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Анотація. Матеріали статті містять такі питання: конструкція та робота стрічково-

колодкового гальма бурової лебідки; взаємозв’язок гальмівного моменту з конструктивними 

параметрами фрикційних вузлів гальм; аналіз гальмівних моментів, що реалізуються фрикцій-

ними вузлами гальм; температурні градієнти й темпи нагрівання та охолодження металевих 

фрикційних елементів гальм; обговорення результатів. Теоретичні та експериментальні дос-

лідження взаємозв’язку гальмівних моментів, що розвиваються фрикційними вузлами різних 

видів гальм, з їх конструкційними та експлуатаційними параметрами дали змогу встановити 

таке. Величини гальмівних моментів, що розвиваються фрикційними вузлами різних видів га-

льмівних пристроїв, та вплив на них конструктивних параметрів. Зміна градієнтів гальмівних 

моментів для найбільш навантажених пар тертя стрічково-колодкового гальма бурової лебід-

ки. Величини локальних температурних градієнтів на початку та в кінці гальмування транс-

портних засобів і бурових лебідок для визначення термічних напружень у металевому фрикцій-

ному елементі. Зниження термічного напруження металевих фрикційних елементів стрічково-

колодкового гальма: завдяки технологічним рішенням шляхом розроблення методу оптимізації 

керування спуско-підйомними операціями, що підвищило довговічність фрикційних пар в окре-

мих випадках до 25 %; температурний градієнт за товщиною обода шківа становив без виму-

шеного охолодження 25 ºС, а в разі охолодження – 15 ºС. Лінійне зношування накладок за умо-

ви охолодження та оптимального режиму керування гальмом зменшилось в середньому на 

18 %; конструктивні рішення – способом використання ефекту охолодження в конструкції 

металевих фрикційних елементів –  дадуть змогу підвищити їх довговічність у деяких випад-

ках до 20 %. 

Ключові слова: стрічково-барабанно-дисково-колодкові гальма, конструктивні та експлуата-

ційні параметри фрикційних вузлів  гальм. 

 

Вступ 

Особливостями швидкозмінних процесів, 

що мають місце як на поверхневих, так і 

приповерхневих шарах пар тертя гальма, є 

виняткове розмаїття можливих форм їх про-

яву та наявність взаємозв’язку між ними. 

Так, зусилля, що прикладаються до гальмів-

ної стрічки у фрикційному вузлі (один фізи-

чний процес), породжують цілий ланцюжок 

електротермомеханічних процесів, явищ та 

ефектів: виникнення імпульсних нормальних 

і дотичних сил, перерозподіл імпульсних но-

рмальних навантажень, перехід від статично-

го до імпульсного гальмівного моменту, ге-

нерування на поверхнях мікровиступів 

електричних і теплових струмів із подаль-

шим їх акумулюванням і розсіюванням в на-

вколишнє середовище, виникнення поверх-

невих і об’ємних температурних градієнтів, і 

як наслідок, установлення температурних 

границь, що впливають на змінні величини 

фрикційного елемента. Усе це сприяє появі 

та розвитку сітки мікротріщин на робочій 

поверхні обода гальмівного шківа. 

 

Аналіз публікацій 

У роботі [1] показано визначення коефіці-

єнта теплопередачі через пластину, що оми-

вається з обох боків повітрям. У цьому разі 

враховувалися складові термічні опори теп-

ловіддачі та термічний опір теплопровідності 

для визначення коефіцієнта теплопередачі. 

Не зазначено, що термічний опір тепловідда-

чі має фіктивний характер. 

Стосовно нагрівання та охолодження ізо-

тропного тіла автор запропонував три теоре-

ми [2], які свідчать про таке: 
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- для системи тіл має місце регуляризація 

температурного поля, тобто швидкість зміни 

логарифму надлишкової температури одна-

кова для всіх точок системи (перша теорема); 

- темп охолодження (нагрівання) m ізот-

ропного тіла за умови кінцевого значення 

коефіцієнта тепловіддачі α пропорційний 

добутку площі зовнішньої поверхні S тіла та 

коефіцієнту тепловіддачі й обернено пропо-

рційний повній теплоємності С тіла (друга 

теорема); 
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де ψ – коефіцієнт пропорційності, що дорів-

нює відношенню середньоповерхневої над-

лишкової температури ( )
Spert  тіла до його 

середньооб’ємної надлишкової температури 

( )
Vpert  у стадії регулярного режиму; 

- граничне значення темпу охолодження 

m∞ та температуропровідність α матеріалу 

прямо пропорційні (третя теорема): 

 

.= mK  (2) 

 

Коефіцієнт пропорційності залежить лише 

від форми й розмірів тіла, і тому називається 

коефіцієнтом форми тіла. 

