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МАТЕМАТИЧНА МОДЕЛЬ ЗНОШУВАННЯ ДИСКОВИХ 
ГАЛЬМІВНИХ МЕХАНІЗМІВ ЛЕГКОВИХ АВТОМОБІЛІВ В 
УМОВАХ ЕКСПЛУАТАЦІЇ 
 

Запропоновано математичну модель зношування поверхонь тертя дискових гальмівних механіз-
мів легкового автомобіля під час екстрених гальмувань в експлуатаційних умовах. Для конкрет-
них легкових автомобілів розглянуто роботу створеного алгоритму, наведено результати роботи 
програми та аналіз результатів проведеного обчислювального експерименту. Також розглянуто 
перспективи подальших досліджень для підвищення ресурсу дискових гальмівних механізмів. 
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Вступ. Практика експлуатації легкових автомобілів, а також аналіз при-
чин виходу із ладу різних механізмів і вузлів достатньо впевнено свідчить 
про те, що більша їх частина втрачає працездатність не внаслідок поломок, а 
через зношування робочих поверхонь окремих деталей і спряжень. Багаточи-
сленні дослідження [1] показали, що близько 70% виходу із ладу автомобілів 
під час експлуатації виникає через знос у вузлах тертя, особливо в гальмів-
них механізмах дискового типу, котрі в силу своєї високої швидкодії погли-
нають більшу частину кінетичної енергії автомобіля. 

Безперервно зростаючі вимоги до якості ремонту автомобілів визнача-
ють необхідність підвищення ресурсу їх спряжених деталей. 

Важливим для оцінки надійності гальмівних систем легкових автомобі-
лів, що знаходяться в експлуатації, являється встановлення допустимого зно-
су окремих деталей і спряжень гальмівних механізмів із врахуванням їх дов-
говічності. Оскільки найбільш відповідальна частина гальмівної системи ав-
томобіля, якою є гальмівний механізм, працює в різних умовах зношування, 
то встановлення закономірності зносу спряжених деталей в залежності від 
зміни його геометричних параметрів і режимів роботи під час експлуатації 
являється актуальним. 

 
Аналіз останніх досягнень і публікацій. В силу ряду причин (різні 

значення тисків та швидкостей відносного ковзання на поверхні тертя, неод-
накове попадання абразиву під час експлуатації та ін.) знос деталей дискових 
гальмівних механізмів легкових автомобілів може бути не рівномірним. Тому 
для повної характеристики величини зносу деталей необхідно знати його роз-
поділ по поверхні тертя [2]. 

В результаті зносу спряження першої групи (накладка-диск) виникає 
зміна їх відносного положення, яку надалі будемо називати зносом спряжен-
ня. Він є тією геометричною характеристикою, яка безпосередньо пов’язана 
із втратою автомобілем або його механізмом їх початкових службових влас-
тивостей. 

 
Мета роботи і постановка задачі. Метою роботи є підвищення зносо-

стійкості дискових гальмівних механізмів легкових автомобілів, що експлуа-
туються. Для реалізації останнього слід оцінити параметри, якими можна ха-
рактеризувати знос спряження, та зміну взаємного положення, до якого може 
призвести зношування їх поверхонь. 

 
Математична модель та алгоритм рішення задачі. Щоб визначити 

параметри, якими можна характеризувати знос спряження, розглянемо, до 
якої зміни взаємного положення може призвести зношування їх поверхонь. 
При цьому велике значення мають конструктивні та кінематичні особливості 
даної пари, так як вони визначають характер і напрям можливого переміщен-
ня (зближення) деталей при зносі [2]. 

На рис. 1 показано схему для визначення зносу дискового гальмівного 
механізму, умовно розглядаючи знос спряжених деталей на одній поверхні 
тертя. 

