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ВПЛИВ ЗУСИЛЛЯ У ТЯГОВО-ЗЧІПНОМУ ПРИСТРОЇ НА СТІЙКІСТЬ РУХУ 

МАЛОТОННАЖНОГО АВТОПОЇЗДА У ГАЛЬМІВНОМУ РЕЖИМІ 

 

 

З кожним роком кількість транспортних засобів, зокрема автомобільних поїздів, на дорогах України 

зростає, як і їхні швидкості. Гальмування малотоннажного автопоїзда часто ускладнюється додатковими 

зусиллями у тягово-зчіпному пристрої, які можуть призводити до складання ланок і втрати бічної стійкості. У 

попередніх дослідженнях показано, що за номінального завантаження автомобіля і причепа та за рівності 

гальмівних сил на колесах силам зчеплення на швидкості 25 м/с автопоїзд залишається стійким у всьому 

діапазоні зміни маси причепа; на 30 м/с критична маса причепа знижується до 2500 кг. Проте у тих моделях не 

враховано двох чинників — асинхронності спрацьовування гальмівних приводів автомобіля і причепа та 

зусилля стиску у тягово-зчіпному пристрої. 

У роботі доопрацьовано плоску модель гальмування малотоннажного автопоїзда з урахуванням обох 

чинників та проаналізовано перехідний процес за стрибкоподібного гальмування на швидкостях 15 м/с і 25 

м/с. 

За результатами моделювання встановлено, що протягом перших 0,3 с з початку гальмування 

нормальні реакції опорної поверхні на осях автомобіля і причепа майже не змінюються — зусилля стиску у 

тягово-зчіпному пристрої компенсує поздовжнє перерозподілення навантаження. У цьому інтервалі кут 

складання автопоїзда не перевищує 0,015 рад, а бічне відхилення причепа не виходить за допустиму смугу 

руху (Sб = Lп·tg(0,015) = 0,029 м). З плином часу кут складання зростає, причеп виходить за допустиму смугу: 

Sб = 0,186 м за V = 15 м/с і Sб = 0,375 м за V = 25 м/с. Коливання причепа поступово затухають, бічна 

швидкість стабілізується — стійкість автопоїзда відновлюється. 

Отже, зусилля стиску у тягово-зчіпному пристрої — істотний чинник у перші 0,3 с гальмування, який 

слід враховувати при оцінюванні стійкості малотоннажних автопоїздів. 

Ключові слова: малотоннажний автопоїзд, гальмування, тягово-зчіпний пристрій, складання ланок, 

кут складання, бічна стійкість, перерозподілення навантаження, асинхронність гальмівних приводів. 

 

ВСТУП 

Кількість автопоїздів на дорогах України зростає щороку, а разом з ними — і швидкості руху, 

які за нинішніх умов експлуатації нерідко перевищують 25 м/с. Особливість автопоїзда полягає у 

тому, що у шарнірному з'єднанні його ланок постійно діють додаткові поздовжні зусилля — 

особливо при гальмуванні, коли причеп набігає на тягач. Саме у цьому режимі автопоїзд найчастіше 

складається і втрачає бічну стійкість [1]. 

За критерії стійкості автопоїзда у гальмівному режимі прийнято кутове і лінійне відхилення 

причіпної ланки від траєкторії тягача. Бічне відхилення причепа не повинне перевищувати ±3 % від 

габаритної ширини смуги руху — за межами цього коридору рух уже не вважається стійким. 

Найризикованіший режим — екстрене гальмування на максимальному гальмівному зусиллі. 

Тоді ймовірність блокування коліс та осей зростає, а будь-яка несиметрія завантаження причепа чи 

нерівномірність гальмівних сил між бортами одразу позначається на стійкості. Зі зростанням 

початкової швидкості гальмівний шлях видовжується нелінійно, а разом з ним — і ризик складання 

ланок [2–14]. 