Наводяться залежності для визначення К 

деяких тіл (кулі, циліндра, паралелепіпеда). 

Залежності (1) і (2) отримані за умови не-

змінності теплофізичних параметрів тіла α, λ, 

С та коефіцієнта тепловіддачі а. Крім того, 

не були враховані властивості металевих 

фрикційних елементів у процесі їх нагріван-

ня (або вимушеного охолодження), що зале-

жать від структури матеріалів і напрямку хі-

мічних зв’язків у кристалах. 

У роботі [3] звернено увагу на термічний 

опір тепловіддачі від матових і полірованих 

поверхонь теплообміну барабанно-стрічково- 

й дисково-колодкових гальмівних пристроїв. 

Однак нічого не сказано про кондуктивний 

теплообмін. 

Узагальнено показано перетворення неі-

деального контакту на ідеальний [4] за умо-

ви, що y ⟶ ∞ і B ⟶ ∞ (де y – коефіцієнт ко-

нтактного теплообміну; В – безрозмірна 

теплова провідність контакту) з урахуванням 

коефіцієнта розподілу енергії тертя. До того 

ж не було розглянуто встановлений термос-

табілізаційний стан зони контактів пари  

тертя. 

У роботі [5] запропоновано математичне 

моделювання трибоспряжень «накладка – 

диск / шків» за оцінкою їх енергонавантаже-

ності щодо гальмівних пристроїв підйомно-

транспортних машин. Уся математична мо-

дель розбивалася на підмоделі (контактну, 

деформаційну, кінематичну, теплову, тепло-

виділення, термопружню та зношування), а 

потім на основі виявлених зв’язків між ними 

проводилося об’єднання їх у єдину модель. 

У цьому разі було задіяно вісім експлуата-

ційних параметрів, що не відповідали суво-

рій послідовності їх протікання у зазначених 

парах тертя дисково- та стрічково-

колодкових гальмівних пристроїв. 

У роботі [6] вирішене завдання оптиміза-

ції конструктивних (товщини, зовнішнього 

діаметра та площі бігової доріжки тертя су-

цільного диска) параметрів пар тертя диско-

во-колодкового гальма автобуса А-142 на 

основі методу геометричного програмування. 

Надалі проведено оцінку раціональних екс-

плуатаційних параметрів (гальмівний мо-

мент, динамічний коефіцієнт тертя, поверх-

невих та об’ємних температур, напружено-

деформованого стану, зносу фрикційних на-

кладок) дисково-колодкових гальм за допо-

могою методу планування екстремальних 

експериментів та комп’ютерного моделю-

вання в лабораторних та експлуатаційних 

умовах. Здобуті результати були використані 

в модульних дисково-колодкових гальмах 

шахтних підйомних машин. 

 

Мета та постановка завдання 

Метою роботи є встановлення взає-

мозв’язку гальмівних моментів, що розвива-

ються фрикційними вузлами гальм, з їх конс-

трукційними та експлуатаційними 

параметрами. 

 

Для досягнення поставленої мети необхі-

дно розглянути такі питання щодо вирішува-

ної проблеми: конструкція та робота стрічко-

во-колодкового гальма бурової лебідки; 

взаємозв’язок гальмівного моменту з конс-

труктивними параметрами фрикційних вуз-

лів гальма; аналіз гальмівних моментів, що 

реалізуються фрикційними вузлами гальма; 

температурні градієнти та темпи нагрівання 

й охолодження металевих фрикційних еле-

ментів гальм; обговорення результатів. 
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Взаємозв’язок гальмівного моменту з 

конструктивними параметрами фрикцій-

них вузлів гальма 

Визначимо раціональні параметри фрик-

ційного вузла стрічково-колодкового гальма 

бурової лебідки (Rш  – радіус гальмівного 

шківа; В – ширина обода шківа; Р – середнє 

питоме навантаження накладок на обід шкі-

ва) для підвищення продуктивності остан-

нього. Основним критерієм оптимальності 

прийняті мінімальні габарити за певної вели-

чини гальмівного моменту, зі збереженням 

заданого рівня працездатності гальма бурової 

лебідки. У вирішенні математичної моделі 

вихідні дані беруться із технічного завдання 

проєкту.  

Гальмівний момент, що розвивається ме-

ханічним гальмом бурової лебідки в процесі 

спуску бурильної колони в свердловину, ви-

ражається такою залежністю: 

 

,
1
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(3) 

 

де e – основа натурального логарифму; f – 

динамічний коефіцієнт тертя; φ – кут обхва-

ту. 

Групуючи параметри залежності (3), що 

встановлюють зв’язок між гальмівним мо-

ментом та основними конструктивними па-

раметрами, а також змінними значеннями 

динамічного коефіцієнта тертя та кута обхва-

ту, отримаємо нерівності 
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(4) 

 

де 
1Г

M  і 
2Г

M  – максимальний і мінімальний 

гальмівні моменти. 

