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ПРОЕКТУВАННЯ ЕФЕКТИВНОГО КАМЕРНОГО ДИСКОВО-КОЛОДКОВОГО 

ГАЛЬМА 
 

У матеріалах статті розглянуто оптимізаційне проектування пар тертя дисково-колодкового гальма 

камерного типу з урахуванням обмежень на конструктивні та експлуатаційні параметри. Представлено 

конструкцію і роботу камерного дисково-колодкового гальма бурової лебідки, з гальмовим диском, який 

складається з двох напівдисків змінної товщини, більша з яких відповідає максимальному радіусу поясу 

тертя, а найменша – його мінімальному радіусу. В якості теплоносія в камері диска в системі 

охолодження використано легкоплавкий Li у вигляді порошку змішаного з водою. За допомогою методу 

сил визначено сили інерції, радіальну і тангенціальну силу, що діють на камерний диск та нанорідину в 

об'ємі камери.  Виконано моделювання напружено-деформованого стану диска для дослідження 

механічних і теплових напружень за допомогою програми Ansys Workbench. Визначено і проаналізовано 

значення максимальних еквівалентних напружень та градієнтів напружень по товщині камерного диска. 

За допомогою теплового балансу камерного диска оцінено ефективність нанорідинного охолодження. 

Здійснено оцінку теплового балансу при вимушеному повітряному та примусовому нанорідинному 

охолодженні металевого фрикційного елемента. Дослідно-конструкторські розробки, теоретичні 

дослідження та натурно-обчислювальний експеримент щодо нового типу камерного дисково-

колодкового гальма з нанорідинним охолодженням дозволили встановити закономірності зміни 

експлуатаційних параметрів у вигляді графічних залежностей. Зроблено порівняння основних 

експлуатаційних та теплообмінних параметрів серійного та розробленого дисково-колодкового гальма 

бурової лебідки. Досягнуто покращення зносо-фрикційних властивостей пар тертя за рахунок 

експлуатації гальма в інтервалі температур, нижчих за допустиму для матеріалу фрикційних накладок, і, 

як наслідок, гальмових якостей для підйомного вала бурової установки. 

КЛЮЧОВІ СЛОВА: бурова лебідка, дисково-колодкове гальмо, фрикційний вузол, гальмовий 

диск, камера гальмового диску, нанорідина, напружено-деформований стан 
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Вступ 

 

Для забезпечення нормальної експлу-

атації підйомно-транспортної техніки забез-

печуються надійно діючими парами тертя 

гальмових пристроїв, які повинні зупиняти 

її та вантаж на певному шляху гальмування 

та утримувати його у підвішеному стані при 

заданому запасі коефіцієнта гальмування та 

величині уповільнення. 

Значення ефективності гальмових 

пристроїв зростає у зв'язку з інтенси-

фікацією виробництва, збільшенням 

рухомих мас, швидкостей руху та частоти 

гальмування. У сучасній підйомно-транс-

портній техніці пари тертя гальма протягом 

короткого періоду часу повинні перет-

ворити на теплову енергію значну кількість 

механічної енергії та розсіяти її у 

навколишнє середовище без зниження 

їхньої працездатності в механізмах, 

агрегатах та вузлах. 

 

Аналіз літературних джерел 

 

В роботі [1] проведено порівняння 

закордонних моделей дисково-колодкових 

гальм з гідравлічним приводом PS440-9000 

і PS40-900 бурових установок ZJ12 і ZJ15 і 

було встановлено, що для збільшення 

гальмового моменту в 11 разів діаметр 

гальмового диска збільшується в 1,7 рази, а 

кількість гальмових вузлів – з 2 до 7 при 

різкому гальмуванні з 1 до 3, а тиск у 

гідравлічній системі збільшується з 7,0 до 

8,0 МПа. Однак не було розглянуто різке 

збільшення енергонавантаженості пар тертя 

вище за допустиму температуру для 

матеріалів фрикційних накладок, що 

викликало деструкцію їх поверхневих 

шарів, що, у свою чергу, викликало 

зниження ефективності гальмування. 

