
Вестник  Белорусско-Российского университета. 2024. № 4(85) 
____________________________________________________________________________________________________ 

Машиностроение 

DOI 10.24412/2077-8481-2024-4-28-38 

УДК 629.33 

А. А. МЕЛЬНИКОВ 
А. С. МЕЛЬНИКОВ, канд. техн. наук, доц.  
Белорусско-Российский университет (Могилев, Беларусь) 

 
ИССЛЕДОВАНИЕ ВЗАИМОЗАВИСИМОСТИ СИЛОВЫХ И КИНЕМАТИЧЕСКИХ 
ФАКТОРОВ НАЖИМНОГО УСТРОЙСТВА И ИХ ВЛИЯНИЯ НА ПАРАМЕТРЫ 
ДИСКОВОГО ТОРМОЗА 

 
Аннотация 
Рассматривается дисковый тормоз с механическим нажимным устройством и механическим 

приводом. Проанализированы преимущества и недостатки дисковых тормозных механизмов с 
гидравлическим и механическим приводом. Приводятся результаты исследования взаимозависимости 
силовых и кинематических факторов нажимного устройства с механическим приводом и их влияния на 
характеристики дискового тормоза и показатели торможения автомобиля. 
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Введение 
 

На развитие тормозных систем 
большое влияние оказывают требования, 
направленные на повышение безопас-
ности движения. Ключевую роль в обес-
печении безопасности движения играет 
тормозная система [1, 2].  

Исходя из возросшей динамики 
движения колесных машин и, соответст-
венно, возросших требований к тормоз-
ной системе [3], имеется необходимость 
в совершенствовании тормозных меха-
низмов, применяемых на мобильных 
машинах с целью достижения их макси-
мальной эффективности. 

Наибольший потенциал [4] для со-
вершенствования имеют механические 
тормозные механизмы с механическим 
приводом. Это обуславливается 
неотъемлемыми недостатками наиболее 
распространенных гидравлических и 
пневматических механизмов привода 
тормозов, оказывающих влияние на на-
дежность, стоимость и эксплуатацион-

ную пригодность тормозных систем. 
Одним из основных недостатков тормо-
зов с гидравлическим приводом является 
повышенная вероятность возникновения 
отказа вследствие повреждения трубо-
проводов. Однако тормоза с гидравли-
ческим приводом позволяют развивать 
большие усилия на тормозном диске при 
тех же габаритах по сравнению с тор-
мозами с механическим приводом [5].  

К преимуществам использования 
тормозных механизмов с механическим 
приводом относятся: сравнительно вы-
сокая надежность, простота обслужи-
вания и ремонта, невысокая стоимость 
производства и низкие затраты на обслу-
живание [6].  

Тормозные механизмы с механи-
ческим приводом позволяют добиться 
большей эффективности при условии ре-
шения таких свойственных механиче-
ским тормозам проблем, как недоста-
точное тормозное усилие и сравнительно 
большие габаритные размеры [7]. В свя-
зи с этим актуальным является повыше-
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ние эффективности торможения мобиль-
ной машины при помощи разработки 
конструкции дискового тормоза и на 
основе исследования силовых и кинема-
тических факторов, действующих в на-
жимном устройстве механического дис-
кового тормоза с механическим приво-
дом, установление их влияния на харак-
теристики дискового тормоза для выбо-
ра рациональных параметров механиче-
ского тормозного механизма с механи-
ческим приводом. 

 
Дисковый тормоз с механическим 

 приводом 
 

Дисковые тормозные механизмы 
используются в тормозных системах 
всех видов мобильных машин, включая 
мотоциклы [1, 2], легковые [3] и грузо-
вые автомобили, автобусы [4], самосва-
лы, тракторы и специальные машины [5]. 
Дисковые тормоза стали практически 
безальтернативным выбором для тор-
мозных систем на железнодорожном 
транспорте [6]. 

При этом распространенность дис-
ковых тормозных механизмов следует 
рассматривать в контексте выбора при 
конструировании мобильных машин 
между наиболее распространенными 
конструкциями тормозных механизмов – 
дисковыми тормозными механизмами и 
барабанными тормозными механизмами.  