Під час гальмування майже вся кінетична 

енергія перетворюється на теплоту (4), тому 

для розрахунку необхідно врахувати середню 

інтенсивність виділення теплоти на обід у 

локальній зоні qср, кутову швидкість шківа 

ω3. Залежність гальмівного моменту від ви-

щезазначених параметрів виражається так: 
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(5) 

 

де 
3,

3
ГM  – середні величини гальмівного 

моменту й кутової швидкості шківа. 
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(6) 

 

Зв’язок між значеннями середнього радіу-

са обода шківа та найбільшим і найменшим 

його значеннями виражається за допомогою 

нерівностей: 

 

12 RRRR ШШ  . (7) 

 

Імпульсне нормальне навантаження пар 

тертя механічного гальма характеризується 

виразом 

ВРRШГ = . (8) 

 

До того ж відношення ширини накладок і 

радіуса обода шківа В/Rш становить 0,67, як 

для наявних конструкцій воно дорівнює 0,35, 

що і є причиною виникнення термічного на-

пруження. Це підтверджується в роботі [7] і 

застосовується в зарубіжній практиці. Зі збі-

льшенням відношення В/Rш різниця терміч-

них напружень зменшується, відповідно, збі-

льшується довговічність обода шківа й 

накладок. 

Найбільш ефективним способом боротьби 

з негативною дією температурних напружень 

є удосконалення конструктивних форм. Од-

нак правила конструювання термостійких 

конструкцій часто суперечать правилам 

конструювання з урахуванням теплових на-

вантажень. Так, наприклад, більш високий 

опір виникненню термічних тріщин в ободі 

шківа бурової лебідки, який має найтонший 

обід, оскільки в цьому випадку забезпечуєть-

ся менше стиснення теплового розширення, 

викликаний нагріванням у процесі гальму-

вання. Водночас вимогами міцності є необ-

хідність потовщення обода. 

В основу конструювання закладено прин-

цип, згідно з яким можна вилучати масивні 

елементи, що заважають вільному розши-

ренню менш масивних нагрітих ділянок. 

Для встановлення закономірностей зміни 

імпульсних питомих навантажень дослі-

дження з барабанно-колодковим гальмом 

проводилося щодо двох випадків: за постій-

ної величини гальмівного моменту, коли збі-

льшення питомих навантажень досягалися 

зменшенням площі накладок, і за умови пос-

тійної площі накладок, коли збільшення пи-

томих навантажень супроводжувалося збі-

льшенням. В обох випадках збільшення 

питомих навантажень супроводжувалося де-
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яким підвищенням температури (рис. 1). 

У першому випадку це пояснюється збіль-

шенням роботи тертя, що припадає на кожен 

квадратний міліметр поверхні тертя наклад-

ки, у другому – зростанням інтенсивності 

гальмування. Численними дослідженнями 

доведено, що генерована теплота залежить 

від швидкості гальмування: що швидше га-

льмується машина, то вище піднімається те-

мпература поверхні тертя. У разі зменшення 

часу гальмування утворення теплоти відбу-

вається за більш короткий час, і хоча теплоп-

ровідність шківа велика, вона все ж таки є 

кінцевою величиною, і для розподілу тепло-

ти по масі шківа потрібен деякий час. 

 
 

 

Рис. 1. Залежність установленої температури 

від питомого навантаження для барабан-

но-колодкового гальма Т-300 з чавунним 

шківом, якщо Ас = 640 Нм/с 

 

Крім того, найбільш інтенсивне охоло-

дження відбувається під час гальмування, а 

оскільки зменшується час гальмування, то 

зменшується й час найбільш інтенсивного 

охолодження. Необхідно також зазначити, 

що за умови зменшення часу гальмування 

дещо збільшується робота гальмування, 

оскільки, відповідно, зменшується гальмівна 

дія внутрішніх сил опору пари тертя. Ця об-

ставина також сприяє збільшенню темпера-

тури поверхні тертя. 

Аналогічні залежності були отримані й 

для інших видів гальм. Так, на рис. 2, а наве-

дені графіки залежностей для стрічкових 

гальм, а на рис. 2, б – для дискових гальм. 