У парах тертя дисково-колодкового 

гальма діють великі імпульсні питомі 

навантаження до 8,0 МПа при експлуатації 

восьми пар елементів тертя при спуску 

свічок на великі глибини буріння. При 

цьому пояс тертя диска перекривається 

накладками, а його матова площа взаємодіє 

з повітрям, що омиває її.  

У роботі [2] зазначено, що прагнення 

до досягнення мінімального зношування де-

талей у вузлах тертя призвело до форму-

вання чотирьох основних напрямів пошуку 

технічних рішень у триботехніці, заснова-

них на ефектах беззносності, створення 

нових конструкцій вузлів тертя з новими 

фрикційними матеріалами; технологій об-

робки поверхонь деталей вузлів тертя, 

нових методів та засобів зниження тепло-

навантаженості фрикційних вузлів. 

Нові конструкції гальмових механіз-

мів потужних транспортних засобів та 

особливості їх розрахунку проілюстровані у 

роботі [3]. Запропоновано нову констру-

кцію комбінованого гальма, яка поєднує 

переваги багатодискового гальма по енерго-

ємності та однодискового - по швидкодії. 

Встановлено, що функціональна працездат-

ність комбінованих гальм значною мірою 

залежить від характеру розподілу теплової 

енергії за його складовими механізмами, 

що, у свою чергу, обумовлює зміну зносо -

фрикційних властивостей пар тертя при 

гальмуванні. Експериментальним шляхом 

для складових комбінованого гальма 

отримано величини зміни моменту тертя, 

швидкості ковзання, температури поверхні 

тертя в залежності від часу гальмування. 

Запропонована методика використовується 

під час проектування аналогічних гальмо-

вих пристроїв. 

На теплову навантаженість фрикцій-

них вузлів гальмових пристроїв впливають 

такі фактори: конструктивні особливості та 

геометричні параметри; матеріали пар тертя 

та їх механічні та теплофізичні характе-

ристики; пружно-пластичні деформації по-

верхневих шарів пар тертя; зміни, що відбу-

ваються в робочому шарі матеріалів під час 

гальмування, а також залишкові явища; 

інтенсивність вимушеного охолодження, 

методи та засоби примусового охолодження 

фрикційних вузлів. 

Теплота, що генерується на поверхні 

тертя фрикційного вузла, розподіляється 

між деталями, що труться, відповідно до 

коефіцієнта розподілу теплових потоків, що 

визначається співвідношенням теплофізик-

них характеристик матеріалів тертьових 

деталей і їх геометричних розмірів. При 

цьому в неметалевий фрикційний матеріал 

йде менша (до 10 відсотків) частина 

теплоти, що генерується на фрикційному 

контакті. Тим не менш, поверхнево-об'ємні 
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температури та їх градієнти  досить великі, 

щоб обумовлювати проходження основних 

фізико-хімічних процесів, характерних для 

типових фрикційних матеріалів: розм'як-

шення, плавлення, випаровування, деструк-

цію і згоряння сполучного, утворення 

поверхневих , зносу та його видалення. 

У роботі [4] сформульовано новий 

клас завдань теплової динаміки, а також 

проілюстровано термограми та схеми цир-

куляції теплових струмів у дисках, на які 

поділено гальмовий шків, які були виго-

товлені з матеріалів з різними коефіцієнт-

тами теплопровідності, а між ними  

встановлені теплоізоляційні прокладки. 

Удосконалено метод визначення 

конструктивних параметрів дисків гальма 

за допомогою геометричного програмував-

ня з використанням цільової функції 

мінімізації моменту інерції диска та 

термічних напружень на його бічних 

поверхнях, виходячи з умови забезпечення 

гальмового моменту, що регламентується, і 

неперевищення допустимої поверхневої 

температури для матеріалів фрикційних 

накладок. При цьому розроблено алгоритм 

та програму розрахунку. Результати 

розрахунків показали, що металомісткість 

спроектованого гальмового диска на 10 – 

13% менша від серійного [5, 6].  