Попри значний обсяг досліджень за цим напрямом, стійкість автопоїзда за різних 

експлуатаційних умов гарантувати не вдається. Відкритим лишається питання впливу двох чинників, 

які у моделях гальмування зазвичай не враховуються — асинхронності спрацьовування гальмівних 

приводів автомобіля і причепа та зусилля стиску у тягово-зчіпному пристрої. Саме на них 

зосереджена ця робота. 

 АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Стійкість руху та, зокрема, бічна стійкість АП викликає серйозне занепокоєння. У порівнянні 

з односекційним транспортним засобом, наприклад автомобілем, стійкість  руху АП зазвичай 

погіршується через несприятливий вплив причепа на динаміку та кінематику [15]. Встановлено, що 

для  односекційних транспортних засобів порушення стійкості пов'язано з надмірною повороткістю, 

у той час як автопоїздів характерна динамічна або коливальна нестійкість, в основному через 

знижене демпфування рискання системи на високих швидкостях руху [16]. Поведінку автопоїзда у 

різних режимах руху у роботі [17] запропоновано оцінювати  як коефіцієнт посилення бічного 
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прискорення (RWA), який визначається як відношення максимального пікового бічного 

прискорення в центрі мас (ЦМ) причепа, поділеного на прискорення ведучого транспортного засобу 

при маневрі зміни смуги руху. За цим коефіцієнтом автопоїзд  більш схильний до нестабільних 

режимів руху, наприклад, похитування/покачування і складання. Шарнірне з᾽єднання (наприклад, 

зчіпка) та підвіска ведучого транспортного засобу ізолюють водія від коливань причепа, тому йому 

важко відчувати поведінку причепа, оскільки його сприйняття засноване в основному на реакціях 

ведучого транспортного засобу, а не причепа [18].   

За останні чотири десятиліття дослідження бічної стійкості та маневреності значною мірою 

проводилися для зчленованих великовантажних транспортних засобів (AHV), а не для автопоїздів у 

складі легкового автомобіля і причепа [19, 20]. Для таких автопоїздів водії  звичайні люди без 

спеціальної підготовки для водіння зчленованих транспортних засобів. Коли автомобіль буксирує 

причіп, статична стійкість (тобто характеристики керованості у стійкому стані) можуть змінитися з 

початкової недостатньої повороткості на надмірну повороткість  через додаткове навантаження на 

зчіпний пристрій, особливо у гальмівному режимі.   У роботах  [19, 21 та ін.] було проаналізовано 

вплив швидкості руху, навантаження на зчіпку, маси причепа, моменту інерції причепа, положення 

його осі, колії коліс та жорсткості шин бічну стійкості автопоїзда на поворотах. При цьому було 

встановлено, що навіть для автопоїздів з оптимальними параметрами тягового автомобіля і причепа 

стійкість у різних режимах руху не може бути гарантована, зважаючи на різні умови експлуатації 

автопоїздів  [22]. Тому у подальшому було розширено дослідження інших параметрів, зокрема  

вплив демпфування у зчіпному пристрої на стабілізацію динамічної нестійкості коливань причепа. 

На жаль, досягти позитивного вирішення проблеми не вдалося [8]. Іншим досліджуваним 

параметром було обмеження зусилля на тягово-зчіпний пристрій [15].  Проте і це рішення не 

виявилося ефективним,  оскільки будь-який причіп може бути приєднаний до будь-якого автомобіля 

під контролем власника, а не під контролем виробника.  

Окрім згаданих факторів, не менш вагомим на стійкість автопоїзда у гальмівному режимі є 

вплив бортової нерівномірності гальмівних сил, зокрема на осях причепа, яка призводить до появи 

обертового моменту в горизонтальній площині. При дії цього моменту траєкторія руху причепа 

відхиляється від траєкторії тягового автомобіля, що може призвести до втрати стійкості руху 

автопоїзда. При цьому навіть антиблокувальна система автомобіля не в змозі  запобігти його 

боковому зміщенню та зміні його курсового кута.  