Випробування останніх проводилися для чо-

тирьох значень гальмівного моменту, що до-

рівнює 0,55; 6,75; 1,1 і 1,30 його номінальної 

величини, визначеної за умови дворазового 

запасу гальмування. Під час аналізу графіків 

на рис. 2, а та б необхідно враховувати, що 

по осі абсцис відкладено відношення гальмі-

вного моменту в процесі випробування до 

номінального гальмівного моменту, але ве-

личина номінального гальмівного моменту 

для кожного розміру гальма різна. Дослі-

дження з дисковими гальмами показали, що 

в разі вилучення однієї тертьової пари, від-

повідно, знижувалася величина гальмівного 

моменту за умови тих самих питомих наван-

тажень. У всіх випадках поверхнева темпера-

тура нагрівання в разі однієї знятої пари ви-

являлася більш високою, ніж під час роботи 

гальма з повним комплектом дисків. 
 

 

Рис. 2. Залежність установленої температури 

від гальмівного моменту: а – для стрічко-

вих гальм, Ас = 100 Нм/с: 1 – гальмо 

Л-300; 2 – гальмо Л-500; б – для дискових 

гальм, Ас = 100 Нм/с: 1 – гальмо ТВ-0,5; 

2 – гальмо ТВ-2 

 

Отже, можна зробити висновок, що змен-

шення поверхонь тертя ефективніше підви-

щує температуру нагріву, ніж зменшення 

питомого навантаження, що може пояснюва-

тися покращенням умов тепловіддачі зі збі-

льшенням числа дисків. Однак збільшення 

числа дисків призводить до неодмінного збі-

льшення гальмівного моменту, яке не може 

бути компенсовано збільшенням питомих 

навантажень у парах тертя гальма. 

Взаємозв’язок гальмівного моменту з 

конструктивними параметрами фрикційних 

вузлів дисково-колодкового гальма, що са-

мовентилюється, наведено в роботі [8]. 

На рис. 3 проілюстрована закономірність 

зміни гальмівного моменту, що розвивається 

дисково-колодковим гальмом з серійними та 

охолоджуваними елементами самовентильо-

ваними дисками вантажного транспортного 

засобу моделі МАN, від конструктивних 



 24                                                                              Вісник ХНАДУ, вип. 101, т. 2, 2023 

 

 

удосконалень їх бігових доріжок тертя та ди-

намічного коефіцієнта тертя, що реалізуєть-

ся. Графічна залежність показує, що гальмів-

ний момент незначно змінюється. Відомо, 

що гальмівний момент суттєво залежить від  

енергонавантаженості пар тертя дисково-

колодкового гальма транспортного засобу. 

 
 

 

Рис. 3. Залежність гальмівного моменту, що 

розвивається самовентильованим диско-

во-колодковим гальмом з елементами 

охолодження, від динамічних коефіцієнтів 

тертя вантажного транспортного засобу 

марки МАN 

 
 

 

Рис. 4. Залежність гальмівного моменту, що 

розвивається барабанно-колодковими 

гальмами транспортних засобів, від їх ваги 

за умови заданих діаметрів гальмівних ба-

рабанів [8] 

 

На рис. 4 гальмівний момент МГ1 відпові-

дає величині передньої осі, а МГ3 – задньому 

мосту в разі однакових діаметрів гальмівних 

барабанів та їх ободів. 

Перейдемо до аналізу гальмівних момен-

тів, що реалізуються фрикційними вузлами 

стрічково-колодкового гальма. 

 

Конструкція та робота стрічково-

колодкового гальма бурової лебідки 

До немасивних металевих фрикційних 

елементів гальм належать гальмівні диски й 

барабани. Перші мають коефіцієнт взаємного 

перекриття пар тертя до 0,25, а другі – 

до 0,65. Одне дисково-колодкове гальмо дво-

сторонньої дії має дві фрикційні накладки, а 

барабанно-колодкове гальмо – чотири накла-

дки. Немасивні металеві фрикційні елементи 

гальм мають вагу від 25,0 до 250,0 кг. 

Для оцінювання енергонавантаженості 

пар тертя гальмівних пристроїв потрібно зна-

ти геометричні параметри пар тертя та їх фо-

рму; теплофізичні характеристики матеріа-

лів; початкові та граничні умови; 

максимальну енергонавантаженість метале-

вих фрикційних елементів та їх теплообмін-

ну здатність, яка полягає у тепловій взаємодії 

між їх частинами, що викликає конвективний 

і радіаційний теплообмін із поверхонь тіл, а 

також допустиму температуру для матеріалів 

полімерної накладки [7]. 

Ці чотири умови називаються умовами 

однозначності, а сукупність початкової та 

граничних умов – крайовими умовами. 

Енергонавантаженість робочих поверхонь 

обода шківа й барабана, а також бігової до-

ріжки тертя дисків (суцільного та самовенти-

льованого) залежить від їх металоємності. 

Що менше остання, то швидше прогріється 

той чи інший металевий фрикційний еле-

мент. Крім того, на ефективність конвектив-

ного й радіаційного теплообміну впливає 

співвідношення площ матових і полірованих 

поверхонь металевих елементів. До того ж 

зазначені види теплообміну залежать від 

кондуктивного теплообміну. 