 

Конструкція і робота камерного дисково-колодкового гальма бурової лебідки

 

Розглянемо особливості конструкції і 

роботу серійного дисково-колодкового 

гальма, охолоджуваного вимушено потока-

ми повітря. На рис 1 а, б наведено за-

гальний вигляд серійної бурової лебідки з 

дисково-колодковими гальмами, що охо-

лоджуються повітряними потоками навко-

лишнього  середовища  (а) і дисково-колод-

кових гальм з гідравлічним приводом (б). 

 
Рис. 1   – Конструкції: а – бурової 

лебідки з серійними дисково-колодковими 

гальмами, охолоджуваними повітрям; б – гальма 

з гідравлічним приводом. 

Fig. 1 – Designs: a – drilling winch with 

serial disc-pad brakes, cooled by air; b – brakes 

with hydraulic drive. 

До складу бурової лебідки  входить 

барабан 1 і пара дисково-колодкових гальм, 

що мають гальмові диски 2 з поясами тертя 

3. Гальмова система має гідравлічний 

привід. 

Дисково-колодкове гальмо з вимушу-

ним повітряним охолодженням працює при 

спуско-підйомних операціях колони бу-

рильних труб залежно від її ваги в 

аперіодичному циклічному і тривалому 

режимах гальмування. Дисково-колодкові 

гальма  встановлюються з обох боків  

барабана 1 бурової лебідки. Вони мають 

суцільні металеві диски 2, на поясах тертя 3 

яких знаходяться супорти 4, що мають 

кліщеві тримачі 6 двосторонньої дії для 

фрикційних накладок 5 на металевих 

підкладках. Пружинні пристрої 7 вмикання 

та вимикання супортів 4 розміщені зверху. 

Супорти 4 мають індивідуальні гідравлічні 

приводи 8. 

При гальмуваннях в парах тертя 

гальм генерується значна кількість теплоти, 

яка не в змозі повністю відвестися в навко-

лишнє середовище від  гальмових дисків. 

Для інтенсифікації відведення теплоти 

запропоновано систему примусового повіт-

ряно-нанорідинного охолодження пар тертя 

дисково-колодкового гальма бурової 

лебідки. 

На рис. 2 схематично наведено 

фрагменти дисково-колодкового гальма з 

камерою примусової повітряно-нанорі-

динної системи охолодження. 

Дисково-колодкове гальмо бурової 

лебідки з введеними конструктивними 

особливостями  працює так. Гальмовий 
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диск 1 складається з двох напівдисків 2 і 3 

змінної товщини, більша з яких відповідає 

максимальному радіусу поясу тертя 4, а 

найменша – його мінімальному радіусу. 

Своєю внутрішньою формою напівдиски 2 і 

3 з товщиною, що змінюється за лінійним 

 
Рис. 2 – Схематичне зображення камерного 

дисково-колодкового гальма бурової лебідки з 

системою примусового повітряно-

нанорідинного охолодження 

Fig. 2 – Schematic representation of a 

chamber disc-pad brake of a drilling winch with a 

forced air-nanofluid cooling system 

 

законом, утворюють дифузори [7, 8] 7 і 8 у 

верхній і нижній частині диска 1. При 

такому конструктивному виконанні 

дифузори 7 і 8 є прискорювачами 

відведення теплоти від зон випаровування 

13 у суміщену зону транспорту 14 і 

конденсації 15 незалежно від агрегатного 

стану нанорідини. Це відбувається за 

рахунок: по-перше, незначної зміни 

градієнта об'ємної температури на поясі 

тертя 4 напівдиска 3 і зменшення 

гальмового моменту по діаметру диска 1; 

по-друге, суттєвої відмінності площ 

теплообміну зон випаровування 13,  

транспорту 14 і конденсації 15; по-третє, 

різних  розмірів частинок капілярної 

структури у зонах взаємодії з нанорідиною. 

При повороті диска на 180° кожен дифузор 

стає конфузором [9]. 

