
1 

 
CURS 9      CCSCMA 

 
 

4.4. Elemente de calcul a sistemului de frânare 
 

Pentru menţinerea stabilităţii şi manevrabilităţii autovehiculului în timpul procesului de frânare la 
un spaţiu de oprire optim, s–au introdus diagrame privind repartizarea forţelor de frânare pe punţi, 
respectarea acestor condiţii la toate regimurile de încărcare fiind posibilă numai cu dispozitive de reglare 
a forţei de frânare în funcţie de sarcina dinamică sau statică.. 

 
4.4.1. Determinarea momentelor de frânare la punţi 

 

Valoarea momentului de frânare la cele două punţi (din faţă şi spate) ale autovehiculului se 
stabileşte din una dintre condiţiile: 

1) aderenţă maximă, 
2) asigurarea unei deceleraţii maxime impuse.  
 
1) Din condiţia de aderenţă maximă la limita de blocare a roţilor simultan (figura 4.34) se scrie 

relaţia momentului total de frânare: 
 

   rffff rFMMM  21              (4.8) 
 

în care: momentul de frânare la puntea din faţă (prevăzută cu frâne disc la cele două roţi) este dat de:  
 

   discfranafrrff MrZrFM __111 2             (4.9) 
 

respectiv momentul de frânare la puntea din spate (roţile fiind echipate cu frâne cu tambur şi saboţi 
interiori) este:  
   sabotifranafrrff MrZrFM __222 2           (4.10) 
 

unde: Ga – greutatea autovehiculului, în N; φ – coeficientul de aderenţă maximă; rr – raza roţii, în m. 
 

 
 

Fig. 4.34 – Schema forţelor la frânarea autoverhiculului. 
 
Reacţiunile normale Z1 şi Z2 la roţile punţilor din faţă, respectiv spate se determină din condiţiile de 

echilibru de momente faţă de punctele de contact cu calea de rulare:  
 

  01  gfa hFbGLZ      gfa hFbG
L

Z 
1

1       (4.11) 

 

  02  gfa hFaGLZ      gfa hFaG
L

Z 
1

2       (4.12) 

 

în care: forţa totală de frânare este suma forţelor de frânare ale celor două punţi, trebuie să învingă forţa 
de inerţie care se dezvoltă la încetinirea autovehiculului şi respectă condiţia: 
   

   aifff GFFFF  21           (4.13) 
 

Dacă se consideră repartiţia greutăţii autovehiculului pe punţi rezultă reacţiunile normale astfel: 
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– la puntea din faţă:    fa FGZ1  
 

– la puntea din spate:    fa FGZ2  
 

unde: α = b/L, β = a/L şi γ = hg/L. 
 

Determinarea valorii forţei de frecare la care frânarea este cea mai eficientă se face în funcţie de 
raportul: 

  

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2

1

2

1

2

1         (4.14) 

 

stabilit pentru încărcarea maximă dată de: α + β = 1 şi coeficientul de aderenţă φ = 0,4 ... 0,5. 
Variaţia raportului χ funcţie de coeficientul de aderenţă este reprezentată în figura 4.35 pentru trei 

categorii de autovehicule: 1 – autocamioane fără sarcină utilă, 2 – autoturisme, 3 – autocamioane cu 
sarcină utilă. 

            
 Fig. 4.35 – Variaţia raportului forţelor de frânare pe punţi. 

 
2) Din condiţia obţinerii deceleraţiei maxime se obţine forţa totală de frânare: 

   maxf
a

f a
g

G
F              (4.15) 

şi momentul total de frânare: 

   rf
a

rff ra
g

G
rFM  max           (4.16) 

 

iar raportul forţelor de frânare pe punţi este dat de relaţia: 

   











g

a
g

a

F

F

f

f

f

f

max

max

2

1            (4.17) 

 

La proiectarea sistemului de frânare, se determină momentul de frânare folosind una din condiţiile 
de mai sus (aderenţă maximă φ = φmax sau deceleraţie maximă impusă afmax), se calculează raportul χ cu 
ajutorul căruia se stabilesc forţele şi momentele de frânare pe fiecare punte. 

  

Dimensionarea frânelor se efectuează pentru tipul constructiv de frână dispus pe roţile 
autovehiculului, cu relaţii specifice de calcul, determinând forţa de acţionare pe fiecare punte. 

 

        
Fig. 4.36 – Condiţia de echilibru pentru frâna de staţionare. 

Rezultă următoarele valori recomandate pentru 
raportul χ al forţelor de frânare pe cele două punţi: 
– la autoturisme: χ = 1,3 ... 1,6 oferă o bună 

stabilitate a autovehiculului, atât pe drumuri 
alunecoase cât şi pe cele uscate; 

– la autocamioane: χ = 0,5 ... 1 valoarea maximă 
asigură o uzură uniformă şi aceeaşi temperatură 
la frânele de pe ambele punţi.  