Проаналізуємо вагові співвідношення га-

льмівного шківа бурової лебідки У2-5-5. Ві-

дношення ваги обода шківа до ваг реборд і 

кріпильного виступу становить 10,11 і 4,33 

відповідно. У цьому разі відношення ваги 

кріпильного виступу до реборд дорівнює 

лише 2,26. Якщо розглядати гальмівний ба-

рабан транспортного засобу КрАЗ-250, за-

значені вагові співвідношення становлять 

1,52; 1,66 та 2,53 відповідно. У гальмівному 

барабані розглядається фланець. 

Зупинимося на конструкції та роботі стрі-

чково-колодкового гальма бурової лебідки 

через його велику динамічну та теплову на-

вантаженість. 

Згідно з кінематичною схемою (див. 

рис.  5, а, б) фрикційні накладки 3 встанов-

лені на гальмівних стрічках 2, які одним кін-

цем [з боку забігаючої гілки (II) стрічки] 

прикріплені до балансира 11, а іншим [з боку 

набігаючої її гілки (1)] – до мотилевих шийок 

6 і 9 колінчастого вала 10. 
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Рис. 5. Загальний вигляд бурової лебідки (а), 

схема стрічково-колодкового гальма (б) та 

його фрикційний вузол (в) 

 

Серійні стрічково-колодкові гальма буро-

вої лебідки працюють у такий спосіб. Пере-

міщенням рукоятки 1 здійснюється поворот 

колінчастого вала 10, унаслідок якого бури-

льник затягує гальмівні стрічки 2 з фрикцій-

ними накладками 3, і вони сідають на гальмі-

вні шківи 4. Процес гальмування стрічково-

колодковим гальмом характеризується таки-

ми стадіями: початковою (першою), проміж-

ною (другою) і кінцевою (третьою). Зупини-

мося на кожній із них окремо. 

На стадії гальмування фрикційні наклад-

ки 3 розміщені в середній частині гальмівної 

стрічки 2, взаємодіють з робочою поверхнею 

гальмівного шківа 4. Фронт взаємодії розши-

рюється в бік фрикційних накладок 3 набіга-

ючої гілки (I) гальмівної стрічки 2. 

Проміжна стадія гальмування характери-

зується подальшим поширенням фронту вза-

ємодії в бік фрикційних накладок 3 гальмів-

ної стрічки 2 збігаючої гілки (II). 

Кінцева стадія гальмування визначається 

тим, що майже всі нерухомі накладки 3 галь-

мівної стрічки 2 взаємодіють із робочою по-

верхнею шківа, що обертається 4. Під час 

пригальмовування послідовність входження 

поверхонь тертя в контакт повторюється. 

Повний цикл гальмування завершується зу-

пинкою гальмівних шківів 4 з барабаном 5. 

Керування гальмом бурової лебідки здійс-

нюють також подачею стисненого повітря 

через кран 7 бурильника пневматичного ци-

ліндра 8, шток якого з’єднаний з однією з 

мотилевих шийок 9 колінчастого вала 10. 

Величина тиску стисненого повітря в пнев-

моциліндрі 8 регулюється поворотом 7 крана 

бурильника. 

За умови нерівномірного зношування 

фрикційних накладок 3, установлених на 

стрічках 2, балансир 11 у момент гальмуван-

ня дещо відхиляється від горизонтального 

положення й вирівнює навантаження на збі-

гаючій гілці (II) гальмівних стрічок 2, забез-

печуючи рівномірний і одночасний обхват 

ними гальмівних шкивів 4. Завдяки кульовим 

шарнірам реалізація навантажень від гальмі-

вних стрічок 2 до балансира 11 у цьому разі 

не змінюється. 

Найбільш слабкою ланкою в гальмівному 

вузлі є фрикційні накладки. Вони виготов-

ляються у вигляді окремих деталей, які мо-

жуть кріпитися різними способами (напри-

клад, за допомогою вусиків) до відносно 

гнучкої сталевої стрічки. По суті обхвату га-

льмівною стрічкою шківа встановлюють 

фрикційні накладки з постійним і змінним 

кроком. У процесі встановлення на стрічці 

накладок із постійним кроком їх кількість 

завжди парна (12; 16; 18; 20; 22; 26). За умо-

ви змінного обхвату це число може бути не-

парним. 

Загальна кількість фрикційних накладок 

на гальмівній стрічці залежить від їх геомет-

ричних параметрів, а також від того,  який кут 

обхвату гальмівною стрічкою робочої повер-

хні гальма шківа реалізується в стрічково-

колодковому гальмі бурової лебідки. 