Перший випадок (рис. 1, а) характерний тим, що в деталей є направні, 
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які визначають напрям x x−  можливого зближення спряжених деталей. Тому 
в даному випадку знос спряження може характеризуватись одним парамет-
ром 1 2U −  – величиною відносного зближення зношених деталей 1 і 2 в на-
прямку x x− . 

 

 
а                                                            б 

 

Рис. 1 – Схема для визначення зносу дискового гальмівного механізму: 1 – гальмівна 
колодка, 2 – гальмівний диск; а – перший випадок, б – загальнийгий випадок. 

 
Для того, щоб знайти залежність між зносом спряження 1 2U −  та ліній-

ним зносом кожної деталі (гальмівного диска 1U  і гальмівної колодки 2U ) в 
період експлуатації, розглянемо схему взаємного положення зношених дета-
лей в період нормального зносу, коли має місце повне прилягання поверхонь. 

Умовно зображено загальний випадок спряження поверхонь тертя після 
експлуатації з одного боку диску, що мають криволінійну твірну a b−  із 
встановленою нормаллю до неї в точці A  (рис. 1, б). 

Якщо зближення деталей можливе лише в напрямі x x− , то сума зносів 
деталей, виміряна в напрямку можливого зближення, повинна бути постій-
ною та дорівнювати зносу всього спряження 

1 2 1 2x xU U U const− = + = .                                          (1) 
Цю залежність [3] будемо називати умовою контакту деталей, так як 

вона характеризує одну важливу особливість протікання процесу зношування 
спряження під час експлуатації. Ця особливість полягає в тому, що при любій 
формі зношеної поверхні деталей має місце повний контакт спряжених пове-
рхонь. В силу цієї умови для любої точки поверхні повинно бути справедли-
вим співвідношення [3] 

1 2 1 2( ) / cosU U U α− = + ,                                           (2) 
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де α  – кут між нормаллю до поверхні тертя та напрямом можливого збли-
ження деталей. 

Якщо зобразити положення деталей після їх зношування, то графічно 
знос кожної з деталей буде представлено епюрою, розташованою в «тілі» 
другої деталі (рис. 1). Сумарна епюра буде являти собою деяку область взає-
много врізання, обмежену кривими, які визначають форму спряжених повер-
хонь, а її площа характеризуватиме кількість зношеного матеріалу. 

Область розділена на дві частини площиною, яка визначає форму пове-
рхні тертя обох деталей до зношування, що дозволяє визначити величину 
зносу кожного тіла після експлуатації. 

Залежність [3] між швидкостями зношування спряження 1 2γ −  та швид-
костями зношування поверхонь тертя 1 2,γ γ  слідує із (1) і (2): 

1 2 1 2( ) / cosγ γ γ α− = + .                                           (3) 
Властивість пари матеріалів під час зношування характеризуються спів-

відношенням їх швидкостей зношування 1 2 1 2/ /U Uψ γ γ= = , значення якого 
залежить від закону зношування та є функцією швидкостей ковзання і тиску 
на поверхнях тертя. 

Тоді наступні залежності, одержані з урахуванням (3), враховуючі спі-
льну дію спряжених поверхонь тертя та законів зношування матеріалів пари, 
будуть являтися основними під час розрахунку спряжень на знос [3]: 

1 1 2 cos ( /(1 ))γ γ α ψ ψ−= ⋅ + ;                                       (4) 

2 1 2 cos ( /(1 ))γ γ α ψ ψ−= ⋅ + .                                       (5) 
Закони зношування, знання яких необхідні для рішення поставленої за-

дачі, повинні для даних умов визначати співвідношення між швидкістю зно-
шування кожної із спряжених деталей 1 2,γ γ , тиском на поверхні тертя p  та 
швидкістю відносного ковзання ϑ . 

Із формул (4) і (5) слідує, що форма зношених поверхонь спряжених де-
талей, яка визначається значеннями зносів i iU Tγ= ⋅  в кожній точці поверхні 
тертя, залежить від кута α  та співвідношення зносів ψ . 