Pentru frâna de staţionare se impune condiţia ca 
autovehiculul să rămână imobilizat pe panta maximă 
pe care o poate urca sau coborî (figura 4.36) adică: 

 

pastationaref GF sin_          (4.18) 
 

şi se calculează forţa de frânare: 
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– la frânarea tuturor roţilor:  pastationaref GF  cos_           (4.19) 

– la frânarea roţilor punţii spate:  pgpastationaref hGa
L

ZF  sincos
1

2_       (4.20) 

– la frâna pe transmisie:  
0

_
_ i

rF
M rstationaref

stationaref


         (4.21) 

în care: i0 – raportul de transmisie al transmisiei principale. 
 

4.4.2. Calculul frânelor cu tambur şi saboţi interiori 
 

Problema principală de calcul este determinarea raportului de transmitere interior al frânei prin 
intermediul coeficientului de eficacitate al sabotului care depinde de: calitatea materialului de fricţiune, 
modul de fixare al sabotului şi mişcarea relativă dintre sabot şi tambur. 

       

   Fig. 4.37 – Deformarea garniturii de fricţiune.  
 
 Pentru calculul coeficientului de eficacitate se adoptă următoarele ipoteze: 
– coeficientul de frecare nu depinde de presiunea pe garnitura de fricţiune; 
– la solicitarea de compresiune garnitura respectă legea lui Hooke: 

   EE
s

s
p 


              (4.23) 

în care: E modulul de elasticitate, ε deformaţia specifică sub acţiunea presiunii p;   
– garnitura de fricţiune are, în stare liberă (nesolicitată), grosimea constantă şi raza rt indentică cu 

tamburul.  
 

Aria elementară corespunzătoare unghiului elementar dα este: 
   drbdA t                          (4.24) 

unde: b – lăţimea garniturii de fricţiune. 
Forţa normală şi forţa de frecare elementară sunt date de relaţiile: 

   
dNdF

dApdN

f 

              (4.25) 

în care, înlocuind expresia presiunii şi deformaţiei specifice, se obţin:  

   
 

 



sincos

sincos





yxf

yx

KdF

KdN
           (4.26) 

În timpul frânării, poziţia sabotului se schimbă sub 
acţiunea forţei de acţionare, a forţei de reacţiune şi a forţei 
de frecare dintre sabot şi tambur.  

Conform schemei din figura 4.37 centrul sabotului se 
deplasează în raport cu centrul tamburului cu mărimile δx şi 
δy în direcţiile axelor x, respectiv y.  

Considerând tamburul şi sabotul ca fiind rigide, aceste 
deplasări determină comprimarea elastică a garniturii de 
fricţiune, astfel grosimea iniţială s se micşorează, în dreptul 
unghiului α, cu mărimea Δs exprimată de relaţia: 

 

 sincos  yxs                         (4.22) 
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unde s–a notat cu K = E·b·rt /s  o constantă dependentă de parametrii geometrici ai garniturii de fricţiune 
şi modulul de elasticitate. 
 

 1) Coeficientul de eficacitate al sabotului articulat se determină pe baza schemei din figura 4.38 în 
care se aleg convenabil axele de coordonate: axa y să treacă prin punctul de articulaţie (deplasarea 
sabotului după axa y nu mai poate avea loc, adică δy = 0) .  
 Din echilibrul momentelor în punctul de articulaţie pentru sabotul primar, respectiv sabotul 
secundar (în relaţiile următoare semnul de sus se referă la cazul sabotului primar, iar semnul de jos la 
cazul sabotului secundar): 
 

       0sinsincoscoscos 00  ftft dFradFrdNahS       (4.27)  
 

 Prin înlocuirea expresiilor pentru dN şi dFf  din relaţia (4.26), integrarea ecuaţiei între limitele α1 şi 
α2 şi ordonarea convenabilă a termenilor se ajunge la forma: 
 

 



2

1

2

1

2

1

2

1

dcossindcossindcosdcos 20320





















tttx r

a

r

a

rK

hS
  

                                       (4.28) 

 
 

Fig. 4.38  – Schema de calcul pentru sabotul articulat. 
 