Дисковые тормозные механизмы 
занимают все большую долю на рынке 
автомобилей и вытесняют другие тор-
мозные механизмы [7, 8]. Данная тенден-
ция наблюдается благодаря таким харак-
терным особенностям дисковых тормоз-
ных механизмов, как технологичность в 
производстве и обслуживании, опти-
мальные экономические показатели, 
меньшие габариты, по сравнению с 
конкурирующими конструкциями, воз-
можность развития большего тормоз-
ного момента при тех же либо меньших 
габаритах. 

Тормозные системы с дисковым 
тормозным механизмом, в свою очередь, 

имеют несколько вариантов исполнения 
с использованием различных механиз-
мов приведения тормозных механизмов 
в действие. Наиболее широко исполь-
зуются механические, гидравлические, 
пневматические приводы тормозных 
систем.  

Механический привод тормозных 
систем автомобилей занял свою нишу 
среди тормозных систем мобильных 
машин благодаря своим отличительным 
особенностям. В частности, тормозные 
системы с механическим приводом обла-
дают наибольшей надежностью и безот-
казностью работы, производство и 
эксплуатация таких тормозов более тех-
нологична и менее затратна по срав-
нению с другими типами приводов [7]. 

Конструкция тормозов с механи-
ческим приводом лишена таких элемен-
тов, подверженных отказам и неисправ-
ностям, как трубопроводы, защитный 
клапан, регулятор давления, влагоотде-
литель, компрессор или вакуумный уси-
литель и т. д. Вместе с тем, при раз-
работке теории, расчете и конструиро-
вании дисковых тормозов с механиче-
ским приводом до сих пор стоит вопрос 
достижения достаточно высокой степе-
ни мультипликации приводного усилия, 
прикладываемого к органам управления 
тормозной системой, а также достиже-
ния показателей компактности тормоз-
ных механизмов, превосходящих конку-
рирующие конструкции привода, приме-
нения антиблокировочных и противо-
буксовочных систем. 

Рассмотрим конструкцию диско-
вого тормозного механизма, описанного 
патентом BY № 4005 [11], представлен-
ную на рис. 1. 

Корпус дискового тормозного ме-
ханизма 2 при помощи болта 7 крепится 
к кронштейну 6 автомобиля. Продольно 
относительно корпуса тормозного меха-
низма 2 может перемещаться тормозная 
скоба 3. Для этого в скобе имеется про-
дольное отверстие, через которое прохо-
дит болт 13, вкрученный в корпус  
тормозного механизма 2.  
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Рис. 1. Дисковое механическое тормозное устройство: 1 ‒ тормозной диск; 2 ‒ корпус дискового тормозного 
механизма; 3 ‒ тормозная скоба; 4 ‒ тормозная колодка; 5 – фрикционная  накладка; 6 – кронштейн; 7 ‒ болт; 8 ‒ болт; 9 – винт;  
10 – упор; 11 ‒ цилиндр; 12 – рычаг; 13 – болт; 14 – шайба; 15 – шайба; 16 – манжета 

 
 
Для фиксации скобы под болтом 13 

предусмотрена шайба 14. 
В тормозной скобе 3 имеется ци-

линдрическое отверстие, куда установ-
лен цилиндр 11. На шестигранный выс-
туп на цилиндре 11 установлен рычаг 12, 
удерживаемый от осевых перемещений 
шайбой 15 и болтом 8. В резьбовые 
отверстия в цилиндре 11 неподвижно 
установлены упоры 10, входящие в рас-
положенные под углом пазы в скобе 3. 
Для предотвращения загрязнения по-
верхностей трения между цилиндром 11 
и скобой 3 установлены две манжеты 16. 
В корпусе 2 закреплены тормозные ко-
лодки 4 с фрикционными накладками 5.  

