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ДО ВИЗНАЧЕННЯ СТІЙКОСТІ РУХУ ТРИЛАНКОВОГО ПРИЧІПНОГО  
АВТОПОЇЗДА У ГАЛЬМІВНОМУ РЕЖИМІ 

 

У процесі екстреного гальмування ймовірність порушення стійкості автопоїзда зростає, особливо при 

нерівних гальмівних силах на колесах осей автопоїзда. В роботі розглядається стійкість автопоїзда в режимі 

гальмування. Зважаючи на те, що у випадку, що розглядається, сили взаємодії в тягово-зчіпних пристроях 

автобусів не впливають на перерозподіл навантажень по бортам ланок автопоїзда, досить складну систему – 

триланковий причіпний автопоїзд можна розглядати як три системи – три автобуси, що гальмують незалежно. 

При дослідженні стійкості руху  автопоїзда розглядають, як правило, плоскопаралельний рух його ланок. 

При цьому вважають, що нормальні реакції опорної поверхні на колеса правого і лівого борту однакові. За такої 

умови стійкість руху розглядають для  плоскої моделі автопоїзда. 

Розглянута динаміка гальмування триланкового пасажирського автопоїзда у складі трьох автобусів 

МАЗ-206. Показано, що врахування перерозподілу навантаження по осям і бортам автобуса за нерівності 

гальмівних сил по колесам його осей призводить до суттєвої зміни ГСР автобусного поїзда. Так, якщо  при  

жорстких підвісках і шинах за  швидкості 15 м/с  автобусний поїзд за односторонньої нерівномірності 

гальмівних сил вже виходив за межі допустимої смуги руху, то з урахуванням деформацій підвіски і шин він за 

цієї швидкості залишався ще в межах допустимої смуги руху. Пояснюється це збільшенням кутів відведення 

коліс передніх осей у порівнянні із задніми, що забезпечило більший радіус повороту траєкторії автобуса, а 

відповідно і зменшенню відхилення траєкторії автобусів від прямолінійної. 
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ВСТУП 

Застосування автобусів з пасажирськими причепами дозволяє знизити економічні та екологічні 

витрати за рахунок застосування в години пік ПС з причепом, а в міжпіковий час того ж ПС без 

причепа. Тобто, автобуси з причепом можуть дати те, чого не можуть дати такі ж по місткості 

зчленовані автобуси. І автобусні причепи почали повертатися [1]. Як приклад, пасажирський причіп до 

автобусу, спроектований німецькою компанією Göppel Bus. Так, зараз, в ХХІ столітті вони взяли і 

спроектували самий звичайний причіп. Звичайно, сучасний, з низькою підлогою і системою зниження 

його рівня по команді водія (кнілінг). Причіп має довжину 8350 мм або 11090 мм, і разом з автобусом 

формується потяг довжиною від 17,7 до 22,65 метрів. Можна зробити і більше, але сумарна довжина 

поїзда, рух якого допускається по дорогах загального користування, обмежена. 

 
Рисунок 1 – Автобус з причепом [1] 

 

Оскільки основна проблема таких транспортних засобів полягає в їх безпеці, цьому питанню 

інженери приділили підвищену увагу: 

– на причепі встановлені антиблокувальна гальмівна система і електронна система стабільності; 

– на причепі встановлено відеокамеру контролю двері, що дозволяє водієві спостерігати за 

посадкою в причіп, а також  контролювати ситуацію в причепі під час руху  

На відміну від причіпного автопоїзда з пасивним причепом більш перспективним може бути 

автобусний поїзд на основі декількох ідентичних автобусів, що працюють в зчепленні. Так, у роботі 

[2] розглянуті питання маневреності і стійкості руху триланкового причіпного автобусного поїзда на 

основі трьох автобусів МАЗ-206, що працюють в зчіпці. Проте гальмівні властивості такого автопоїзда 

не розглядалися. 
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АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

При наявності в автопоїзда більше трьох ланок труднощі виникають у тому, що суттєво 

ускладнюється дослідження руху такого багатоланкового АТЗ з причини необхідності урахування 

впливу значної кількості факторів на характер руху усіх ланок. Враховуючи те, що автопоїзд як АТЗ є 

засобом підвищеної небезпеки, при вирішенні проблем щодо можливості експлуатації три- та 

багатоланкових автопоїздів у числі перших слід робити кроки у напрямку теоретичних досліджень 

гальмівних властивостей, результати яких будуть підґрунтям для відповіді на багато питань 

технічного, організаційного, юридичного характеру [3] . 