При надзвичайно активному 

генеруванні теплоти на поверхні тертя 

диска 1 рідина в його камері майже миттєво 

перетворюється на пару, що спричинює 

вибух. В якості теплоносія в камері 12 

диска 1 в системі охолодження використано 

легкоплавкі метали (Na, tп = 97,79 °С і Li tп = 

180,5 °С) у вигляді порошків, змішаних з 

водою. Ми застосували порошок літію Li 

(50% літієвого порошку і 50% води). Він 

здатний відводити значні теплові потоки 

(порядку 15,0 кВт/см
2 

при поверхнево-

об'ємній температурі пар тертя 800 °С) [10, 

11, 12]. Заправлення системи охолодження 

проводиться крізь отвір каналу 16, який 

закривається впускним клапаном 18 (див. 

рис. 2) на ¾ об'єму камери 12 диска 1.  

Рушійною силою в процесах 

нагрівання і охолодження поясів тертя 

диска гальма виступають градієнти 

температур шарів нанорідини, які 

потрапляють у зони випаровування 13, 

конденсації 15 і транспорту 14 [13, 14, 15]. 

При обертанні диска 1 відцентрова сила 

відкидає нанорідину на внутрішні стінки 

камери 12. Уповільнювачем перебування за 

часом нанорідини в зоні випаровування 13 є 

модифікована капілярна структура 11. 

Принцип примусового повітряно-

нанорідинного охолодження пар тертя 

камерного дисково-колодкового гальма 

бурової лебідки полягає в тому, що 

поверхні дифузорів 7 і 8 покриті дрібними 

частинками капілярної структури 11, вони  

є зонами випаровування 13 [9]. Зони 

транспорту 14 і конденсації 15 устелені 

капілярною структурою 10 з великими 

частинками. Зовнішнє примусове вимушене 

охолодження матових і полірованих 

поверхонь диска 1, що обертається,  

забезпечує конвективний і радіаційний 

теплообміни омиваючими потоками 

навколишнього середовища. 

Сили, що діють на гальмовий диск з нанорідинною камерою 

 

На гальмовий диск діють сили: 

інерції, радіальна і тангенціальна (рис. 3). 

Розглянемо кожну з них окремо. 

Обчислимо відцентрову силу інерції, 

що виникає в гальмовому диску з 

внутрішньою камерою при вільному 

обертанні та гальмуванні. Розрахунок 

враховує зміну товщини стінок диска в 

залежності від радіуса та вплив геометрії 

камери на розподіл зведеної маси. 
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Початкові дані: зовнішній радіус 

диска: R = 0,6 м; товщина диска: δ = 0,12 м; 

зовнішній радіус камери: Rкам = 0,57 м; 

густина сталевого диска: ρ = 7350 кг/м
3
; 

мінімальна товщина стінки: δ1 = 0,025 м на 

радіусі r1 ≤ 0,35 м камери;  максимальна 

товщина стінки: δ2  = 0,05166 м на радіусі 

Rкам = 0,57 м камери; кутова швидкість: ω = 

10,47 рад/с (відповідає 100 об /хв). 

Товщина стінки камери диска 

визначається як функція радіуса t(r): 

 



















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








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.57,035,0

,35,0
35,057,0

025,005166,0
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;35,00,025,0

)(

мrм

r

r

rt

   

(1) 

Товщина стінки камери на кожному 

досліджуваному радіусі [16,17]: 










.,

;0),(
)(

RrR

Rrrt
rh

кам

кам





  

(2) 

Розглянемо диференціальну силу 

інерції. Для елемента кільцевої форми на 

радіусі r (див. рис. 3): 

 
Рис. 3 – Поздовжній розріз гальмового диска (а) 

та його фронтальний вигляд (б); виділений 

елемент з поясу тертя диска (в) 

Fig. 3 – Longitudinal section of the brake disc (a) 

and its front view (b); a selected element from the 

friction zone of the disc (c) 
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Сумарну величину сили інерції диска 

визначаємо інтегруванням по всій висоті 

диска: 


R

drrhrF
0

22 )(2

 

.   (4) 