Як показують дослідження [2], в багатьох випадках можуть бути прийн-
ятими степеневі закони зношування в загальному вигляді 

1 1
1 1

p vm mk pγ ϑ= ⋅ ⋅ ;                                              (6) 
2 2

2 2
p vm mk pγ ϑ= ⋅ ⋅ ,                                             (7) 

де 1 2,k k  – коефіцієнти, що характеризують швидкість зношування контр тіл 
[2]. 

Для розгляданого випадку абразивного зношування величина зносу про-
порційна тиску і шляху тертя, тобто 1pi vim m= =  [3], тоді залежності (6) і (7) 
мають вигляд 

1 1k pγ ϑ= ⋅ ⋅ ;                                                   (8) 

2 2k pγ ϑ= ⋅ ⋅ .                                                   (9) 
В даному випадку властивості пари матеріалів під час зношування мо-

жуть характеризуватись співвідношенням швидкостей зношування 
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1 1

2 2

k
const

k
γ

ψ
γ

= = = .                                           (10) 

Якщо показники степенів ( 1pi vim m= ≠ ) рівні для обох матеріалів, але 
не дорівнюють одиниці, то [2] 

1
1 1

p vm mk pγ ϑ= ⋅ ⋅ ;                                              (11) 
2

2 2
p vm mk pγ ϑ= ⋅ ⋅ .                                             (12) 

В даному випадку співвідношення зносів матеріалів також зберігається 
постійним: constψ = . 

Але можливий випадок, коли лише два показники рівні між собою, на-
приклад, 1 2p p pm m m= = , тоді маємо 

1
1 1

p vm mk pγ ϑ= ⋅ ⋅ ;                                              (13) 
2

2 2
p vm mk pγ ϑ= ⋅ ⋅ .                                             (14) 

В такому разі співвідношення varψ =  зносів матеріалів являється змін-
ним та залежить від швидкості відносного ковзання ϑ . 

Коли, наприклад, 1 2v v vm m m= = , то співвідношення varψ =  зносів ма-
теріалів також не є постійним та залежить від тиску p  на поверхні тертя. 

Для заданої швидкості відносного переміщення спряжених деталей ко-
жна точка А на поверхні тертя з координатами ( , xρ ) має свою кругову шви-
дкість ковзання (рис. 1) 

d
dt
ϕϑ ρ ω ρ= ⋅ = ⋅ ,                                            (15) 

де /d dtω ϕ=  – кутова швидкість однієї з спряжених деталей (диск гальмів-
ний) відносно іншої деталі (гальмівна колодка) на момент початку гальму-
вання автомобіля; ρ  – радіус обертання точки, яка розглядається (рис. 1). 

Підставляючи (15) в (6) і (7), одержимо закон зношування спряжених 
деталей у вигляді функціональної залежності ( , )i if pγ ρ= , а використавши 
вираз (3), маємо залежність швидкості зношування спряження 1 2γ − =  

1( , )F p ρ= . 
Якщо закон зношування відповідає (8) і (9), то враховуючи залежність 

швидкості ковзання (15) від радіуса тертя та числа обертів, одержимо 
1 1k pγ ω ρ= ⋅ ⋅ ⋅ ;                                               (16) 

2 2k pγ ω ρ= ⋅ ⋅ ⋅ .                                              (17) 
Використовуючи формулу (3) та враховуючи, що для дискового гальмі-

вного механізму 0α = , одержимо 
( )1 2 1 2k k pγ ω ρ− = ⋅ ⋅ + ⋅ .                                        (18) 

Звідки вираз для епюри тиску на поверхні колодки 

( )
1 2

1 2
p

k k
γ

ω ρ
−=

⋅ ⋅ +
.                                             (19) 
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Залежність між приводною силою Q  та епюрним тиском p  і тиском га-
льмівної рідини 1p  в колісному циліндрі діаметром цd  передніх коліс знай-
демо, використовуючи формулу 