Безпечний рух будь-якого транспортного засобу, у тому числі і автобусного поїзда,  багато в 

чому визначається його динамічними властивостями і, у значній мірі, його стійкістю і керованістю як 

у тяговому, так і  гальмівному режимі. У даний час задача визначення умов стійкості вантажних 

автопоїздів у тяговому режимі є достатньо вивченою. Так, у роботах [4,5] проведено спрощений аналіз 

маневреності і стійкості комбінацій транспортних засобів, таких як тягач у поєднанні з одним або 

двома напівпричепами або вантажівка та повний причіп. Комбінації автомобілів розглядаються як 

лінійні динамічні системи з двома ступенями свободи для кожного блоку. Рівняння руху виведені з 

урахуванням впливу гальмування та прискорення та отримано характерне рівняння для руху з 

постійною швидкістю. У роботі [6]  розроблені  тривимірні динамічні моделі автомобіля  та причепа, 

на основі яких побудована  динамічна модель поїзда. На основі теорії наближення першого порядку 

звичайних диференціальних рівнянь та теорії біфуркації Хопфа вивчається лінійна та нелінійна 

стійкість кожного елемента та  автопоїзда в цілому при прямолінійному русі. Чисельні результати 

показують, що для нелінійної і лінійної моделі критичні  швидкості мало розрізняються між собою. У 

роботі [7]  рівняння вертикальної і бокової динаміки дорожнього транспортного засобу з 6 ступенями 

вільності зведені до матричної форми. Досліджено рух такого засобу у вертикальній і боковій 

площинах. Показано, що розроблений метод може бути застосований для аналізу стійкості руху, 

зокрема пасажирських поїздів як у тяговому, так і гальмівному режимі У роботі [8]  розглянуто  

багатоваріантне розширення методу D2-IBC (Data Driven - Inversion Based Control)  та детально 

обговорено його застосування щодо контролю стабільності руху автопоїздів. У роботі [9]  побудована  

модель поїзда із 31 ступенем вільності за допомогою пакету AutoSim, і показані напрямки поліпшення 

стійкості поїзда. При цьому показано, що його стабільність може бути значно покращена за допомогою 

інертера, який  вважається ефективним для підвищення стабільності та продуктивності багатоланкових  

поїздів. Однак як показує практика, визначення характеру поводження системи в області нестійкості й 

виявлення причин їх виникнення дотепер не втратило своєї актуальності.  

У роботі [10] проведено спрощений аналіз спрямованості стійкості комбінацій транспортних 

засобів, таких як трактор у поєднанні з одним або двома напівпричепами або вантажівка та повний 

причіп. Комбінації автомобілів розглядаються як лінійні динамічні системи з двома ступенями свободи 

для кожного блоку. Рівняння руху виведені з урахуванням впливу гальмування та прискорення та 

отримано характерне рівняння для руху з постійною швидкістю. Критерії Рута розглядаються, щоб 

розрізнити стійкість і нестабільність, розглядаючи коливальні та апериодичні рухи окремо. Особлива 

увага приділяється поведінці автомобіля під час гальмування з обговоренням впливу різних 

конструктивних параметрів та розподілу гальмівних сил, що діють на колеса. Нарешті, представлена 

нова конструкція сідельного пристрою для стабілізації комбінацій трактор-напівпричіп. У роботі [11] 

показано, що вантажні автомобілі з великою кількістю причепів (MTAHV) демонструють нестабільні 

режими руху на високих швидкостях, включаючи складання ланок, розгойдування причепа та 

перекидання. Ці нестабільні,  несприятливі режими руху можуть призвести до дорожньо-транспортних 

пригод. З іншого боку, ці транспортні засоби мають погану маневреність на низьких швидкостях. Це 

вимагає знаходити  компромісний зв'язок між маневреністю на низьких швидкостях і бічною стійкістю 

на високих швидкостях.  