Через змінну товщину стінки камери 

диска розбиваємо інтеграл на три складові: 
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(5) 

Обчислення інтеграла здійснено 

частинами: 

1. Для 0 ≤ r ≤ 0,35 м: 

  .00136,0
3

35,0
095,0025,012,0

235,0

0

2   drr

 

2. Для 0,35 м < r ≤ 0,57 м: 

);35,0(12118,0025,0)(  rrt  

);35,0(12118,0095,0)(12,0)(  rrtrh  

   .00423,035,012118,0095,0
57,0

35,0

2   drrr  

3. Для 0,57 м < r ≤ 0,6 м: 

.00042,0
3

57,06,0
12,012,0

336,0

57,0

2 


  drr  

Підставивши всі складові, 

отримуємо: 

F=2π·7350·10,47
2
(0,00136+0,00423+ 

+0,00042)=48,704 кН. 

Крім сумарної відцентрової сили, що 

діє на всю масу диска, важливо враховувати 

розподіл радіальних сил по його об‘єму. 

Елементарна радіальна сила дорівнює: 

.)(2)(2 222 drrhrrdrrrhdFr  
 
(6) 

Чисельно сумарна радіальна сила 

дорівнює: 

H.48704)(2
0

22  FdrrhrF
R

r   

Відцентрова сила напрямлена ра-

діально і дорівнює інтегралу маси диска, 

помноженої на ω
2 
· r 

.
 

Сумарна радіальна сила, що діє на 

кільцеву ділянку радіуса r, визначає місцеве 

питоме навантаження на диск і може вико-

ристовуватися для розрахунку механічних 

напружень: 



ISSN 2079-1747 Машинобудування. 2026. №37 Машинобудування (за спеціалізаціями) 

 

142 

,
)(

)(
)(

rA

rF
r r

r 

  ‗ 

(7) 

де σr (r) – механічні напруження в 

радіальному напрямку, A (r) – площа 

поперечного перерізу кільцевого елемента 

диска: 

).(2)( rrhrA 
  

(8) 

Тангенціальні сили виникають 

внаслідок дії відцентрових зусиль, що 

розтягують стінку диска у тангенціальному 

напрямку при його обертанні. Елементарна 

тангенціальна сила дорівнює: 

drrhr

rdrrrhrdVdF

)(2

2)(

22

22


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


.  (9) 

Цей вираз є ідентичним до диферен-

ціальної сили інерції диска, оскільки в 

циліндричних координатах вона містить 

тангенціальну складову. При розрахунку 

напружень у напрямку кільцевого поясу 

враховують середній радіус диска: 

.
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)( 2

22

r
rrh

rhr
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rF
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(10) 

Тангенціальні напруження зростають 

лінійно з радіусом диска: 

 

.)( rr   

За величиною цих напружень  

перевіряють міцність стінок камери диска 

при вільному обертанні та гальмуванні, 

особливо в зоні його максимального радіуса 

Rкам. 

Обчислимо тангенціальну силу dFθ 

для елемента диска товщиною dr = 0,01 м 

на зовнішньому радіусі r = 0,6 м. 

Підставляємо значення: ρ = 7350 кг/м³; ω = 

10,47 рад/с; r = 0,6 м; h (r) = δ = 0,12 м; dr = 

0,01 м в залежність (9): 

dFθ=2π·7350·10,47
2
·0,6

2
·0,12·0,01= 

=2190 Н. 

Отже, на тонкий кільцевий елемент 

диска на зовнішньому радіусі діє 

тангенціальна сила у 2190 Н. 

Отримані формули дозволяють 

враховувати реальний розподіл маси і 

напружень в тілі гальмового диска при 

обертанні та гальмуванні. Такий підхід 

потрібний для точного аналізу навантажень, 

особливо при високошвидкісному обертан-

ні диска. Розрахунок є базовим для 

подальшої оцінки напруженого стану при 

проєктуванні диска із зменшеними інер-

ційними навантаженнями. 