2
1

4
ц

S

d p
Q p dS

π ⋅
= ⋅ =∫ .                                       (20) 

Підставляючи значення p  із (19) та замість 2dS dπ ρ ρ= ⋅ ⋅ , маємо 

1 2
1 2

1 2 1 2( ) ( )

R

r

d R rQ
k k k k
γ ρ ρ γ

ω ρ ω
−

−
⋅ −

= = ⋅
⋅ + ⋅ +∫ ,                         (21) 

де R , r  – зовнішній і внутрішній радіуси гальмівного диску. 
Вирішуючи відносно 1 2γ − , одержимо формулу для визначення швидко-

сті зношування спряження в разі 1pi vim m= = : 

1 2
1 2

( )k k
Q

R r
ω

γ −
+ ⋅

= ⋅
−

.                                          (22) 

Після підстановки (22) у (19) та перетворень одержимо залежність роз-
поділу тиску на поверхні тертя в разі 1pi vim m= = , що має вигляд гіперболи 
(рис. 1) 

1Qp
R r ρ

= ⋅
−

.                                                  (23) 

Значення зносів спряжених деталей (1 – колодка; 2 – диск, рис. 1) в кож-
ній точці поверхні тертя та форму кривої одержимо за умови 1pi vim m= = , 

1 2/k k constψ = = , 0α = , приймаючи до уваги, що величина зносу пропор-
ційна швидкості зносу, 

( ) /( )i i iU k T Q R rω= ⋅ ⋅ ⋅ − ,                                    (24) 
де iT  – час зношування або час гальмування до моменту блокування коліс 
автомобіля. 

Кутова швидкість обертання гальмівного диска на момент початку га-
льмування може бути визначена за умови відсутності буксування колеса як 

/a krω ϑ= ,                                                   (25) 
де aϑ  – початкова швидкість гальмування легкового автомобіля; kr  – кіне-
матичний радіус колеса. 

Отже, з урахуванням (20) значення зносів спряжених деталей в кожній 
точці поверхні тертя дискового гальма визначимо за залежністю 

2
1

2( )
цi a

i i i
i i ki

d p
U k T

D d r
π ϑ⋅ ⋅

= ⋅ ⋅
− ⋅

,                                   (26) 

де ,i iD d  – зовнішній і внутрішній діаметри гальмівного диску. 
Одержана закономірність (26) для визначення граничного зносу i-го 

контртіла дискового механізму дозволяє оцінювати його за будь-який період 
експлуатації за певних режимів роботи при екстрених гальмуваннях. 

Час гальмування автомобіля визначається за умови погашення інерції 
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поступального і обертового руху мас легкового автомобіля за рахунок галь-
мівних сил з урахуванням сили лобового опору: 

( ) ( )2 2
1 20,5 a a i T T wx Tm I P P P sϑ ω⋅ + ⋅ = + + ⋅∑ ,                      (27) 

де iI∑  – сумарний інерційний момент обертових мас на осях; am  – маса 

легкового автомобіля; aϑ  – початкова швидкість гальмування автомобіля; 

1 2,T TP P  – осьові гальмівні сили; Ts  – гальмівний шлях автомобіля; wxP  – си-
ла лобового опору автомобіля, яка визначається як [4] 

2
0wx w aP K F ϑ= ⋅ ⋅ ,                                               (28) 

0K  – коефіцієнт обтічності кузова легкового автомобіля (для седанів при-
ймається рівним 0,35 3кг/м ); wF  – площа лобового опору легкового автомо-
біля (приймається рівна добутку відповідних його габаритних розмірів). 