Ряд дослідників [9, 14, 23-25] у якості критерію стійкості автопоїзда при гальмуванні 

пропонують значення сили в зчіпному пристрої, яке обумовлене  набіганням причіпної ланки на 

автомобіль-тягач. Ця сила призводить до складання ланок автопоїзда і порушення стійкості його 

руху. При цьому  робиться  висновок про те, що кут складання ланок автомобільного поїзда напряму 

залежить від початкової швидкості гальмування, бази причіпної ланки та координат точки 

зчеплення причіпної ланки та тягача  [24].  Тому передбачається, що стійкість і керованість руху 

АТЗ повинні забезпечуватися конструктивними параметрами самої машини, з тим щоб забезпечити 

упевненість водія в реалізації режиму руху, що задається, виключити мимовільне виникнення 

небезпечного відхилення від нього і зберегти можливість швидкого коректування з подальшою 

стабілізацією того ж режиму [13].  

ЦІЛЬТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Метою роботи є дослідження впливу зусиль стиску  в тягово-зчіпному пристрої на показники 

стійкості автопоїзда у гальмівному режимі. Для досягнення мети досліджень сформульовані задачі 

дослідження: 

– доопрацювати  математичну модель малотоннажного автопоїзда у гальмівному режимі 

шляхом введення у вихідну систему рівнянь зусилля у тягово-зчіпному пристрої; 

– визначити  загальну гальмівну силу і уповільнення автопоїзда з урахуванням коефіцієнта 

асинхронності;  

– визначити  нормальні реакції опорної поверхні на осі автопоїзда у процесі гальмування з 

урахуванням  коефіцієнта асинхронності;  

–  визначити показники стійкості автопоїзда у гальмівному режимі з урахуванням коефіцієнта 

асинхронності.  

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Розглядається автопоїзд у складі легкового автомобіля Mercedes-Benz T1N “Sprinter” і причепа 

ПВБФ 15, рис. 1 [26], оснащеного гальмівної системою – гальмо накату, рис. 2. 
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Рисунок 1 –  Схема сил, що діють на автопоїзд при гальмуванні 

 

 
Рисунок 2 – Схема і принцип роботи гальмівних систем причепів з інерційно-гідравлічним 

приводом [27] 

До гальмівних систем автопоїздів пред'являються вимоги сумісності їх ланок і припустимої 

асинхронності часу спрацьовування гальмівних приводів ланок. Сумісність ланок автопоїзда 

оцінюється коефіцієнтом сумісності [27] 
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 - сумарні гальмівні моменти на колесах автомобіля і причепа; 

mT, mп – маса автомобіля і причепа 

Оскільки у подальшому розглядаються сумарні гальмівні сили на осях причепа, до двовісний 

причіп зведений до одновісного з параметрами двовісного. Асинхронність часу спрацьовування Δt 

гальмівного приводу тягача Δtспрта й причепа Δtспрп визначається за формулою 

 

спра спрпt t t   .                                                                            (2) 

 

Значення Кс повинне бути не менше 0,9, a Δt – не більше 0,3 с. 

При цьому основне гальмівне зусилля створюється автомобілем, а причіп накочується на 

автомобіль, створюючи зусилля стиску у тягово-зчіпному пристрої, що призводить як до зміни 

нормальних реакцій опорної поверхні на колеса автопоїзда, так і зміни уповільнення автопоїзда.         

За умови, що гальмівні сили на колесах автомобіля при екстреному гальмуванні досягли свого 

максимального значення, що дорівнює силі зчеплення, а на колесах причепа ще дорівнюють нулю 

(коефіцієнт асинхронності Кс =  0,3 с)  і зростають за лінійним законом за час зростання зусилля у 

приводі загальна гальмівна сила автопоїзда визначиться як 
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( )     га з а пР g G G k

,                                                             (5) 

де k – коефіцієнт, що враховує збільшення гальмівної сили за час зростання гальмівного 

зусилля на колесах причепа. 
 

При цьому уповільнення автопоїзда jап  і зусилля стиску Рс в тягово-зчіпному пристрої 

визначиться як 
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де Gа, Gп, Gап – маса автомобіля, причепа, автопоїзда; 

Рсх, Рсz – зусилля стиску та навантаження на тягово-зчіпний пристрій.  