 După integrarea expresiei rezultă: 
 

       121
2

2
2

1212
0 sinsinsinsin2sin2sin

2

1

2

1 






 





ttx r

a

rK

hS

                           (4.29) 
 Forţa periferică de frecare este dată de expresia: 

      
2

1

12 sinsin





 xf KdNF          (4.30) 
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din care se obţine: 

    12 sinsin 



 fF

xK            (4.31) 

 

 Folosind relaţia de definiţie a coeficientului de eficacitate rezultă: 

   

   












12
0

21
0

,

sinsin
2

1
1, 



tt

tf
sp

r

a
f

r

a

r

h

S

F
C



      (4.32) 

unde:  

      
 12

1212
21 sinsin4

22sin2sin
,







f          (4.33) 

 

 Având coeficienţii de eficacitate Cp şi Cs pentru sabotul primar, respectiv secundar, se poate 
determina raportul de transmitere interior al frânei cu saboţi articulaţi astfel: 

– pentru frâna simplex: C = Cp + Cs, 
– pentru frâna duplex: C = 2·Cp sau C = 2·Cs, în funcţie de sensul de rotaţie al tamburului în raport 

cu sensul de rotaţie al sabotului. 
 

 Lăţimea garniturii de fricţiune rezultă din relaţia forţei de frecare: 

           1212  






tmtm

f

rp

SC

rp

F
b         (4.34) 

 

în care pentru produsul mediu (p·μ)m se adoptă valori de 0,2 ... 0,3 MPa. 
 

 2) Coeficientul de eficacitate al sabotului flotant se stabileşte conform schemei din figura 4.39 în 
care axele de coordonate se aleg astfel încât axa x să împartă unghiul central al garniturii de fricţiune în 
două unghiuri egale. Forţa S face unghiul γ cu axa x, iar reacţiunea R unghiul δ. 
 

 
 

Fig. 4.39  – Schema de calcul pentru sabotul flotant. 
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 Pentru calculul raportului de transmitere interior se stabilesc ecuaţiile de echilibru al forţelor după 
axele x şi y şi ale momentelor în raport cu punctul O rezultând sistemul: 
 

   

0

0cossinsinsin

0sincoscoscos








  
  

tfO

f

f

rdFaRcSM

dFdNRSY

dFdNRSX



 

       (4.35) 

 

 Înlocuind expresiile pentru dN şi dFf şi integrând între limitele – α0 şi + α0 se obţine sistemul de trei 
ecuaţii cu trei necunoscute:  
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KKRS
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      (4.36) 

 

 Din ultima ecuaţie rezultă expresia reacţiunii: 
 

    
2

sin2 0  x
t K
a

r

a

c
SR           (4.37) 

 

care se înlocuieşte în primele două ecuaţii ale sistemului, iar prin ordonarea termenilor se obţin relaţiile:  
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c
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                       (4.38) 
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c
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t
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       (4.39) 

 

 Din cele două ecuaţii se poate elimina termenul:   00 sin
2

1   Ky   astfel încât rezultă: 
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                  (4.40) 
  

 Dacă relaţia de mai sus se înmulţeşte cu 
tr

a
  şi se utilizează notaţiile: 

     coscos 
tt r

b

r

a
A            (4.41) 
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     sinsin 
tt r

c

r

a
B            (4.42) 

 

     

2
sin4

sin

0

00






f             (4.43) 

 

     


 1
f              (4.44) 

 

relaţia (4.40) se obţine forma: 
 

      







  ff

r

a
KBAS

t
x cossin

2
sin2 0                   (4.45) 

din care se deduce relaţia pentru determinarea forţei de acţionare S a sabotului primar sau secundar. 
 

 Forţa periferică U = Ff  rezultă din dezvoltarea relaţiei: 
 

        dKdNF yxf sincos         (4.46) 
 

care după integrarea între limitele – α0/2  şi + α0/2  rezultă: 
 

    
2

sin2 0  xf KF            (4.47) 

 

 Expresia analitică a coeficientului de eficacitate al sabotului flotant primar sau secundar se obţine 
utilizând relaţiile (4.47) şi (4.45): 
 

   
   



ff
r

a
BA

S

F
C

t

f
sp






cossin

'
,         (4.48) 

 

 Din relaţiile (4.37) şi (4.47) se deduce expresia forţei de reacţiune: 
 

   spf
t

spsp F
a

r

a

c
SR ,_,,             (4.49) 

 
 Cu ajutorul relaţiilor (4.48) şi (4.49) se poate calcula raportul de transmitere interior al oricărui tip 
constructiv de frână cu saboţi flotanţi: 
 

 – frâna simplex:  '''
spsimplex CCC   

 

 – frâna duplex:   '' 2 pduplex CC   
 

– frâna servo: 
  

    2'''
_

'''' 1
1

p
t

pppf
t

pppservo C
a

r

a

c
CCF

a

r

a

c
S

S
CC

S

R
CC 






 






   

 

 În cazul când al doilea sabot este articulat, raportul de transmitere interior al servofrânei este: 
   

   pp
t

pservo CC
a

r

a

c
CC 






  ''' . 
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4.4.3. Calculul frânelor cu disc 
 

 Ipoteza de calcul pentru frâna cu disc consideră că presiunea exercitată asupra garniturii de fricţiune 
este uniformă. Parametrii geometrici şi forţele care solicită frâna cu disc de tip deschis sunt reprezentate 
în figura 4.40.  
 