У виборі конструктивного варіанта нових 

фрикційних вузлів стрічково-колодкового 

гальма необхідно зважати на задані умови й 

режим його експлуатації. 

 

Аналіз гальмівних моментів, що реалізу-

ються фрикційними вузлами гальма 

Дамо аналіз закономірностей зміни гальмів-

них моментів по довжині стрічки гальма, яка 

розбита на три ділянки з 1-ї до 7-ї: з 7-ї до 

15-ї накладки; з 15-ї до 22-ї накладки (рис. 6).  

 
 

 

Рис. 6. Закономірності зміни гальмівного 

моменту на кожній накладці гальмівної 

стрічки  

 

У кожній із ділянок спостерігаються спле-

ски гальмівних моментів, які мають макси-

мальні значення на третій, одинадцятій (як-

що f = 0,2 максимум змішаний на 

12 накладку) і дев’ятнадцятій накладках. 

Щодо  останньої  накладки  зсув максималь-

них величин гальмівних моментів за умови 
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значень f = 0,2; 0,25 та 0,3 відбувається на 

двадцяту накладку.  

У табл. 1 наведені моментні характерис-

тики накладок стрічки гальма за їх мінімаль-

них та максимальних значень.  

Наведемо аналіз величин гальмівних мо-

ментів окремо на кожній ділянці гальмівної 

стрічки за конкретними фрикційними накла-

дками в разі зміни динамічного коефіцієнта  

тертя з 0,2 до 0,35. 

 

 

Визначимо спочатку співвідношення ди-

намічних коефіцієнтів тертя 0,25/0,2 = 1,25; 

0,3/0,25=1,2 та 0,35/0,3=1,16, тобто їх вели-

чини зменшуються. До того ж за умови міні-

мальних значень гальмівних моментів їх 

співвідношення в зонах гальмівної стрічки 

становлять у першій – 15,64; 3,23 та 2,27; у 

другій – 1,16; 1,8 та 1,08; у третій – 1,27; 1,22 

і 1,19 (за вищезгаданих співвідношень дина-

мічних коефіцієнтів тертя). 

Найбільш стабільними є співвідношення 

мінімальних гальмівних моментів у третій 

зоні, оскільки вони майже рівні співвідно-

шенню динамічних коефіцієнтів тертя. 

У другій зоні співвідношення мінімальних 

гальмівних моментів змінюються від 1,08 до 

1,8, а в першій зоні – від 2,24 до 15,6. 

Щодо співвідношень максимальних галь-

мівних моментів, то вони змінюються на ді-

лянках гальмівних стрічок таким чином: на 

першій – 2,68; 1,40 та 1,211; на другій – 

0,745; 2,02 та 1,25; на третій – 1,25; 1,69 та 

1,49. Найбільш близькими за величиною 

співвідношення щодо динамічних коефіцієн-

тів тертя є співвідношення максимальних 

гальмівних моментів, що розвиваються на-

кладками третьої ділянки стрічки. 

Аналіз величин градієнтів гальмівних мо-

ментів, що розвиваються третьою наклад-

кою (перша ділянка стрічки) згідно з табл. 1, 

показує, що має місце коливання їх значень 

від 62,1 до 166,8 кНм/м, а співвідношення 

змінюються від 0,745 до 2,686. Найбільш 

стабільні величини співвідношень мають 

градієнти гальмівних моментів, що розвива-

ються двадцятою накладкою (третя ділянка 

стрічки), які становлять 1,21; 1,25 та 1,23 за 

умови співвідношень динамічних коефіцієн-

тів тертя 1,25; 1,2 та 1,16. 

Використання нового експлуатаційного 

параметра, яким є градієнт гальмівних моме-

нтів, що розвиваються парами тертя «гальмі-

вний шків – фрикційна накладка», дає змогу 

оцінювати їх величини за кожною фрикцій-

ною накладкою гальмівної стрічки. 

 

Температурні диски, барабани та шківи  

різних типів з їх локальними  

температурними градієнтами 

Рівень енергонавантаженості металопо-

лімерних пар тертя трибосистем залежить від 

їх поверхневих і об’ємних температурних 

градієнтів. Зупинимося на поверхневих і 

об’ємних температурних градієнтах різних 

типів гальмівних дисків, барабанів та шківів 

згідно з табл. 2. Проаналізуємо поверхневі та 

об’ємні температурні градієнти суцільних і 

самовентильованих гальмівних дисків у про-

цесі попередніх етапів випробувань типу I та 

II дисково-колодкових гальм автобуса БАЗ 

А079.33. На першому типі випробувань мало 

місце імпульсне підведення теплоти до пар 

тертя через взаємодію плям контактів їх мік-

ровиступів, а на другому типі випробувань – 

тривале підведення теплоти.  