 

На рис. 3 наведена зміна гальмівної сили, сили стиску в тягово-зчіпному пристрої  і 

уповільнення автопоїзда, що розглядається,  в залежності від часу гальмування причепа. 

 

 
 

Рисунок 3 – Зміна уповільнення,  гальмівної сили автопоїзда і зусилля стиску у тягово-зчіпному 

пристрої в залежності від часу гальмування причепа 

 

Як слідує з наведеного графіка протягом 0,3 с у тягово-зчіпному пристрої діють максимальні 

зусилля стиску Рс, які з плином часу зменшуються. Ці зусилля призводять до зміни нормальних 

реакцій опорної поверхні на колесах автомобіля і причепа, які визначаться як  [26]: 

-для здвоєної осі причепа 
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La, Lп – база автомобіля і причепа; 

j, jа, jп - сповільнення автопоїзда, автомобіля і причепа; 

Рсх – зусилля в тягово-зчіпному пристрої, Рсх =( jап- jп)×Gп; 

Рcz – навантаження на тягово-зчіпний пристрій,  
c

сz сx

n

h
Р Р

L
  ;

 

hc – висота розташування тягово-зчіпного пристрою, hc=0,4 м; 

hgn – висота центру мас причепа, hgn=0,48 м; 

hga – висота центру мас автомобіля,  hga=0,55 м; 

La – база автомобіля, La=3,55 м; 

Ln – база причепа, Ln=1,95 м; 

а – відстань від центру мас автомобіля до передньої осі, а=1,90 м; 

с – відстань від центру мас автомобіля до точки зчіпки з причепом, с=2,45 м. 

На  рис. 4 наведена зміна реакцій опорної поверхні на осях автомобіля і причепа 

автомобільного поїзда, що розглядається, у часі перехідного процесу, коли гальмівна сила на осі 

причепа збільшується від нуля до свого максимального значення, рис. 2. 

 

 
 

Рисунок 4 – Зміна реакцій опорної поверхні на осі автопоїзда при екстреному гальмуванні 

 

Аналіз даних, рис. 4, показує, що протягом 0,3 с нормальні реакції опорної поверхні на осях 

автомобіля майже не змінюються. Пояснюється дією зусилля у тягово-зчіпному пристрої. Це зусилля 

довантажує задню вісь автомобіля і компенсує його зменшення за рахунок дії сили інерції в центрі 

мас автомобіля.  

Для причепа протягом 0,3 с нормальна реакція опорної поверхні на його здвоєну вісь 

залишається майже незмінною, потім протягом 0,1 с зростає, досягає свого максимуму і далі 

залишається незмінною. 

Такий характер зміни нормальних реакцій опорної поверхні на осі автомобіля і причепа, а 

відповідно і гальмівних сил призводить до того, що на шляху, що проходить автопоїзд за 0,3 с,  

стійкість автопоїзда може бути порушена дією зусилля стиску у тягово-зчіпному пристрої.   

Аналіз досліджень стійкості руху автомобільних поїздів в гальмівному режимі показав, що  

узагальнюючим параметром, що характеризує стійкість автопоїзда, можна  прийняти початкову 

швидкість руху V0, за якої автомобіль і причіп не виходять за межі ширини смуги руху. На величину 

цього параметру впливають конструктивні і експлуатаційні параметри автопоїзда і умови його 

експлуатації. Визначення цього параметра у прямолінійному русі базується на диференціальних  

рівняннях руху автопоїзда у гальмівному режимі. Ці рівняння записані у вигляді [27]: 
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час спрацьовування гальмівної системи причепа, с 

передня вісь автомобіля задня вісь автомобіля 

здвоєна вісь причепа 
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У  системі рівнянь (3) прийняті такі позначення: 

m, m1, m2, I, I1, I2 - відповідно маса і момент інерції автомобіля, керуючого колісного модуля 