При приложении усилия Q к ры-

чагу 12 рычаг, вращаясь вокруг оси 
цилиндра 11, передает ему вращательное 
движении посредством шестигранного 
зацепления. Установленные в цилинд- 
ре 11 упоры 10, скользя по пазам в ско- 
бе 3 с усилием N, создают взаимное 
перемещение цилиндра 11 и скобы 3. 
При этом направления перемещения 
скобы 3 и цилиндра 11 противоположны. 
За счет этого достигается воздействие 
скобы 3 на левую тормозную колодку,  
а цилиндром 11 ‒ на правую тормозную 
колодку с усилием F, которые, в свою 
очередь, оказывают давление на тормоз-
ной диск 1. Для регулировки установки 
тормозных колодок используют винт 9, 
болт 8 и шайбы 15 различной толщины. 
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Силовые и кинематические факторы, 
действующие в нажимном 

устройстве 
 
Исследуем силовые факторы, 

действующие в механическом нажим-
ном устройстве. Силовая схема механи-
ческого нажимного устройства приве-
дена на рис. 2. 

Исходя из схемы, силу Ft можно 
найти по формуле 

 

 
2

.
 

t
Q L

F
d

                  (1) 

 
При силовом анализе механи-

ческого нажимного устройства интерес 
представляют зависимости между уси-
лиями, возникающими при контакте 
штифта и паза суппорта. Для опреде-
ления взаимной зависимости F и Ft 
рассмотрим силовую схему, представ-
ленную на рис. 3.

 

 

 

 
 

Рис. 2. Силовая схема механического нажимного устройства: Q – сила, воздействующая на приводной рычаг; 
L – эффективная длина приводного рычага; Ft – сила, с которой штифты воздействуют на тормозную скобу; F – сила, препятствующая 
движению тормозной колодки; d – диаметр цилиндра; α – угол подъема пазов в тормозной скобе 
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Рис. 3. Схема действия сил в точке контакта штифта и тормозной скобы: N – сила реакции наклонной 
опоры; Rf – сила трения в месте контакта штифта с наклонной опорой; R ‒ результирующая силы реакции опоры и силы трения;  
φ – угол трения; α – угол подъема пазов в тормозной скобе 

 
 

Проанализировав силовые зависи-
мости в точке контакта штифта и тор-
мозной скобы, получили выражения для 
определения передаточного числа тор-
мозного механизма 
 

2 ctg( )
,

   
 

F L
n

Q d
         (2) 

 
а также коэффициента полезного дейст-
вия тормозного механизма 
 

2 ctg( ) ctg( )
η .

2 ctg( ) ctg( )

        
 

     
d Q L

d Q L
 (3) 

 
Рассмотрим кинематические пара-

метры нажимного устройства дискового 
тормоза. Для установления кинемати-
ческих параметров нажимного устройст-
ва обратимся к кинематической схеме, 
представленной на рис. 4. 

Рассмотрен случай, когда конечная 
точка приводного рычага перемещается 

вокруг оси вращения на длину дуги 1s   

на угол  . Тогда штифты в цилиндре 
перемещаются на угол   и на длину ду- 
ги 1d . Получим кинематическую зависи-

мость тормозного механизма: 
 

1 tgα.
2


 


d s

A
L

                (4) 

 
В случае использования в качестве 

приводного механизма тормоза троса в 
гибкой трубчатой оболочке, целесооб-
разно перейти с рассмотрения длины 
дуги перемещения приводного рычага 
тормоза к длине хорды s между началь-
ным положением точки приложения 
приводного усилия к приводному 
рычагу и конечным ее положением, 
равной перемещению тормозного троса: 
 

2 π arcsin( (2 ))
tgα.

180

  
 

s L
A    (5) 
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а)       б) 

 
 

Рис. 4. Кинематическая схема нажимного устройства: а – осевой вид на приводной рычаг и цилиндр;  
б – развернутая окружность цилиндра 

 
 
 

Проведем исследование взаимо-
зависимости силовых и кинематических 
параметров нажимного устройства. Как 
видно из уравнений (2)‒(5), взаимозави-
симость силовых и кинематических па-
раметров нажимного устройства выра-
жается в угле наклона паза α . Для уста-
новления параметрического выражения 
данной зависимости рассмотрим случай 
элементарного приращения величины 
угла наклона паза d , которому будет 
соответствовать элементарное измене-
ние кинематического параметра переме-
щения цилиндра dA: 

 

2 π  arcsin( (2 ))
tg( α);

180

  
 

s L
dA d     (6) 

 

180
α arctg .