На відміну від шарнірно-зʼєднаних машин, кінематична модель причіпного автопоїзда  є більш 

складною [12]. Більш складні рівняння причіпного автопоїзда з керованими причепами можна 

інтерпретувати віртуальними рульовими колесами, що розміщені на причепах, з кутом повороту, що є 

нелінійним зворотним зв'язком від вихідного стану конфігурації. Доступна для цієї останньої системи 

багатоланцюгова форма може бути відновлена також для загального багатоланкового автопоїзда, якщо 

замінити додаткові входи рульового управління петлями зворотного зв'язку, отримання яких 

представляє собою нову складну задачу. Успіх у рішенні подібних задач залежить від того, наскільки 

вдало обрана математична модель і її істотні параметри, що описують поводження динамічної системи 

у різних режимах руху. У роботі [13] складені диференціальні рівняння плоскопаралельного руху для 
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визначення показників маневреності і стійкості руху, проте ці рівняння можуть характеризувати 

стійкість АТЗ тільки у тяговому режимі і прямолінійному русі. Їх використання для оцінки стійкості 

АТЗ у гальмівному режимі може призвести до суттєвих похибок. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

У зв’язку з цим метою роботи є дослідження стійкості автопоїзда у гальмівному режимі та аналіз 

факторів, що впливають на показники гальмівної динамічності. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

У процесі екстреного гальмування ймовірність порушення стійкості автопоїзда зростає, 

особливо при нерівних гальмівних силах на колесах осей автопоїзда. Тому розглянемо стійкість 

автопоїзда в режимі гальмування. Зважаючи на те, що у випадку, що розглядається, сили взаємодії в 

тягово-зчіпних пристроях автобусів не впливають на перерозподіл навантажень по бортам ланок 

автопоїзда, досить складну систему – триланковий причіпний автопоїзд можна розглядати як три 

системи – три автобуси, що гальмують незалежно.  

При прикладенні до колеса радіуса r гальмівного моменту М виникає гальмівна сила [3] 

,
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де   - коефіцієнт зчеплення коліс автопоїзда з опорною поверхнею; 

Z – нормальна реакція опорної поверхні на колесо автопоїзда. 

Прямолінійний рух автопоїзда в режимі гальмування будемо вважати практично стійким, якщо 

ширина коридору  руху буде дорівнювати половині ширини смуги руху. Звідси витікає, що бокове 

переміщення ланок автопоїзда не повинно перевищувати 1,0 м. 

При дослідженні стійкості руху  автопоїзда розглядають, як правило, плоскопаралельний рух 

його ланок. При цьому вважають, що нормальні реакції опорної поверхні на колеса правого і лівого 

борту однакові. За такої умови стійкість руху розглядають для  плоскої моделі автопоїзда. 

Гальмування автобусного поїзда  може призвести до суттєвої зміни реакцій опорної поверхні на 

колеса його ланок, а при нерівномірності гальмівних сил по колесам осей автобусного поїзда – до зміни 

напрямку руху від прямолінійного до криволінійного. Для реалізації криволінійного руху динамічним 

способом (із-за нерівності гальмівних моментів на колесах однієї осі) повинно забезпечуватися певне 

співвідношення кутових швидкостей коліс різних бортів машини [14]. У роботі [15] зазначений спосіб 

повороту трактується як зміна крутних моментів, що  підводяться до коліс відстаючого та забігаючого 

бортів. У роботах [16, 17] отримані рівняння динаміки кругового руху машини при комбінованому 

способі управління поворотом 
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(6) 

Якщо припустити, що поворот автобуса за рахунок різних моментів на колесах бортів автобуса 

є усталеним, тобто   0
d

dt


 , то перший добуток системи рівнянь (6)  не може дорівнювати 0, а лише 

другий, тобто  
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Позначимо: 
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Тоді рівняння (7) можна представити у вигляді 

 
2 0a tg b tg c      ,                                                               (8) 

розвʼязком якого є 

 