Сили, що діють на нанорідину у камері гальмового диска 

 

Розглянемо відцентрову і танген-

ціальну сили і проаналізуємо їхню взаємо-

дію зі стінками камери диска (рис. 4 а, б). 

 
Рис. 4 – Поздовжній переріз гальмового диска з 

камерою, наповненою нанорідиною (а) і переріз 

А-А внутрішньої камери диска (б) 

Fig. 4 – Longitudinal section of a brake disc with a 

chamber filled with nanofluid (a) and section A-A 

of the inner chamber of the disc (b) 

Відцентрова сила елемента 

нанорідини на радіусі r розраховується за  

формулою: 

.)(2 22 drrhrdF нц  
  

(11) 

Інтегруючи по радіусу диска від r = 0 

до r = Rкам = 0,57 м, отримуємо: 

;2
0

max
22

 
камR

нц drhrdF 

 

(12) 

Fц ≈ π 1624,08 ≈ 5091,89 Н . 

Гідростатичний тиск на нанорідину у 

камері дорівнює: 

,нн hgP  
   

(13) 

де hн – висота нанорідини в камері. 

Сила, що створюється 

гідростатичним тиском на нанорідину, яка 

знаходиться в камері диска, визначається 

інтегруванням по її висоті: 

 
max

0

,
h

нннг AdhhgF 

  

 

(14) 

де A = 2π rh н – площа поперечного 

перерізу нанорідини на висоті hн. 
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Сили гідростатичного тиску на 

нанорідину у камері диска: 

F г ≈ π 45,90 ≈ 144,58 Н. 

Тангенціальні сили виникають через 

відцентрові зусилля, що розширюють 

рідину в камері. Для елемента маси 

нанорідини тангенціальна сила розрахо-

вується за формулою: 

.)(22 drrhrdF н               
(15) 

Інтегруючи по радіусу від r = 0 до r = 

Rкам, отримуємо: 

;)(
0

22
 

камR

н drrhrF 

  

(16) 

F θ ≈ 812,04 Н. 

При взаємодії нанорідини зі стінками 

камери розрахуємо сили гідростатичного 

тиску і тертя, що виникають між нанорі-

диною та стінками. Якщо стінки мають  

динамічний коефіцієнт тертя f, то сила 

тертя між стінками камери та рідиною 

розраховується за виразом: 

,стт ApfF 
                 

(17) 

де f = 0,2 – динамічний коефіцієнт 

тертя матеріалу диска; A ст = 2π rh – площа 

стінки камери, на яку діє сила тертя. 

Результат розрахунку для сили тертя: 

F т ≈ π 9,18  ≈ 28,85 Н 

З отриманих результатів обчислень 

випливає, що основними силами, які діють 

на нанорідину в камері, є відцентрова і 

тангенціальна. Гідростатичний тиск та силу 

тертя між нанорідиною і стінками камери 

можна не враховувати через їх малість. 

Сили Fо і Fц  є важливими для розрахунку 

механічного стану системи примусового 

охолодження при проєктуванні камерних 

гальмових  дисків. 

 

Скінченно-елементне моделювання напружено-деформованого стану камерного 

дисково-колодкового гальма бурової лебідки 

 

Для дослідження механічних і 

теплових напружень використано метод 

скінченно-елементного моделювання за 

допомогою програми Ansys Workbench.  

 

Розглядали фрикційний вузол «диск-

накладки» з такими початковими конструк-

тивними та експлуатаційними параметрами: 

матеріал гальмового диска – СЧ 25, питоме 

навантаження на пояс тертя диска  р=7,0 

МПа, матеріал фрикційної накладки ФК-

24А, допустима об‘ємна температура мате-

ріалу накладки 390 °С, температура навко-

лишнього середовища t0=22 °С. Коефіцієнт 

тепловіддачі конвекцією від зовнішньої 

поверхні в омиваюче середовище αн=27,0 

Вт/(м
2
·°С), коефіцієнти тепловіддачі від 

внутрішньої поверхні диска і поверхні 

дифузора в омиваючу нанорідину, 

відповідно, αвн=60,0 Вт/(м
2
·°С) і αд=90,0 

Вт/(м
2
·°С). На рис. 5 а, б, в показано 

скінченно-елементну сітку моделі диска (а), 

а також схеми його теплового (б) і 

механічного навантаження (в). 