Враховуючи те, що осьові гальмівні сили легкового автомобіля визна-
чаються через конструктивні коефіцієнти гальмівних механізмів 1 2,K K  і ти-
ски гальмівної рідини у відповідних контурах, як 1 1 1TP p K= ⋅  і 2 2 2TP p K= ⋅ , 
то, гальмівний шлях автомобіля із (27) 

( )2 2

2
1 1 2 2 0

0,5 a a i
T

w a

m I
s

p K p K K F

ϑ ω

ϑ

⋅ + ⋅
=

⋅ + ⋅ + ⋅ ⋅

∑
,                                   (29) 

де 1p  – тиск в контурі передніх коліс автомобіля, що визначається, як  

1 1 2( ) /( )ap m g K Kϕ= ⋅ ⋅ + ,                                       (30) 
ϕ  – коефіцієнт зчеплення коліс із опорною поверхнею дороги; 1 2,K K  – 
конструктивні коефіцієнти гальмівних механізмів; 2p  – тиск в контурі задніх 
коліс автомобіля, що визначається, як 

( )2 10 1 10 0p p p p k= + − ⋅ ,                                         (31) 

10p  – тиск в першій точці характеристики регулювання; 0k  – коефіцієнт під-
силення тиску. 

Враховуючи геометричні параметри дискових гальмівних механізмів, 
що застосовуються на передній осі, та параметри барабанних гальмівних ме-
ханізмів, що застосовуються на задній осі легкових автомобілів, можна вста-
новити, що визначені конструктивні коефіцієнти гальмівних механізмів ста-
новлять: 

– для Lanos Daewoo 4
1 8, 47 10K −= ⋅  2м , 4

2 2,91 10K −= ⋅  2м ; 
– для Lada Priora 4

1 9,53 10K −= ⋅  2м , 4
2 2,93 10K −= ⋅  2м ; 

– для Chevrolet Aveo 4
1 9,94 10K −= ⋅  2м , 4

2 3, 41 10K −= ⋅  2м ; 
– для Kia Forza 4

1 9,94 10K −= ⋅  2м , 4
2 3, 40 10K −= ⋅  2м . 

З іншого боку гальмівний шлях автомобіля зв'язаний із часом гальму-
вання та уповільненням відомою залежністю [4] 

20,5T a i is T j Tϑ= ⋅ − ⋅ ,                                             (32) 
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де j  – величина вповільнення легкового автомобіля в даних експлуатаційних 
умовах, що характеризуються коефіцієнтом зчеплення ϕ  коліс із опорною 
поверхнею дороги, 

2
1 1 2 2 0

1
w a

a
j p K p K K F

m
ϑ⎡ ⎤= ⋅ ⋅ + ⋅ + ⋅ ⋅⎣ ⎦ .                              (33) 

Вирішуючи (32) відносно iT , одержимо залежність для часу гальмуван-
ня у вигляді 

2( 2 ) /i a a TT j s jϑ ϑ= ± − ⋅ ,                                     (34) 

причому повинна виконуватись нерівність 2 / 2T as gϑ ϕ≤ ⋅ . 
В нашому випадку практичний інтерес має найбільше значення iT . 
 
Результат моделювання. Для порівнювання відносних зносів спряже-

них поверхонь дискових гальмівних механізмів двох різних моделей легко-
вих автомобілів з різними законами регулювання приводного тиску застосо-
вуємо одержану формулу 

2
11 1 1 2 2

2 2 2 1 12
1 100% 1 100%цi i i

i
i i iц

dU k T D d
U k T D dd

δ
⎛ ⎞⎛ ⎞⎛ ⎞ −⎜ ⎟⎜ ⎟= − ⋅ = − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ −⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠

,            (35) 

де 1 1,i iU T  – знос та час зношування i–го елемента дискового гальмівного ме-
ханізму легкового автомобіля, що порівнюється; 2 2,i iU T  – знос та час зно-
шування i − го елемента дискового гальмівного механізму легкового автомо-
біля, з яким порівнюється. 