автомобіля і причепа щодо вертикальної осі, що проходить через центр мас; 

u, v,    - бічна, поздовжня і кутова швидкість центра мас автомобіля; 

Xі, Yі,(і=1,2,3) - поздовжня і бічна сила на колесах  автомобіля і причепа; 

Рс - сила в тягово-зчіпному пристрої; 

   - кут повороту керованих коліс автомобіля; 

 - кут складання ланок автопоїзда;  

a, b - відстань від центра мас автомобіля до передньої і задньої осі автомобіля; 

d1 - відстань від центра мас причепа до точки зчіпки автомобіля з причепом; 

с  - відстань від центра мас автомобіля до точки зчіпки з причепом; 

 - зміщення осі шворня керованих коліс автомобіля у поздовжній площині$ 

     Отримана система п’яти диференціальних рівнянь може бути використана для знаходження 

невідомих – v, u, ω, ,   у процесі гальмування. 

    У систему рівнянь (3) входять поздовжні і бокові реакції дороги на колеса окремих ланок 

автомобіля, які у значній мірі залежать від нормальних реакцій опорної поверхні. Бічні реакції Yi  

залежать від прийнятої моделі деформації колеса у бічному напрямку. Величина і напрямок 

поздовжніх реакцій Хі залежать від режиму руху автопоїзда (розгін, усталений вільний рух, 

гальмування). 

       Поздовжні реакції, що діють на колеса осей автопоїзда у гальмівному режимі, визначені як 

[26]: 

 

                                                      i з iX Z  ,                                                                                             (4) 

де  з - коефіцієнт зчеплення; 

iZ - нормальна реакція опорної поверхні на осі автомобіля і причепа. 

Отримані значення нормальних реакцій опорної поверхні на колесах осей автопоїзда будуть 

використані при визначенні поздовжніх і бічних сил, що діють на автомобіль і причіп. 

При визначенні бічних реакцій у більшості випадків використовують  залежності Д.А.Антонова  

і аксіоматика І.Рокара [28]. Залежності Д.А.Антонова описують весь спектр факторів, що впливають 

на бічну силу і бічне відведення колеса, проте вимагають значної кількості емпіричних коефіцієнтів, 

що утруднює їх використання. Тому скористаємося залежністю І.Рокара.   

Якщо крива залежності бічної реакції від кута бічного відведення  Y f   при будь-якому 

значенні кута відведення 0    опукла, то  цьому випадку відповідають такі можливі аналітичні 

апроксимації [ман_моно] 
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Загальна вимога до всіх функцій наведених у формулі (11) полягає в тому, що функція  f   є 

сумою знакоперемінного ряду 

 

                                                 3 5 ...Y k k k        .                                                          (12) 

 

          У наведених формулах [ман_моно]: 

 k – коефіцієнт опору відведення;  

 – кут відведення;  

с0 – коефіцієнт пропорційності,  

*

k

Y
  ,  *Y - максимальна, можлива до реалізації бічна сила на осі автомобіля і причепа; 

*

i i ibY Z   ;  

iZ - нормальна реакція опорної поверхні на і-вісь автомобіля і причепа;  

ib - коефіцієнт зчеплення коліс і-ої осі автопоїзда у бічному напрямку (прийнято рівним для 

усіх осей ib =0,6). 

Приймемо останню з апроксимацій (8). Тоді для реакції на і-ій осі Yi отримаємо 
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      Дана закономірність правомірна для визначення бічних сил і показників стійкості  

автопоїзда у  вільному режимі.  Відповідно  кути відведення визначаться як   
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        Інтегрування системи рівнянь (3) виконано за вихідних даних, наведених у [27]: 

m=3500; m1=150;  m2=2800; Iy= 1987,5;  Iy1= 87,1; Iy2= 978,2; a=1,90; b=1,65; c=2,45; 

d1=1,95; h=0,58; hc=0,40; =0,015. 

