного аппарата с различной гео-
метрией при разных режимах охлаждения (Рисунок 23).  

  

  
а) б) 

  
в) г) 

Рисунок 23. 
Изменение температур рабочих поверхностей от количества каналов 

и давления воздухоподачи в вентиляционных аппаратах с различной геометрией: 
а – с радиальными каналами; б – с криволинейными каналами; 

в – с призматическими сегментами; г – с сегментами «лапка кенгуру» 
 

Помимо геометрии узла охлаждения в качестве критериев влияния на 
снижение температуры рабочих поверхностей диска были выбраны количество 
каналов и давление воздухоподачи в узел охлаждения. В ходе стендовых испы-
таний наибольшая интенсивность снижения температуры на рабочих поверхно-
стях диска наблюдалась у аппарата с сегментами «лапка кенгуру». Снижение 
температуры на рабочих поверхностях диска с аппаратом в форме сегментов 
«лапка кенгуру» составило 24,8 % в сравнении с диском с аппаратом в форме 
радиальных каналов. 
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После проведения стендовых испытаний выполнялись натурные исследо-
вания на базе раллийного автомобиля. Результаты изменения температур рабо-
чих поверхностей дисков с различной геометрией аппаратов представлены на 
Рисунке 24–25. 

 

 
Рисунок 24. 

Изменение tрп с узлами охлаждения в 
форме радиальных 

и криволинейных каналов в 
зависимости от τm: температура при 

вынужденном (1, 3) и 
принудительном (2, 4) охлаждении 

от I и II датчиков 

 
Рисунок 25. 

Изменение tрп с узлами охлаждения в 
виде призматических сегментов 

и сегментов «лапка кенгуру»  
в зависимости от τm:                  

температура при вынужденном  
(1, 3) и принудительном (2, 4) 
охлаждении от I и II датчиков 

 
Полученные результаты позволили говорить, что диски с оребренным ап-

паратом в виде криволинейных каналов отводят генерируемое тепло на рабочих 
поверхностях лучше, нежели аппарат с радиальными каналами, при любом ре-
жиме охлаждения. Снижение tрп диска с узлом охлаждения в виде 
призматических сегментов происходило менее интенсивно, чем у аппарата с 
сегментами «лапка кенгуру». При вынужденном и принудительном режимах 
охлаждения снижение температуры на рабочей поверхности тормозного диска 
достигало 17,5 и 19,7 % относительно тормозного диска с узлом охлаждения в 
виде оребренных радиальных каналов. 

В качестве параметров эффективности тормозных узлов проводились из-
мерения линейного износа накладок с однопоршневым и шестипоршневым 
суппортами. На Рисунке 26 представлены расположение замеров и результаты 
линейного износа для левых и правых колодок в зависимости от точек замеров. 

Наибольшее изменение между внешним и внутренним кольцами замеров 
приходилось на центр накладки и составило 1,6 мм. Это объяснимо тем, что 
ПЦД приходится на центр колодки в тангенциальном направлении и смещено 
ближе к сбегающей части. На правой колодке изменение линейного износа меж-
ду внешним и внутренним кольцами накладки равно 1,3 мм. При анализе линей-
ного износа накладок устройства с шестипоршневым суппортом между внешним 
и внутренним кольцами левой колодки его изменение в среднем составило 0,2 
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мм. Для правой колодки изменение линейного износа между внешним и внут-
ренним кольцами замеров в среднем составило 0,15 мм. 

  
Рисунок 26. 