Умовою виникнення температурних гра-

дієнтів у гальмівному диску будь-якого типу 

є дотримання нерівності ∆tП>∆tV (приріст по-

верхневої температури ∆tП в тілі диска зав-

жди більший за приріст об’ємної температу-

ри ΔtV  в тілі диска). У цьому разі необхідно 

враховувати такі обмеження: 

Таблиця 1 – Моментні характеристики фрикційних накладок стрічки стрічково-колодкового гальма 

Значення  f  для 

Н
о

м
ер

и
 

н
ак

л
ад

о
к
 Значення  f 

0,2 0,25 0,3 0,35 0,2 0,25 0,3 0,35 0,2 0,25 0,3 0,35 

мінімальних максимальних Значення градієнтів гальмівних 

моментів, кНм/м величин гальмівних моментів, кНм 

 

0,07 

 

 

1,095 

 

 

3,54 

 

 

7,94 

 

7,46 20,01 14,91 13,43 

3 

6 

7 

62,1 

25,6 

33,6 

166,8 

25,46 

35,83 

124,2 

24,35 

38,22 

111,9 

19,53 

36,44 

5,49    6,35 7,48 8,06 18,78 26,38 53,24 90,04 
11 

15 

134,8 

140,2 

219,8 

174,6 

443,7 

209,1 

750,4 

243,7 

18,52 23,44 28,64 34,23 46,64 56,46 70,54 105,4 
19 

20 

249,3 

388,7 

366,2 

470,5 

548,6 

587,8 

878,4 

723,3 
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[10,0<q<500,0], кВт/м2; [25,0<α<500,0], 

Вт/(м2∙ºС) 

[0,01<δ<0,05], м;    [30,5<α<135,0], Вт/(м2∙ºС) 

де q – густина теплового потоку; δ – товщина 

металевого фрикційного елемента; α, К – ко-

ефіцієнти: тепловіддачі, теплопередачі. 

 

Таблиця 2 – Гальмівні диски, барабани та шківи різних типів з їх локальними градієнтами в 

процесі підведення теплоти 

Вид гальмів-

ного при-

строю 

Стан металевих фрикційних елементів 

1 2 3 

Д
и

ск
о

в
о

-к
о

л
о

д
к
о

в
и

й
 вентильований суцільний 

на початку у кінці на початку у кінці 

гальмування 

з температурними градієнтами 

об’ємними поверхневими об’ємними поверхневими 

I* 

    

II* 

    

Б
ар

аб
ан

н
о

-к
о

л
о

д
к
о

в
и

й
 сталевий чавунний 

на початку у кінці на початку у кінці 

гальмування 

з температурними градієнтами 

об’ємними поверхневими об’ємними поверхневими 

I* 

    

II* 

    

С
тр

іч
к
о

в
о

-к
о

л
о

д
к
о

в
и

й
 сталь 14ХГ2НМЛ сталь 60Г 

на початку у кінці на початку у кінці 

гальмування 

з температурними градієнтами 

об’ємними поверхневими об’ємними поверхневими 

I* 

    

II* 

    
 
*Примітка: I, II – імпульсне й тривале підведення теплоти до тіла гальмівного диска здійснюють за 

умови, що в парах тертя досягнуто температури tП=100ºС 

 

З наведених величин параметрів випли-

ває, що вони залежать від густини теплового 

потоку, який пронизує ободи шківа й бараба-

на, а також тіло диска.  

Для встановлення закономірностей нагрі-

вання та охолодження ізотропних металевих 

фрикційних елементів з дотриманням почат-

кових і граничних умов для металополімер-

них пар тертя гальм О. Вольченко запропо-

нував три теореми, які стверджують:   

- немасивні фрикційні елементи в процесі 

електротермомеханічного тертя металопо-

лімерних пар дебатування в нестаціонарних 

теплових полях інтенсивно охолоджуваних 

потоками повітря з квазілінійним контактом 

площ поверхонь їх мікровиступів з дотри-

манням удосконалених початкових і гранич-

них умов, коли коефіцієнт взаємного перек-

риття досягає регламентованих накладок у 

разі змінних величин теплофізичних параме-

трів матеріалів, відбувається кондуктивний 

теплообмін між частинами металевих фрик-

ційних елементів, поряд з конвективним і 

радіаційним теплообміном з їх поверхонь, 

сприяючи виникненню поверхневого й 

об’ємного термостабілізаційного стану мета-

левих фрикційних елементів (перша теоре-

ма); 

- масивні фрикційні елементи в процесі 

електротермомеханічного тертя метало-

полімерних пар тертя гальма в нестаціонар-

них теплових полях із неідеальним контак-

том площ поверхонь плям мікровиступів, 

коли коефіцієнт взаємного перекриття мен-
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ший від регламентованого за умови постій-