         Початковими умовами інтегрування прийнято: va=15, 25 м/c; з=0,6; θ=0; 0   
         На рис 5-7 наведено графіки зміни кута складання автопоїзда, рис.5, кутової швидкості 

автомобіля om(t) і кутової швидкості причепа om1(t),  рис.6,  за швидкості 15 м/с  і 25 м/с, а також 

графік зміни  швидкості кута складання автопоїзда і бічної швидкості причепа  за швидкості 15 м/с, 

рис.7.  
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                                                 а)                                                                                       б)           

Рисунок 5 – Зміна кута складання автопоїзда  у функції часу перехідного процесу  

за швидкості 15 м/с (а) і 25 м/с (б) 

             
                                                            а)                                                                       б)            

                
                                                             в)                                                                            г) 

 Рисунок 6 – Зміна кутової швидкості автомобіля om(t) і кутової швидкості причепа om1(t)  

 у функції часу перехідного процесу за швидкості 15 м/с (а, в) і 25 м/с (б, г) 
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                                                                   а)                                                           б) 

Рисунок 7 – Зміна швидкості кута складання автопоїзда (а) і бічної швидкості причепа (б) у 

функції часу перехідного процесу за швидкості 15 м/с 

 
Аналіз графіків зміни кута складання як за швидкості 15 м/с, так і швидкості 25 м/с показує, що 

протягом 0,3 с кут складання автопоїзда не перевищує 0,015 рад і причеп не виходить за допустиму 

смугу руху (Sб=Lntg0,015=0,02925 м), проте з плином часу кут складання автопоїзда збільшується, 

причеп виходить за допустиму смугу руху (Sб15=0,186 м і Sб25=0,375 м). Разом з тим, коливальний 

процес причепа має затухаючий характер, рис. 6 в,г , рис. 7а, і бічна швидкість, рис. 7б, з плином часу 

стабілізуються, що свідчить про поліпшення  стійкості руху автопоїзда. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ 
Стійкість руху та, зокрема, бічна стійкість автопоїзда  викликає серйозне занепокоєння. У 

порівнянні з односекційним транспортним засобом, наприклад автомобілем, стійкість  руху 

автопоїзда зазвичай погіршується через несприятливий вплив причепа на динаміку та кінематику 

автопоїзда. Проведеними раніше дослідженнями встановлено, що за номінального навантаження 

автомобіля і причепа і рівності гальмівних сил на їх колесах силам зчеплення за швидкості 25 м/с 

автопоїзд залишається стійким у всьому діапазоні зміни загальної маси причепа, у той час як за 

швидкості 30 м/с критичною залишається маса причепа на рівні 2500 кг. При цьому не 

враховувалося асинхронність часу спрацьовування гальмівних систем автомобіля і причепа, а також 

вплив зусилля стискання у тягово-зчіпному пристрої на стійкість автопоїзда в процесі гальмування. 

У результаті проведеного дослідження показано, що  протягом 0,3 с з початку гальмування 

нормальні реакції опорної поверхні на осях автомобіля майже не змінюються. Пояснюється дією 

зусилля у тягово-зчіпному пристрої. Це зусилля довантажує задню вісь автомобіля і компенсує його 

зменшення за рахунок дії сили інерції в центрі мас автомобіля. Поряд з автомобілем для причепа 

протягом 0,3 с нормальна реакція опорної поверхні на його здвоєну вісь залишається майже 

незмінною, потім протягом 0,1 с зростає, досягає свого максимуму і далі залишається незмінною. 

Такий характер зміни нормальних реакцій опорної поверхні на осі автомобіля і причепа, а 

відповідно і гальмівних сил призводить до того, що на шляху, що проходить автопоїзд за 0,3 с,  

стійкість автопоїзда може бути порушена дією зусилля стиску у тягово-зчіпному пристрої, що у 

подальшому було і доведено результатами моделювання гальмівного режиму автопоїзда.  Аналіз 

графіків зміни кута складання як за швидкості 15 м/с, так і швидкості 25 м/с показує, що протягом 

0,3 с кут складання автопоїзда не перевищує 0,015 рад і причеп не виходить за допустиму смугу 

руху (Sб=Lntg0,015=0,02925 м), проте з плином часу кут складання автопоїзда збільшується, причеп 

виходить за допустиму смугу руху (Sб15=0,186 м і Sб25=0,375 м). Разом з тим, коливальний процес 

причепа має затухаючий характер і  бічна швидкість, з плином часу стабілізуються, що свідчить про 

поліпшення  стійкості руху автопоїзда. 