2 4

2

b b ac
tg

a


 
 , 

 

де   – середній кут повороту керованих коліс;   

b  – відстань від задньої осі до проекції центру мас автобуса МАЗ-206 на горизонтальну площину, 

b =1,54 м; 

m  – маса автобуса, m =12910 кг; 

L  – поздовжня колісна база автобуса, L =4,27 м;  

1kM ; 
2kM  – сумарні гальмівні моменти на колесах передньої та задньої осей автобуса,  

1,2 1,2 1,2k k dM Z r   ; 
1kM =11497 Нм;  

2kM =20381 Нм; 

kZ - нормальна реакція опорної поверхні на колесо автобуса; 
1

г
k

m b g P h
Z

L

   
 =27373,8Н 

2
г

k

m a g P h
Z

L

   
 =48526,2 Н 

 - коефіцієнт зчеплення,  =0,6; 

1dr ; 
2dr  – динамічні радіуси передніх і задніх коліс (

1 2d d dr r r  =0,42 м); 

f  – коефіцієнт опору кочення коліс автобуса, f =0,02; 

h  – висота центра мас автобуса, h =1,54 м; 

zi  – радіус інерції автобуса відносно вертикальної осі; 

1xV  – лінійна швидкість автомобіля у напрямку поздовжньої осі; 
'

1kM ; ''

1kM  – гальмівні моменти на внутрішньому і зовнішньому передніх колесах;  

'

1,2 1,20,6k kM M ; ''

1kM =
1,20,4 kM ; 

'

1kM = 6898,4 Нм;  ''

1kM =4606,4 Нм;  '

2kM =12228,6 Нм; ''

2kM =8153,8 Нм. 

           При гальмуванні автобуса з максимальною інтенсивністю гальмівна сила на колесах осей 

автобуса визначиться як  

     

                                                           гk k kP P Z    ,                                                                                  (9) 

          

Нормальні реакції опорної поверхні на колесах передньої і задньої осі автобуса в процесі 

гальмування без урахування деформації підвіски і шин визначаться як  

                                                       
1

a г cG b Ph
Z

L

 
  ,           

2
a г cG a Ph

Z
L

 
 ,                                      (10) 

де РГ – гальмівна сила автобуса. 
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Приймемо, що гальмівні моменти на колесах однієї осі автобуса не рівні між собою, причому на 

першому і третьому автобусі 
'

1,3 1,30,6k гM M =0,6, 
''

1,3 1,30,4k гM M , а на другому автобусі '

2 20,4k гM M

, ''

2 20,6k гM M . За таких значень гальмівних моментів створюється повертальний момент, що 

призводить до криволінійного руху, радіус траєкторії якого визначається як-би кутом повороту 

керованих коліс на кут =5,050 для першого і третього автобуса і =-5,050 – для другого автобуса, тобто 

траєкторія руху першого і третього автобуса відхиляється до центру повороту, а другого – навпаки від 

центру повороту. При цьому траєкторією руху автобусів буде дуга кола радіусом /R L tg = 49,65 м, 

а гальмівний шлях за повного використання сил зчеплення усіх коліс автобуса  2 / 2S v g = 19,13 м, 

що призведе до відхилення траєкторії першого автобуса  від прямолінійної траєкторії на =1,65 м до 

центру повороту, другого автобуса – на таку ж величину від центру повороту і третього автобуса – на 

таку ж величину до центру повороту.  При зменшенні швидкості до 10 м/с 0,0524tg  і =2,950 , 

R=81,49 м, S=8,06 м і =0,446 м, що вже залишає автобус у межах полоси руху. 