2 π  arcsin( (2 ))

 
     

dA
d

s L
    (7) 

 
Для выражения взаимозависимос-

ти силовых и кинематических пара-
метров рассмотрим элементарное изме-
нение осевой силы dF: 
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2  180
ctg(arctg ).

2  π  arcsin( (2 ))

Q dA
dF L

d s L

  
        

                      (8) 

 
Проинтегрировав это выражение, 

получим значение осевой силы, разви-
ваемое механическим нажимным 
устройством: 

 

0

2 180
tg(arctg )

2 π  arcsin( (2 ))

2 180
ctg(arctg )

2 π  arcsin( (2 ))

2 180
ctg(arctg )

2 π arcsin( (2 ))

2 180
ctg(arctg

2 π arcsin( (2

   
          

  
        

 
        

 
  

  


A

Q dA
F L c dA

d s L

Q A
L

d s L

Q
L

d s L

Q A
L

d s

180
) ctg(arctg .

)) 2 π arcsin( (2 ))

    
           L s L

 

(9)

 

 
Рассмотрим результаты анализа 

силовых и кинематических параметров 
нажимного устройства. В результате 
анализа силовых параметров нажимного 
механизма были установлены зависи-
мости между силовыми параметрами 
механизма, в том числе силовая зави-
симость между силой, воздействующей 
на механизм, и силой, создаваемой 
механизмом. 

Установлено, что на величину осе-
вого усилия F оказывают влияние такие 
параметры механического тормозного 
механизма с кинематически подвижным 
цилиндром, как усилие, действующее на 
приводной рычаг Q, длина приводного 
рычага механизма L, диаметр кинемати-
чески подвижного цилиндра d, угол 
наклона пазов в тормозной скобе тормоз-
ного механизма α, угол трения в паре 
трения штифт‒тормозная скоба φ, опре-
деляемый коэффициентом трения в дан-
ной паре трения. 

Полученные зависимости позволи-
ли записать уравнения для определения 
коэффициента полезного действия и пе-

редаточного числа тормозного меха-
низма. 

Установлены зависимости между 
параметрами тормозного механизма,  
а именно углом наклона пазов, угла тре-
ния между используемыми материалами 
тормозной скобы и цилиндра, длиной 
приводного рычага и создаваемым уси-
лием, приложенным к нему с одной 
стороны и нажимным усилием с другой. 

В результате анализа кинематиче-
ской схемы нажимного устройства уста-
новлены зависимости между кинемати-
ческими параметрами механизма. Уста-
новлены кинематические параметры 
тормозного механизма, оказывающими 
влияние на осевое перемещение тор-
мозного цилиндра, а также характер 
данной зависимости. 

Найдена функциональная зависи-
мость между силовыми и кинематиче-
скими параметрами тормозного меха-
низма, а именно усилием, развиваемым 
тормозным механизмом, и перемеще-
нием тормозного цилиндра. 

Определена зависимость для на-
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хождения коэффициента полезного 
действия механического тормозного ме-
ханизма с кинематически подвижным 
цилиндром. Кроме того, установлены 
параметры, оказывающие влияние на 
КПД механизма, в частности, это угол 
наклона пазов в тормозной скобе тор-
мозного механизма α, угол трения в паре 
трения штифт‒тормозная скоба φ. Уста-
новлено, что, по сравнению с осевым 
усилием в нажимном устройстве, на 
КПД тормозного механизма не оказы-
вает влияние усилие Q, приложенное к 
приводному рычагу механизма, длина 
приводного рычага L, диаметр кинема-
тически подвижного цилиндра d. 

Определим требуемый тормозной 
момент для торможения легкового авто-
мобиля VW Golf Mk6, исходя из условия 
сцепления колеса с дорогой [9, 10]: 
коэффициент сцепления между колесом 
и дорожным покрытием φ = 0,9;  радиус 
качения колеса = 0,57 м;r  масса авто-
мобиля = 1339 кг;m  = 9,81g ; расстоя-
ние от центра масс до передней оси 

= 1,01 м;b  расстояние от центра масс до 
задней оси = 1,57 м;a  высота центра 
масс 0,59 м;h   база автомобиля 

= 2,58 м.L  Тормозные моменты на ко-
лесах передней и задней осей достигают 
значения 2009, 23Н м aM  и 

1368,92Н м bM  соответственно. 