Результаты измерения линейного износа для левой (а) и правой (б) колодок: 
1л, 2л, 3л, 4л, 5л, 6л, 7л, 8л – линейный износ для 1-го суппорта левой накладки; 

1’л, 2’л, 3’л, 4’л, 5’л, 6’л, 7’л, 8’л – линейный износ для 6-го суппорта левой 
накладки; 1п, 2п, 3п, 4п, 5п, 6п, 7п, 8п – линейный износ для 1-го суппорта правой 

накладки; 1’п, 2’п, 3’п, 4’п, 5’п, 6’п, 7’п, 8’п – линейный износ для 6-го суппорта 
правой накладки 

 
Использование при эксплуатации тормозного устройства с шестипоршне-

вым суппортом позволило снизить изменение линейного износа накладки в ра-
диальном направлении на 58,6 % и в тангенциальном направлении на 68,4 %. 
Параметр износа является следствием неравномерности тормозного момента по 
площади накладки. 

 
ОБЩИЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ 

Результаты: 
1. Разработаны математические модели нестационарных процессов для 

дисково-, барабанно- и колодочных фрикционных тормозных устройств с раз-
личными прижимающими механизмами для определения зависимостей угло-
вых и поперечных перемещений тормозных колодок в процессе торможения на 
основе взаимосвязи инерционных характеристик, жесткостных и демпфирую-
щих параметров элементов силовых устройств. 

2. Предложен метод определения положения центра давления в системе 
«тормозная колодка – прижимающий элемент – тормозной диск» и паре «фрик-
ционная накладка – тормозной диск» с учетом конструктивных параметров (ко-
личество, площадь и расположение прижимающих элементов, количество и 
площади сегментов фрикционной накладки).  

3. Определены зоны неравномерного распределения нормальных и тан-
генциальных сил по длине набегающего и сбегающего сегментов фрикционных 
накладок в системах «тормозная колодка – тормозной барабан»  и «тормозная 
колодка – колесо». 

4. Разработаны методы определения температуры в конечной фазе тор-
можения и распределения температурных полей по толщине и площади рабо-
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чих поверхностей тормозного элемента с учетом соотношения внутреннего и 
внешнего термических сопротивлений. 

5. На основе уравнений аэродинамики разработаны модели определения 
коэффициентов аэродинамического сопротивления ребер и сегментов вентиля-
ционного аппарата тормозного диска с учетом влияния направления и скорости 
воздушного потока. 

6. Разработаны модели процесса теплопереноса «вентилируемый тормоз-
ной диск – внешняя среда» и «тормозной барабан – внешняя среда», представ-
ляющие многослойные объекты, учитывающие влияние пограничного слоя 
воздушного потока, обтекающего поверхности тормозного устройства. 

7. На основе алгоритмов расчетов распределенных силовых факторов по 
площади рабочих поверхностей и структурно-параметрического синтеза пред-
ложены методы разработки фрикционных тормозных устройств различных ти-
пов, позволяющие исходя из количества и размеров прижимающих элементов 
оценивать эффективность тормозных устройств с помощью критериев стабиль-
ности и изменять структуру и режимы узла охлаждения в зависимости от пара-
метра энергоемкости.   

8. На основе использования взаимосвязей перемещений тормозных колодок 
и тормозного момента предложен способ обеспечения стабильности силовых фак-
торов тормозных устройств дисково- и барабанно-колодочного типов с различным 
количеством прижимающих элементов и сегментов тормозных колодок.   

Выводы: 
9. Для апробации созданного метода разработки тормозных устройств 

дисково-колодочного типа были проведены стендовые испытания силовых 
устройств с различным количеством прижимающих элементов механизмами (с 
1, 3, 5 и 6 прижимающими элементами), в результате был доказан рост значе-
ний тормозного момента и показателей стабильности у силовых устройств с 
двумя прижимающими элементами относительно тормоза с моноприжимаю-
щим механизмом: 

– среднее значение тормозного момента в зоне стабилизации больше на 
30,6 %; 

– коэффициенты стабильности и колебания тормозного момента увели-
чились на 6 и 1,4 % соответственно; 

– разница между экспериментально полученными и расчетными значени-
ями тормозных моментов составила в среднем 1,6 %. 