Для реальної конструкції автобуса звязок між підресореними і непідресореними масами здійснюється 

за допомогою пружних і демпфуючих пристроїв, а між непідресореними масами і дорогою – через 

шини, які характеризуються одночасно і пружними і демпфуючими властивостями, тобто можна 

припустити, що підресорені маси здійснюють коливання на пружних елементах з приведеною 

жорсткістю. При цьому  вважається також, що вісь крену кожної ланки паралельна опорній поверхні, 

а  рух ланок  автопоїзда у  вертикальній площині по кутам  галопування (тангажу, диференту) та крену 

впливають  на    боковий   рух, в    першу чергу, і в   основному   шляхом    зміни вертикальних 

навантажень  на колеса, змінюючи тим самим  вертикальні реакції опорної поверхні, рис. 2. У 

відповідності до цієї концепції і було проведено розмежування рухів автобуса у вертикальній, 

поздовжній і поперечній площинах. Для кожного із цих рухів система рівнянь для кожного автобуса 

автобусного поїзда була записана у вигляді [3]:  

 

          
        

Рисунок 2 – Схеми сил, що діють на перший автобус 

 

- по змінній z1 

 
(1) / /

1 1 1 11 1 1 1 12 1 1 1[2 ( )] [2 ( )];o o
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- по змінній 1  

 
/ / / /

1 1 1 1 1 11 1 1 1 1 12 1 1 1 11 11 12 12 1
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(1) / / /

1 1 1 1 1 1 12 1 1 1 11 1 1 1 1 1 1
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( ) ( ) ( ) ( ) { (cos cos )
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-  по змінній z2 

 
 (2) (1)

2 2 21 2 2 2 2 22 [ ( )] ;С b C C om z Z с h z b tg tg Z         

- по змінній 2  
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- по змінній 2  
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2 2 2 2 2 2 2 21 1 1( ) cos ( );x o C b ш C oI Y z z H tg c Y z z         

-  по змінній z3 
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          - по змінній  3 

 
(3) /

3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3

/ / / /

3 3 3 3 3 3 3 3 3

( ) ( )( ) ( cos )

( cos ) [( ) ( )] .

X o C b b a

a a a b b C

I Y z z H F F F H

F H Y Y Y Y z

   

 

       

     
                                    (11)   

 

У системі рівнянь (11 ) прийняті такі позначення: 

Iуi – момент інерції ланок автопоїзда відносно поперечної осі, що проходить через центр їх мас; 

Ixi - момент інерції ланок автопоїзда відносно поздовжньої осі, що проходить через центр їх мас; 

сb21, сb21ш – відповідно жорсткість підвіски і шин другого автобуса; 

o

aiF  
o

bjF - вертикальні реакції i-ої передньої і j-ої задньої опор на кістяк першого автобуса;   

oi

ijZ - вертикальна реакція в тягових пристроях;  

ijZ - вертикальна реакція опорної поверхні на колеса автомобільного поїзда; 

qij – приведена жорсткість підвіски осей автопоїзда; 

zoi – висота розташування точок зчіпки ланок автопоїзда у статиці; 

zсi – висота розташування центру мас  ланок автопоїзда у статиці; 

hc2 - висота розташування тягово-зчіпного пристрою; 

Ні – половина колії відповідної осі автопоїзда 

і – зміщення центру мас ланки автопоїзда при дії бічної сили.  

 

Інтегрування рівнянь руху (11) здійснювалося за таких параметрів автопоїзда: 

аi=2,73; bi=1,54; ci=4,92; mi=12910; Jzi=53100;  Jуi=19283; Jхi=45587; а2=5337 мм; b2=1600 мм; q1i= 6000; 

сb21= 800; сb21ш =2400; kf =0,02; k1i=160000; k2i=320000; hi=30, Н=3150 мм; hg=1,54 м; i=0,6; 0i =0; i=0i 

+kin; ki=0.05; n=1,2...10; v  =5,88; 
1

o

iZ =45629; 
2

oZ =1000; 0

aiF =41066; o

biF =68900;  zoi=0,52; zс1=1,54; 

hci=0,45; Н1i=0,95; V=10, 15 м/с.   

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Результати інтегрування системи рівнянь (9) наведені на рис. 3 – 5. Так, на рис. 3 наведені 

графіки зміни кута тангажу автобуса, рис. 3а, і нормальної реакції на колесах передньої осі автобуса, 

рис. 3б,  при його гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с.     
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Аналіз наведених графіків показує, що протягом першої секунди має місце найбільша зміна як 

кута тангажу (до 3,740), так і нормальної реакції опорної поверхні на колеса передньої осі автобуса (до 

36,5%) за швидкості 15 м/с, що свідчить про інтенсивну роботу підвіски, демпфування в якій 

призводить до більш інтенсивного загасання   кута тангажу у порівнянні зі зміною нормальної реакції.  