 
Таблиця 1 – Параметри легкових автомобілів 

 

Значення параметрів 
Автомобіль am , 

кг 
цid , 
мм 

2, кг мiI ⋅∑
 

kr , 
мм 

id , 
мм 

iD , 
мм 

wF , 
2м  

Daewoo Lanos 1595 48 198 256 2,136 
Lada Priora 1578 50 174 260 2,118 

Chevrolet Aveo 1455 52 156 236 2,225 
Kia Forza 1575 54 

0,654 313 

162 256 2,249 
 

Оскільки на даний момент часу не існує точних значень коефіцієнтів ik , 
що характеризують швидкість зношування контртіл дискових гальмівних ме-
ханізмів, то будемо визначати, застосовуючи одержану залежність (35), від-
носні зноси їх однойменних поверхонь тертя для автомобілів однієї моделі, 
але з різними законами регулювання приводного тиску, за спрощеною фор-
мулою  

( )1 21 ( / ) 100%i i iT Tδ = − ⋅ .                                      (36) 
Умови зношування: екстрене гальмування на сухій горизонтальній ас-

фальтобетонній дорозі 0,8ϕ =  при початковій швидкості гальмування 10 – 
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35 м/с. 
В якості досліджуваних автомобілів приймемо Daewoo Lanos, Lada 

Priora, Chevrolet Aveo і Kia Forza з повною масою, обладнаними шинами 
185/70 R14 та конструктивними параметрами, поданими у табл. 1, та розра-
хунковими значеннями зміни приводного тиску в залежності від застосову-
ваного закону розподілу гальмівних сил. 

Для порівняння відносних зносів контртіл дискових гальмівних механі-
змів приймемо наступні закони зміни приводного тиску в контурах: 

а) для легкового автомобіля з повною масою, що порівнюється, – новий 
закон [5], що забезпечує тиск в контурах гальмівного привода 1 2p p=  
(табл. 2), визначений за (30); 

б) для легкового автомобіля з повною масою, з яким порівнюється, – іс-
нуючий закон [6], що забезпечує зменшений тиск 2p  в контурах задніх галь-
мівних механізмів, визначений за (31) при тиску в першій точці характерис-
тики регулювання 10 3p =  МПа і коефіцієнту підсилення тиску 0 0,1k =  
(табл. 2). 

 

Таблиця 2 – Розрахункові значення приводного тиску легкових автомобілів 
 

Легковий автомобіль 
Daewoo Lanos Lada Priora Chevrolet Aveo Kia Forza 

Закон 
зозподілу 
гальмівних 

сил Тиск у контурах гальмівного привода, МПа 

новий 1 2 11,2p p= =  1 2 10,1p p= =  1 2 8,7p p= =  1 2 9,5p p= =  

існуючий 1 11,2p =  

2 3,82p =  
1 10,1p =  

2 3,71p =  
1 8,7p =  

2 3,57p =  
1 9,5p =  

2 3,65p =  
 

Розрахункові значення, одержані за допомогою залежностей (32), (33), 
(34) і (36), зведено до табл. 3, де в чисельнику вказано значення параметрів за 
новим законом регулювання приводного тиску, а в знаменнику – за існую-
чим. 

 

Таблиця 3 – Розрахункові дані 
 

Початкова швидкість гальмування автомобіля, aϑ  

10 м/с (36 км/год) 15 (54 км/год) 
Автомобіль 

j , 
2м/с  

Ts , 
м 

iT , 
с 

iδ , 
% 

j , 
2м/с  

Ts , 
м 

iT , 
с 

iδ , 
% 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 
8,04 6,25 1,30 8,09 13,95 2,05 Daewoo 

Lanos 6,69 7,50 1,58 
17,7 

6,75 16,74 2,50 
18,0 

8,02 6,26 1,30 8,08 13,98 2,06 Lada 
Priora 6,84 7,35 1,55 

16,1 
6,89 16,39 2,44 

15,6 

8,04 6,25 1,31 8,10 13,95 2,07 Chevrolet 
Aveo 6,83 7,35 1,56 

16,0 
6,90 16,38 2,46 

15,9 

8,05 6,23 1,31 8,12 13,92 2,06 Kia Forza 6,80 7,38 1,56 16,0 6,86 16,46 2,47 16,6 
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Продовження табл. 3 
Початкова швидкість гальмування автомобіля, aϑ  