них величин теплофізичних параметрів мате-

ріалів, спостерігається кондуктивний тепло-

обмін між частинами металевих фрикційних 

елементів їх поверхонь, сприяючи повному 

їх прогріванню (друга теорема); 

- темп нагрівання та вимушеного охоло-

дження масивних і немасивних металевих 

елементів у процесі електротермомеханічної 

фрикційної взаємодії металополімерних пар 

тертя в разі недосягнення допустимої темпе-

ратури полімерної накладки визначається за 

залежністю вигляду 

 

;21

н

н

tt
m



−
=

     
;21

о

о

tt
m



−
=

 

 

а для немасивних металевих елементів після 

допустимої температури полімерною накла-

дкою визначається залежно від вигляду 

 

;43

н

н

tt
m

 

−
=

     
;43

о

о

tt
m

 

−
=

 

 

де t1, t3 і t2, t4 – поверхневі температури після 

та до гальмування; t2, t4 – поверхневі темпе-

ратури після охолодження; τН, τ’Н і                   

τо, τ’о – час нагрівання та вимушеного охоло-

дження; водночас необхідно враховувати по-

верхневий і об’ємний термостабілізаційний 

стан металевих фрикційних елементів (третя 

теорема). 

 

Обговорення результатів 

Теоретичні та експериментальні дослі-

дження взаємозв’язку гальмівних моментів, 

що розвиваються фрикційними вузлами різ-

них видів гальм, з їх конструкційними та 

експлуатаційними параметрами дозволили 

визначити: 

- величини гальмівних моментів, що роз-

виваються фрикційними вузлами різних ви-

дів гальмівних пристроїв, і вплив на них 

конструктивних параметрів; 

- зміну градієнтів гальмівних моментів 

для найбільш навантажених пар тертя стріч-

ково-колодкового гальма бурової лебідки; 

- величини локальних температурних гра-

дієнтів на початку та в кінці гальмування 

транспортних засобів і бурових лебідок для 

визначення термічних напружень у метале-

вому фрикційному елементі; 

- зниження термічної напруженості мета-

левих фрикційних елементів стрічково-

колодкового гальма; 

- завдяки технологічним рішенням, а саме 

способом розроблення методу оптимізації 

керування спуско-підйомними операціями, 

можна підвищити довговічність фрикційних 

пар, в окремих випадках до 25 %; 

- температурний градієнт за товщиною 

обода шківа становив без вимушеного охо-

лодження 25 ºС, а під час охолодження – 

15 ºС; лінійне зношування накладок за умови 

охолодження та оптимального режиму керу-

вання гальма зменшився в середньому 

на 15 %; 

- завдяки конструктивним рішенням, а са-

ме способом використання ефекту охоло-

дження в конструкції металевих фрикційних 

елементів, можна підвищити їх довговічність 

у деяких випадках до 20 %. 

 

Висновок 

Отже, у роботі встановлений взає-

мозв’язок конструктивних параметрів різних 

видів гальм із їх експлуатаційними парамет-

рами. 
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Interdependence of constructive and operation 

parameters of brake friction units 

Abstract. Problem. Theoretical and experimental 

studies of the relationship between the braking 

torques developed by the friction assemblies of 

various types of brakes and their design and 

operational parameters made it possible to establish 

the following: the values of the braking torques 

developed by the friction assemblies of various types 

of braking devices and the influence of design 

parameters on them; changing the gradients of the 

braking moments for the most loaded friction pairs of 

the belt-pad brake of the drilling winch; values of 

local temperature gradients at the beginning and at 

the end of braking of vehicles and drilling winches to 

determine the thermal stresses in the metal friction 

element. Goal. The purpose of the work is to 

establish the relationship between the braking 

torques developed by the friction brake assemblies 

and their design and operational parameters. 

Methodology. The solution to the tasks is that the 

design is based on the principle, according to which, 

if possible, massive elements that interfere with the 

free expansion of less massive heated areas are 

excluded. Results. The relationship between the 

design parameters of various types of brakes and 

their operational parameters is established. 

Originality. It was determined that the design and 

operational parameters of the brakes depend on the 

density of the heat flow that penetrates the rims of the 

pulley and the drum, as well as the body of the disc. 

O. I. Volchenko proposed three theorems to establish 

the regularities of heating and cooling of isotropic 

metal friction elements with compliance with the 

initial and boundary conditions for metal-polymer 

friction pairs of brakes. Practical value. The use of a 

new operating parameter, which is the gradient of 

braking moments developed by friction pairs "brake 

pulley - friction lining", allows to estimate their 

values for each friction lining of the brake belt. 

Key words: belt-drum-disc-pad brakes, structural 

and operational parameters of friction brake 

assemblies . 
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