ВИСНОВКИ  

1. Доопрацьована математична модель малотоннажного автопоїзда у гальмівному режимі 

шляхом введення у вихідну систему рівнянь зусилля у тягово-зчіпному пристрої. 

2. Визначені загальна гальмівна сила і уповільнення автопоїзда з урахуванням коефіцієнта 
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асинхронності. . При цьому встановлено, що  протягом 0,3 с з початку гальмування нормальні 

реакції опорної поверхні на осях автомобіля майже не змінюються. Пояснюється дією зусилля у 

тягово-зчіпному пристрої. Це зусилля довантажує задню вісь автомобіля і компенсує його 

зменшення за рахунок дії сили інерції в центрі мас автомобіля.  

3. Показано, що  для причепа протягом 0,3 с нормальна реакція опорної поверхні на його 

здвоєну вісь залишається майже незмінною, потім протягом 0,1 с зростає, досягає свого максимуму і 

далі залишається незмінною. Такий характер зміни нормальних реакцій опорної поверхні на осі 

автомобіля і причепа, а відповідно і гальмівних сил призводить до того, що на шляху, що проходить 

автопоїзд за 0,3 с,  стійкість автопоїзда може бути порушена дією зусилля стиску у тягово-зчіпному 

пристрої. 

4. Встановлено, що за швидкості 25 м/с протягом 0,3 с кут складання автопоїзда не перевищує 

0,015 рад і причеп не виходить за допустиму смугу руху (Sб=Lntg0,015=0,02925 м), проте з плином 

часу кут складання автопоїзда збільшується, причеп виходить за допустиму смугу руху (Sб15=0,186 м 

і Sб25=0,375 м). Разом з тим, коливальний процес причепа має затухаючий характер  і бічна 

швидкість з плином часу стабілізуються, що свідчить про поліпшення  стійкості руху автопоїзда. 
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V. Stelmashchuk, S.Stelmashchuk  Influence of effort in the traction and coupling on the stability 

of a light-tongue road train in the braking mode  

The braking of a light-duty road train is often complicated by additional forces transmitted through the 

traction-coupling device, which can trigger jackknifing and loss of lateral stability. Earlier studies have 

shown that, under nominal loading and when braking forces on all wheels equal the coupling forces, the road 

train remains stable across the full range of trailer masses at 25 m/s; at 30 m/s the critical trailer mass drops 

to about 2500 kg. Those models, however, did not account for two factors: timing asynchrony between the 

car's and trailer's braking systems, and the compression force in the traction-coupling device. 
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This work refines the planar braking model of a light-duty road train to include both effects and 

analyses the transient response to step braking at initial speeds of 15 m/s and 25 m/s. 

The results show that during the first 0.3 s after braking begins, the normal road reactions on the car 

and trailer axles remain almost unchanged, because the compression force in the coupling absorbs part of the 

longitudinal load transfer. Over this interval the articulation angle stays below 0.015 rad and the trailer's 

lateral deviation does not cross the lane boundary (S_b = L_n · tan(0.015) = 0.029 m). With time, however, 

the articulation angle grows and the trailer drifts beyond the lane: S_b = 0.186 m at V = 15 m/s and S_b = 

0.375 m at V = 25 m/s. The trailer's lateral oscillations are damped and its lateral velocity stabilises over 

time, so the road train eventually recovers stability. 

The compression force in the traction-coupling device therefore proves a non-negligible factor within 

the first 0.3 s of braking and should be included in stability assessments of light-duty road trains. 

Key words: light-duty road train; braking; traction-coupling device; jackknifing; articulation angle; 

lateral stability; longitudinal load transfer; brake timing asynchrony. 
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