20 м/с (72 км/год) 25 м/с (90 км/год) 
Автомобіль 

j , 
2м/с  

Ts , 
м 

iT , 
с 

iδ , 
% 

j , 
2м/с  

Ts , 
м 

iT , 
с 

iδ , 
% 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 
8,18 24,56 2,85 8,28 37,88 3,68 Daewoo 

Lanos 6,83 29,40 3,47 
17,9 

6,94 45,23 4,50 
18,2 

8,16 24,6 2,85 8,27 37,95 3,69 Lada 
Priora 6,98 28,8 3,39 

15,9 
7,08 44,31 4,39 

15,9 

8,20 24,5 2,87 8,32 37,75 3,72 Chevrolet 
Aveo 6,99 28,7 3,43 

16,3 
7,11 44,12 4,45 

16,4 

8,20 24,48 2,85 8,32 37,74 3,69 Kia Forza 
6,95 28,9 3,43 

16,9 
7,06 44,4 4,44 

16,9 

 
Закінчення табл. 3 

Початкова швидкість гальмування автомобіля, aϑ  

30 м/с (108 км/год) 35 м/с (126 км/год) 
Автомобіль 

j , 
2м/с  

Ts , 
м 

iT , 
с 

iδ , 
% 

j , 
2м/с  

Ts , 
м 

iT , 
с 

iδ , 
% 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 
8,41 53,7 4,56 8,57 71,8 5,48 Daewoo 

Lanos 7,07 63,95 5,58 
18,3 

7,22 85,2 6,72 
18,5 

8,40 53,8 4,57 8,56 71,93 5,49 Lada 
Priora 7,21 62,67 5,45 

16,1 
7,36 83,53 6,56 

16,3 

8,46 53,41 4,62 8,64 71,23 5,56 Chevrolet 
Aveo 7,26 62,25 5,53 

16,5 
7,44 82,7 6,66 

16,5 

8,45 53,46 4,58 8,62 71,39 5,51 
Kia Forza 

7,20 62,75 5,52 
17,0 

7,36 83,5 6,64 
17,0 

 
За даними табл. 3 побудовано гістограму розподілу відносного зносу iδ , 

%, контртіл дискових гальм легкових автомобілів (рис. 2). 
Аналіз гістограми (рис. 2) показує, що за рівних умов експлуатації лег-

кових автомобілів при введенні регулювання гальмівних сил по новому зако-
ну в порівнянні із існуючим (компенсацією приводного тиску), відносний 
знос однойменних контртіл дискових гальмівних механізмів, встановлених 
на передній осі, може бути зниженим на 16,3 – 18,5%. 

Отже, що є можливості для підвищення ресурсу дискових гальм легко-
вих автомобілів, необладнаних протиблокувальними системами, із збережен-
ням необхідної ефективності гальмування. 

 
Перспективи подальших досліджень. Автори вважають перспектив-
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ними напрямки досліджень, пов’язані зі збільшенням ресурсу контртіл дис-
кових гальмівних механізмів легкових автомобілів, що експлуатуються. 

15

15,5

16

16,5

17

17,5

18

18,5

Lanos
Daewoo

Lada Priora Chevrolet
Aveo

Kia Forza

 
Рис. 2 – Гістограма розподілу відносного зносу контртіл дискових гальм 

легкових автомобілів. 
 
Висновки. Отже, строк служби контртіл дискових гальмівних механіз-

мів легкових автомобілів, що експлуатуються, можна підвищити за рахунок 
установки динамічних регуляторів гальмівних сил, які реалізують новий спо-
сіб [5] регулювання гальмівних сил між осями автомобіля, на 16,3 – 18,5%. 
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