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РАЗРАБОТКА И ИСПЫТАНИЕ ЦЕНТРОИДНОГО ТОРМОЗА 

В новом автомобильном тормозе колодка совершает вынужденное движение огибания 
по отношению к образующей барабана. Огибание без скольжения обеспечивает отсутствие 
самоусиления, как в дисковом, но расчетный и экспериментальный коэффициент эффектив-
ности превосходит известные конструкции колодочных тормозов.  

Разработана конструкция автомобильного тормозного механизма, сочетающего в себе 
высокую эффективность со стабильностью коэффициента эффективности. Высокая стабиль-
ность в этой конструкции достигается за счет отсутствия возможности самоусиления, равно 
как и самоослабления, по аналогии с дисковыми тормозными механизмами, в которых также 
отсутствует самоусиление [1]. С другой стороны, возможность создания как самоусиления, 
так и самоослабления любой величины при необходимости конструкцией допускается. Ки-
нематика тормоза (рис. 1), представляющего собой центроидный зубчато-планетарный меха-
низм, оригинальна тем, что колодка радиуса r совершает вынужденное (не самоустанавли-
вающееся) движение огибания по отношению к барабану, радиус R которого больше r на ве-
личину е эксцентриситета. Кроме решения проблемы вибрации и писка, такое движение де-
лает торможение более плавным и эффективным. Наличие дополнительной высшей пары, 
образованной взаимоогибаемыми элементами колодки и барабана, позволяет отнести тормоз 
в структурном плане к механизмам с избыточной связью, или индифферентным механизмам.  

 
Рис. 1. Схема конструкции центроидного тормоза 

Замыкающее усилие в фрикционной паре барабан-колодка не приводится к входному 
звену в виде уравновешивающего момента, если точка приложения силы F совпадает с тео-
ретической точкой контакта Р. В данном же случае результирующая взаимодействия колод-
ки с барабаном F проходит через точку контакта К и смещена относительно нее на угол α, 
так как между взаимоогибаемыми поверхностями имеется фрикционная накладка. Ориенти-
ровочно точка приложения К силы взаимодействия, определяемой толщиной накладки и соз-
даваемым ею натягом, приложена между точками L и M, ограничивающими пятно фрикци-
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онного контакта. Реальное положение точки контакта К приложения результирующей взаи-
модействия F зависит от многих геометрических и силовых факторов, в том числе от прира-
ботки фрикционной пары, поэтому для ее уточнения необходимо провести эксперимент. 

Момент торможения Мтр можно определить как произведение силы трения в паре ба-
рабан-колодка на радиус барабана: 

 cos / 2,трМ F R= μ β  

где μ — коэффициент трения фрикционной накладки о барабан радиуса R, 
/ 2β — угол между силой F и радиусом R. 

Момент приводной силы Мпр определяется как момент, приведенный от силы F взаи-
модействия барабана и колодки: 

 ,np npM F e=  

где Fпр можно определить из теоремы Жуковского: 

 ( )cos , .k
np k

a

F vF N v
v

=  

В относительном движении подвижной и неподвижной центроид точка Р является 
мгновенным центром скоростей, поэтому расстояние между ней и точкой К приложения 
взаимодействующей двух взаимоогибаемых дуг радиусов R и r пропорционально скорости vk 
точки К, в то время как скорость va точки А пропорциональна радиусу r.  

Поскольку результирующая F является реактивной силой, можно принять, что на-
правление F совпадает с направлением скорости vk точки ее приложения К. В этом случае РК 
является не только аналогом скорости, но и плечом силы F, а угол между F и радиусом R 
всегда равен половине угла РОК, что очень важно для определения направления результи-
рующей. Из равнобедренного треугольника РАК определяем плечо РК: 

 2 sin .
2

РК r α
=  

Таким образом, в соответствии с теоремой Жуковского, приведенная к водилу длиной 
е сила F равна 

 
2 sin / 2 2 sin / 2np

F rF F
r
α

= = α , 

а момент приводной 

 2 sin / 2.np npM eF Fe= = α  

Коэффициент эффективности [2] можно определить по формуле 

 
cos / 2 cos / 2

2 sin / 2 2 sin / 2
тр

Э
пр

М F R RК
М Fе e

μ β μ β
= = =

α α
, 

где F — усилие общей нормали; μ — коэффициент трения; R — радиус барабана; r — 
радиус колодки; e = R – r — длина водила, или эксцентриситет приводного звена. 

Угол β является вершиной равнобедренного треугольника РОК, из которого основа-
ние РК определяется как 

 2 sin .
2

РК r β
=  
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Отсюда можно определить угол β/2, учитывая, что РК является основанием и для тре-
угольника РАК: 

 
sin / 2/ 2 arcsin r

R
α

β = . 

С учетом этого коэффициент эффективности 

 

sin / 2cosarcsin

2 sin / 2
тр

Э
пр

rRМ RК
М е

α
μ

= =
α

. 

Поскольку радиусы r и R отличаются на относительно малую величину е, углы α и β 
также в реальности отличаются незначительно, поэтому можно принять α ≈ β : 

 
cos / 2

2 sin / 2 2 tg / 2
тр

Э
пр

М R RК
М е e

μ α μ
= = =

α α
. 

В конечной формуле две неизвестных величины – угол α и коэффициент эффективно-
сти Кэ. Если определить коэффициент эффективности экспериментально, то можно вычис-
лить и угол α: 

 2arctan
2 Э

R
K е
μ

α = . 

Задача дальнейшего исследования состоит в идентификации положения точки К отно-
сительно пятна фрикционного контакта, то есть в определении взаимосвязи между парамет-
рами пятна контакта и углом α. 

Изготовлен и испытан экспериментальный образец такого тормоза, выполненный на 
базе барабанного тормоза от мотоцикла «Ява» с уменьшенной площадью тормозной наклад-
ки и с оригинальной системой привода (с одной колодкой для простоты). Использование в 
качестве приводного двигателя постоянного тока позволяет определять движущий момент 
через потребляемый ток, который пропорционален моменту. 

Нагружение входного звена производится путем воздействия на рычаг силой тяжести, 
силой упругости, либо вручную. Испытания показали, что коэффициент эффективности но-
вого тормоза даже в таком упрощенном исполнении равен 6 (рис.2), то есть в 20 раз больше, 
чем у дискового тормоза, если коэффициент эффективности дискового тормоза равен, как 
известно, коэффициенту трения μ = 0,3 (одной колодки). 

 
Рис. 2. График тормозного момента при реверсировании 
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Такой высокий коэффициент эффективности [3] при отсутствии самоусиления, то есть 
при высокой стабильности, делает предложенную конструкцию перспективной в следующих 
направлениях: 

− высокий коэффициент эффективности позволит снизить рабочее давление в тор-
мозной системе, что будет способствовать повышению надежности тормозной системы 
вплоть до отказа от усилителей – она сохранит работоспособность при выключенном двига-
теле, а также упростит тормозную систему в целом; 

− снижение веса и габаритов тормозного механизма позволит уменьшить в целом 
подрессоренные массы и улучшить плавность хода; 

− возможно увеличение диаметра колеса — это будет способствовать повышению 
устойчивости и плавности хода; 

− уменьшение коэффициента трения снизит износ, вибрацию и писк, а также позво-
лит улучшить экологическую ситуацию за счет применения современных фрикционных ма-
териалов, не содержащих асбест. 

Немаловажным преимуществом является закрытый тип исполнения колодочного тор-
моза и сравнительно невысокие температурные режимы. Конструкция тормозного механизма 
содержит всего три подвижных звена, два из которых — колодки. 
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