10. Для апробации разработанного способа обеспечения стабильности си-
ловых факторов были проведены стендовые испытания тормозных устройств 
различных типов с разным количеством сегментных тормозных колодок, в ре-
зультате доказан рост показателей стабильности у силовых устройств различ-
ных типов с шестью прижимающими элементами относительно тормозов раз-
личных типов с моноприжимающим механизмом и едиными колодками: 

 для дисково-колодочного типа: 
– коэффициенты стабильности и колебания тормозного момента увели-

чились на 12,2 и 34,9 % соответственно; 
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– разница между расчетными и экспериментальными данными коэффи-
циентов стабильности и колебания тормозного момента в среднем для трех ва-
риантов силовых устройств составила в среднем 5,1 и 6,7 % соответственно; 

 для барабанно-колодочного типа: 
– коэффициенты стабильности и колебания тормозного момента увели-

чились на 9,4 и 45,1 % соответственно; 
– разница между расчетными и экспериментальными данными коэффи-

циентов стабильности и колебания тормозного момента в среднем для трех ва-
риантов силовых устройств составила в среднем 4,9 и 2,1 % соответственно. 

11. Результаты проведенных стендовых испытаний взаимосвязи значений 
поперечных перемещений колодок и величин развиваемых тормозных момен-
тов при длительном режиме торможения для силовых устройств различных ти-
пов с неравномерно изношенными фрикционными накладками доказали сни-
жение значений тормозного момента и показателей стабильности относительно 
тормозных устройств с равномерно изношенными накладками: 

 для дисково-колодочного типа с неравномерно изношенными наклад-
ками (перепад по засверловкам 3,2 мм): 

– тормозной момент меньше на 3,4 % в зоне приработки и на 8,1 % в зоне 
стабилизации;  

– коэффициент стабильности тормозного момента меньше на 4,3 % в зоне 
приработки и на 7,1 % в зоне стабилизации;  

– коэффициент колебания тормозного момента меньше на 16,4 % в зоне 
приработки и на 27,1% в зоне стабилизации; 

 для барабанно-колодочного типа с неравномерно изношенными 
накладками (перепад по засверловкам 4,5 мм): 

– тормозной момент меньше на 26,6 % в зоне приработки и на 2,4 % в 
зоне стабилизации;  

– коэффициент стабильности тормозного момента меньше на 29,3 % в 
зоне приработки;  

– коэффициент колебания тормозного момента меньше на 0,35 % в зоне 
приработки и на 5,6 % в зоне стабилизации. 

12. Проведенные стендовые испытания тормозных устройств дисково-
колодочного типа с различной геометрией вентиляционного аппарата позволили 
установить следующий факт: наименьшее значение температуры рабочих поверх-
ностей наблюдалось у тормозного диска с вентиляционным аппаратом с сегмен-
тами «лапка кенгуру» относительно узлов охлаждения с другой геометрией: 

– с увеличением давления на входе в вентиляционный аппарат на 0,7 МПа 
температура снизилась в среднем на 32,4 %; 

– с увеличением каналов подачи воздушного потока в 5 раз температура 
снизилась в среднем на 13,2 %; 

– с увеличением угла атаки воздушного потока на 15 град. температура 
снизилась в среднем на 20,4 %. 

13. В результате натурных испытаний дисково-колодочных тормозов с 
различной геометрией вентиляционных аппаратов было достигнуто снижение 
температур на рабочих поверхностях с сегментарным узлом охлаждения в фор-
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ме «лапка кенгуру» относительно узла охлаждения в форме радиальных кана-
лов на 17,5 и 19,7 % при вынужденном и принудительном режимах охлаждения 
соответственно. 

14. Использование при натурных испытаниях тормозного устройства дис-
ково-колодочного типа с шестипоршневым суппортом доказало снижение ли-
нейного износа накладок в радиальном направлении на 58,6 % и в тангенциаль-
ном направлении на 68,4 % относительно силового устройства с однопоршне-
вым суппортом. 
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