причому ця зміна має коливальний характер. Зменшення початкової швидкості гальмування до 10 м/с 

(в 1,5 рази) призводить майже до пропорційного зменшення як кута тангажу, так і нормальної реакції 

опорної поверхні на  колеса передньої осі автобуса. Таке довантаження коліс передньої осі автобуса, а 

відповідно і розвантаження коліс задньої осі може призвести до суттєвої зміни коефіцієнта опору 

бічному відведенню коліс цих осей, а разом з тим і до зміни показників стійкості руху автобуса в 

процесі гальмування. 

 

 
                                 а)                                                                                   б) 

Рисунок 3 – Зміна кута тангажу автобуса (а)  і нормальної реакції на колесах  

передньої осі автобуса (б)  при його гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с.     

 

На рис. 4 наведені графіки зміни кута крену і бічного прискорення при русі автобуса по дузі  

кола в процесі гальмування. Бічне прискорення на рівні 0,32 g, хоч і забезпечує стійкість автобуса в 

такому режимі, проте призводить до суттєвої зміни навантажень по колесам його бортів, що необхідно 

також враховувати при визначенні показників стійкості автобусного поїзда.  

  
                                 а)                                                                                   б) 

Рисунок 4 – Зміна кута крену (а) і  бічного прискорення (б)  при його  
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гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с.     

Гальмування на повороті призводить також до рискання автобуса, рис. 5. Характерним для 

цього процесу є те, що максимальні значення кута рискання і кутової швидкості рискання досягають 

протягом 2…4 с на відміну від зміни кутів тангажу і крену, що погіршує стійкість руху автобуса. 

 

 
                                 а)                                                                                   б) 

Рисунок 5 – Зміна кута рискання  (а) і  кутової швидкості рискання  (б)  автобуса 

при гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с 

 

Отримані значення кутів тангажу і крену, а відповідно довантажень (розвантажень) покладені в 

основу розрахунку корекції коефіцієнтів опору відведення коліс автобуса і причепів для подальшого 

розрахунку параметрів стійкості автобусного поїзда. Для цього скористаємося залежністю Д.А. 

Антонова [19] для визначення бічної реакції на колесах осей автобуса при його русі по твердим 

опорним поверхням 

                                                               Y q q k
N T yoэ

                                                                           (12)  

де kуоэ - екстремальне значення коефіцієнта опору відведення в залежності від нормальної 

реакції в контакті колеса з опорною поверхнею;  

qN-коефіцієнт впливу на відведення перерозподілу нормальних опорних реакцій; 

qT-коефіцієнт впливу тягових і гальмівних сил;  

 - кут відведення.  

Коефіцієнти, що входять у вираз (12),  визначаються залежностями:  

-   для вертикального  навантаження  

 

       

2 3 2

1 0,6 0,4 0,1 0,1 sgnZЭ ZЭ ZЭ ZЭ ZЭ
N
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           

       
,              (13)   

де  

        
ZЭ Z ZЭR R R   , 

Rz – нормальна реакція опорної поверхні на колеса возика напівпричепа; 

Rzэ – нормальна реакція опорної поверхні, що відповідає екстремальному значенню коефіцієнта опору 

бічному відведенню; 

         Нормальна реакція опорної поверхні, що відповідає екстремальному значенню коефіцієнта 

опору бічному відведенню визначається як [19] 
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сл сл
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RZном – нормальна реакція опорної поверхні, що відповідає номінальному тиску повітря в шині;  

Н – висота профіля шини; 
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D, d – зовнішній і внутрішній діаметри шини; 

В – ширина профіля шини; 

nсл – кількість шарів корду шини. 

 

Коефіцієнт впливу гальмівних сил на коефіцієнт опору бічному відведенню коліс борту автобуса 

визначається залежністю: 
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,                                                                  (15)  

де Rx – гальмівна  сила на колесах борту возика напівпричепа. 