Определим момент трения, разви-
ваемый тормозным механизмом. Найдем 
управляющее усилие Q, воздействующее 
на приводной рычаг тормозного меха-
низма, из формулы 
 

,


 п п

п

F i
Q

n
                    (10) 

 
где пF  – усилие, воздействующее на 

управляющее устройство (тормозную 
педаль) тормозного механизма; для 
легкового автомобиля 490,5НпF  [10]; 

пi  ‒ передаточное число управляющего 

устройства тормозного механизма; для 

VW Golf Mk6 5,3пi  [10]; пn  ‒ коли-

чество тормозных механизмов, приво-
димых в действие управляющим 
устройством. 

Управляющее усилие составляет
.649, Н91Q  

Определим момент трения, созда-
ваемый на тормозном диске механиче-
ским тормозным механизмом, уста- 
новленным на автомобиль мар- 
ки VW Golf Mk6. Для этого выберем 
следующие параметры тормозного меха-
низма: L = 0,15 м; d = 0,05 м; φ = 5,91°;  
α = 9°.  

С учетом действующей величины 
осевого усилия 14645,97 НF   опреде-
лим тормозной момент на колесе для 
VW Golf Mk6 при среднем радиусе тре-
ния тормозного диска 0,145 мr   [10], 
получим  2123,67 Н м M . 

Исходя из сравнения тормозного 
момента, требуемого при торможении,  
и тормозного момента, создаваемого 
тормозным механизмом, 

2009,23 Н м 2123,67 Н м   a MM , 

видно, что значение тормозного мо-
мента, развиваемого механическим тор-
мозным механизмом, установленным на 
автомобиль марки VW Golf Mk6, доста-
точно для осуществления торможения 
автомобиля. При этом изменение пара-
метров нажимного устройства дает 
возможность дальнейшего изменения 
создаваемого тормозного момента. 

 
Влияние силовых и кинематических 
факторов, действующих в нажимном 

устройстве на характеристики 
дискового тормоза 

 
Рассмотрим влияние параметров 

нажимного устройства на характерис-
тики тормозного механизма в графи-
ческом виде. Влияния изменения угла 
наклона паза α на осевую силу F и созда-
ваемый тормозной момент М на тормоз-
ном диске представлены на рис. 5. На 
рис. 6 представлена зависимость осевой 
силы и величины осевого перемещения 
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цилиндра от длины приводного рычага. 
Учитывая среднюю величину зазо-

ра между тормозным диском и фрик-
ционными накладками в 0,1 мм с каждой 
стороны, исходя из рис. 6, установлено, 
что выбранный механический тормоз-
ной механизм обеспечивает гарантиро-
ванную выборку зазора между тормоз-
ным диском и фрикционными накладка-

ми во всем рассматриваемом диапазоне 
параметров тормозного механизма, ока-
зывающих влияние на данную величину, 
а именно угла наклона пазов и длины 
приводного рычага.  

При минимально рассматриваемой 
величине параметра длины приводного 
рычага L = 0,05 м величина осевого хода 
цилиндра составляет  A = 5 мм.  

 
 

 
 

Рис. 5. График зависимости развиваемого тормозного усилия и момента торможения от угла 
наклона паза механического тормозного механизма:   ‒ F, Н;  ‒ М, Нꞏм 

 
 

 
 

Рис. 6. График зависимости осевой силы и величины осевого перемещения цилиндра от длины 
приводного рычага:  ‒ F, Н;  ‒ A, мм 
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Также установлено, что при мини-
мально рассматриваемой величине угла 
наклона паза в тормозной скобе α = 1° 
величина осевого перемещения кинема-
тически подвижного цилиндра при 
полном выборе рабочего хода устройст-
ва управления составляет A = 15 мм.  