         
         

Fig. 4.40 Schema de calcul pentru frâna disc: a) geometrie, b) momentul de frânare. 
 

 După definiţie, raportul de transmitere interior la frâna cu disc se determină cu relaţia:  
 

    






 2

22

S

S

S

F
C f

disc           (4.50) 

 

iar sensibilitatea frânei se obţine prin derivarea relaţiei raportului de transmitere C: 
   

    2
d

dC
 

 

 Comparând sensibilitatea frânei cu disc deschisă cu cea a frânei cu saboţi, se observă că frâna cu 
disc se caracterizează printr–o sensibilitate constantă şi relativ mică, spre deosebire de frâna cu saboţi a 
cărei sensibilitate are valori mari şi o variaţie hiperbolică, în special la sabotul primar.  
 

 Determinarea momentului de frânare   
 

 Aria de contact pentru garnitura de fricţiune se determină cu relaţia: 

     22

2 ie rrA 


            (4.51) 

în care se impun: unghiul la centru al garniturii α = 400 ... 500 şi raportul razelor  ri/re = 0,5 ... 0,75.  
 

 Presiunea de contact dintre disc şi garnitura de fricţiune este:  
 

     22

2

ie rr

N

A

N
p







            (4.52) 

 

 Aria elementară de pe suprafaţa garniturii de fricţiune se determină cu relaţia: 
 

    ddd  rrA             (4.53) 
 

iar forţa normală elementară este: 
 

    dddd  rrpApN            (4.54) 
 

 Forţa de frecare elementară dintre disc şi garnitura de fricţiune: 
 

     dddd  rrpNFf           (4.55) 
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determină un moment de frecare elementar: 
     

     dddd 2  rrprFM ff                      (4.56) 
 

 Momentul de frecare cu garnitura de fricţiune rezultă prin integarrea momentului elementar: 

    33

0

2

3

1
dd ie

r

r

ff rrprrpdMM
e

i

   


       (4.57) 

 

 Dacă se înlocuieşte presiunea de contact cu relaţia (4.52), rezultă expresia momentului de frânare de 
forma: 

   m
ie

ie
f rN

rr

rr
NM 




 

22

33

3

2
           (4.58) 

 

iar momentul total de frecare pentru frâna cu disc deschisă este dat de relaţia: 
    

   fdf MM  2_  

 
 2) Frâna cu disc închisă 
 

 Schema de calcul pentru frâna cu disc închisă cu servoefect este prezentată în figura 4.41 din care se 
observă că discul 1 este rezemat în direcţia vitezei unghiulare ω.  
 Forţa periferică creată de dispozitivul de acţionare determină apariţia unei forţe axiale suplimentare 
care duce la creşterea forţei de frânare deoarece discul 2 este acţionat de carcasa 3 prin forţa de frecare. 
 Dacă se notează cu Sb forţa axială (normală pe suprafaţa de frecare) creată de dispozitivul de 
acţionare, forţa de frecare periferică, în prima etapă, este: 
 

    bbf SF  _  
 

 Datorită configuraţiei locaşului bilelor, componenta suplimentară care se adaugă la forţa Sb în 
direcţie axială este: 

    



tan
 bb SS   

 

 
 

Fig. 4.41 – Schema de calcul pentru frâna cu dis închisă. 
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 Deoarece forţa Fb este raportată la diametrul de aşezare al bilelor, iar raportul de transmitere interior 
al frânei cu forţa periferică la diametrul mediu al suprafeţei de frecare rezultă: 
 

   
m

bf
f d

Fd
F _0   

 

 În a doua etapă, ca urmare a forţei suplimentare, forţa normală este: 
 

   





 




tan
1'

bbbb SSSS  

 

iar forţa de frecare periferică este: 
 

    bbbf SSF  '
_  

 

 Deoarece procesul de amplificare continuă în lanţ, se poate scrie relaţia pentru etapa n de forma: 
 

 bbn

n

bef
n
b SCSSS 





















tan
...

tantan
1

2

2

 

 

unde Cb este suma şirului din paranteză adică: 
 

  







tan
1

tan
1

1













n

bC  

 

 Ştiind că:  

 
 

4.4.4. Verificarea sistemului mecanic de frânare 
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