З використанням коректуючих коефіцієнтів у подальшому визначаються бічні сили, що діють 

на зовнішні і внутрішні колеса автобуса у рівняннях плоскопаралельного руху [13], інтегрування яких 

проведено за вихідних даних наведених у роботі [20]. 

На  рис. 6 наведені результати розрахунку габаритної смуги руху (ГСР)  автобусного поїзда за 

нерівності гальмівних сил на колесах його осей і швидкості, за якої забезпечується стійкість руху, тобто 

автобус залишається в межах смуги рух (3,5 м). Автопоїздом №1 позначений автопоїзд з 

односторонньою нерівномірністю гальмівних сил усіх автобусів, автопоїздом №2 – за різносторонньої 

нерівномірності гальмівних сил. 

Аналіз даних, рис. 6,  показує, що врахування перерозподілу навантаження по осям і бортам 

автобуса призводить до суттєвої зміни ГСР автобусного поїзда. Так, якщо  при  жорстких підвісках і 

шинах за  швидкості 15 м/с  автобусний поїзд за односторонньої нерівномірності гальмівних сил вже 

виходив за межі допустимої смуги руху, то з урахуванням деформацій підвіски і шин він за цієї 

швидкості залишався ще в межах допустимої смуги руху. Пояснюється це збільшенням кутів 

відведення коліс передніх осей у порівнянні із задніми, що забезпечило більший радіус повороту 

траєкторії автобуса, а відповідно і зменшенню відхилення траєкторії автобусів від прямолінійної. 

  
Рисунок  6 – До визначення  початкової швидкості гальмування  автобусного поїзда за 

нерівності  гальмівних сил  на колесах його осей, за якої забезпечується стійкість руху 

 

ВИСНОВКИ 

Встановлено, що нерівномірність гальмівних сил по колесам осей автобусів призводить не 

тільки до погіршення гальмівних властивостей, а й до погіршення стійкості руху. Так, за швидкості 15 

м/с при бортовій нерівномірності гальмівних сил  по колесам осей  автобусів  в межах 1:1,5 протягом 

першої секунди має місце найбільша зміна як кута тангажу (до 3,740), так і нормальної реакції опорної 
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поверхні на колеса передньої осі автобуса (до 36,5%).  Зменшення початкової швидкості гальмування 

до 10 м/с (в 1,5 рази) призводить майже до пропорційного зменшення як кута тангажу, так і нормальної 

реакції опорної поверхні на  колеса передньої осі автобуса. Таке довантаження коліс передньої осі 

автобуса, а відповідно і розвантаження коліс задньої осі призводить  до суттєвої зміни коефіцієнта 

опору бічному відведенню коліс цих осей, а разом з тим і до зменшення ГСР автопоїзда  в процесі 

гальмування. 
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In the process of emergency braking, the probability of violation of the stability of the road train 

increases, especially with uneven braking forces on the wheels of the axles of the road train. The stability of 

the road train in the braking mode is considered in the work. Given that in the case under consideration, the 

forces of interaction in the traction couplings of buses do not affect the redistribution of loads on the sides of 

the road train, a rather complex system – three-link trailer can be considered as three systems - three buses 

braking independently. 

In the study of the stability of the road train is considered, as a rule, plane-parallel movement of its links. 

It is believed that the normal reactions of the support surface on the wheels of the starboard and port sides are 

the same. In this case, the stability of the movement is considered for a flat model train. 

The dynamics of braking of a three-link passenger train consisting of three MAZ-206 buses is 

considered. It is shown that taking into account the redistribution of load on the axles and sides of the bus for 

the inequality of braking forces on the wheels of its axles leads to a significant change in the GSR of the bus 

train. So, if at rigid suspension brackets and tires at speed of 15 m / s the bus train at one-sided unevenness of 

brake forces already went out of admissible lane, taking into account deformations of a suspension bracket and 

tires it at this speed remained within admissible lane. This is due to the increase in the angles of the wheels of 

the front axles compared to the rear, which provided a larger radius of rotation of the bus trajectory, and, 

accordingly, reduce the deviation of the trajectory of buses from the straight line. 

Keywords: bus, braking, inequality of braking forces, stability, dimensional lane 
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