Тогда, при наличии необходимости 
добиться зависимости силовых и кине-
матических параметров устройства, ха-
рактерных для более высокого значения 
длины приводного рычага, целесооб-
разно остановиться на меньшей длине 
рычага при достижении желаемого соот-
ношения кинематических и силовых па-
раметров путем изменения других 
исходных параметров тормозного 
устройства либо тормозной системы, 
например передаточного числа управ-
ляющего устройства.  

Изменение длины приводного ры-
чага позволит добиться увеличения уп-
равляющего усилия, а следовательно,  
и тормозного усилия одновременно с 
уменьшением величины осевого пере-
мещения тормозного цилиндра без 
уменьшения КПД тормозного устройст-
ва. При этом видно, что при увеличении 
параметра длины приводного рычага бо-
лее значения L = 0,15 м, уменьшение 
величины осевого перемещения A начи-
нает замедляться, преодолев значение  
A = 0,012 мм.  

В то же время установлено, что 
значение осевого усилия F возрастает на 
величину F = 1500 Н за каждое уве-
личение параметра длины приводного 
рычага на величину L = 0,01 м. 

Как видно из формул (3) и (5), 
величина диаметра цилиндра не ока-
зывает влияния на другие силовые или 
кинематические параметры тормозного 
устройства либо КПД механизма, всегда 
целесообразно принимать такую наи-
меньшую величину диаметра цилиндра, 
которая вместе с тем будет обеспечивать 
оптимальную конструкторскую компо-
новку тормозного устройства. В част-
ности, необходимо предусмотреть уста-
новку в тормозной цилиндр штифтов 

достаточного диаметра и в достаточном 
количестве для обеспечения плавной и 
бесперебойной работы тормозного 
устройства и выполнения условий по 
прочности штифтов и других элементов 
тормозного механизма. 

 
Заключение 

 
Таким образом, предложена мо-

дель силовых и кинематических зави-
симостей в дисковом механическом тор-
мозном механизме с механическим 
приводом, отличающаяся учетом сило-
вых факторов, возникающих между 
штифтом и пазом в тормозном суппорте, 
позволяющая установить, что при 
минимально рассматриваемой величине 
параметра длины приводного рычага  
L = 0,05 м величина осевого хода 
цилиндра составляет A = 5 мм. Также 
установлено, что при выбранных пара-
метрах величина осевого перемещения 
кинематически подвижного цилиндра 
при полном выборе рабочего хода 
устройства управления составляет  
A = 15 мм уже при величине угла наклона 
паза в тормозной скобе, равном α = 1°, 
что является достаточным для обеспе-
чения бесперебойного торможения 
автомобиля. При увеличении параметра 
длины приводного рычага более значе-
ния L = 0,15 м, уменьшение величины 
осевого перемещения A начинает замед-
ляться, преодолев значение A = 0,012 мм. 
В то же время можно определить, что 
значение осевого усилия F возрастает на 
величину F = 1500 Н за каждое уве-
личение параметра длины приводного 
рычага на величину L = 0,01 м. 

На основании полученных зависи-
мостей выбранных силовых и кинемати-
ческих параметров, а также их влияния 
на характеристики тормоза, рассчитана 
величина тормозного момента, развивае-
мого тормозным механизмом с механи-
ческим приводом, 2123,67 Н м M  для 
автомобиля VW Golf Mk6, которая пре-
вышает значение максимально допусти-
мого тормозного момента при торможе-
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нии, исходя из условия сцепления колеса 
с дорогой, что позволяет сделать вывод, 
что значение тормозного момента, раз-
виваемого механическим тормозным 

механизмом, установленным на автомо-
биль марки VW Golf Mk6, достаточно 
для осуществления торможения авто-
мобиля. 
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Abstract 
The paper examines a disc brake with a mechanical pressure unit and a mechanical actuator, analyzes 

advantages and disadvantages of disc brake mechanisms with hydraulic and mechanical actuation. The results of 
the study are presented to show the interdependence between force and kinematic factors of the pressure unit and 
the mechanical actuation, and their effect on the disc brake attributes and vehicle braking performance. 
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