 

 
Рис. 5  – Скінченно-елементна сітка моделі диска (а), схеми теплового (б) і механічного (в) 

навантажень камерного дисково-колодкового гальма бурової лебідки 

Fig. 5 – Finite element mesh of the disk model (a), thermal (b) and mechanical (c) load diagrams of the 

chamber disk-pad brake of the drilling winch 
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При моделюванні розглядали камерне 

дисково-колодкове гальмо бурової лебідки 

з товщиною диска: 100,0 мм; 120,0 мм і 

140,0 мм. 

На рис. 6 а, б, в наведено результати 

моделювання температурних напружень 

дисково-колодкового гальма при різних 

товщинах диска: а – b=100,0 мм; б – 

b=120,0 мм; в – b=140,0 мм. 

З аналізу даних табл. 1 і рис. 6 випливає: 

- найбільші механічні напруження 

спостерігалася в зоні II над дифузором. 

Вони виникають внаслідок дії імпульсних 

питомих навантажень на поясі тертя диска, 

які спричиняють стиснення диска і 

деформації в найтоншому його місці – над 

дифузором (див. рис. 6); - у зоні ІІІ 

виникають великі механічні напруження від 

дії імпульсних питомих навантажень на 

поясі тертя диска за малої товщини стінки 

його камери; 

- при збільшенні товщини диска від 

100,0 мм до 120,0 мм і при зростанні 

товщини стінки його камери на 15,0 та 25,0 

мм механічні напруження в зоні II 

зменшилися з 1154,2 МПа до 1029,6 МПа, 

тобто. на 10,8%. Але при збільшенні 

товщини диска з 120,0 мм до 140,0 мм у 

зоні ІІІ відбувається зростання механічних 

напружень на 15,3%; 

- зі збільшенням товщини диска в 1,4 

рази градієнти механічних напружень змен-

шилися від 46,9 МПа/мм до 35,1 МПа/мм, 

тобто на 25,2%, що позитивно впливає на 

стійкість до тріщиноутворення у зоні II.  

За результатами аналізу даних табл. 1 

і рис. 7 а, б випливає: 

- найбільші температурні напруження 

спостерігалися в зоні I на мінімальному 

радіусі поясу тертя диска. Вони виникають 

внаслідок дії теплового навантаження у 

місцях найменшої товщини стінки камери 

диска, яка деформується внаслідок її 

інтенсивного нагрівання та дії гальмового 

моменту; 

- зі збільшенням товщини диска в 1,4 

рази товщина стінки його камери зростає в 

2,14 рази, температурні напруження 

зменшуються з 246,2 МПа до 186,2 МПа, 

тобто, на 24,4%; 

 
Рис. 6 – Результати моделювання механічних напружень у камерному дисково-колодковому 

гальмі при різних товщинах дисків: а – b = 100,0 мм; б – b = 120,0 мм; в – b = 140,0 мм 

Fig. 6 – Results of modeling of mechanical stresses in a chamber disc-pad brake with different disc 

thicknesses: a – b = 100.0 mm; b – b = 120.0 mm; c – b = 140.0 mm 

Таблиця 1 
 Результати скінченно-елементного моделювання еквівалентних напружень та їхніх градієнтів у 

камерному дисково-колодковому гальмі бурової лебідки 

Table 1 

Results of finite element modeling of equivalent stresses and their gradients in the chamber disc-pad 

brake of a drilling winch 

D, 

мм 

b, 

мм 

δст, 

мм 

mд, 

кг 

Максимальні еквівалентні 

напруження в диску, МПа 

Градієнти напружень по товщині 

диска, МПа/мм 

термпера-

турні в 

зоні І 

меха-

нічні в 

зоні ІІ 

сумарні 

в зоні І 

сумарні 

в зоні 

ІІ 

температурних 

в зоні І 

механічних 

в зоні ІІ 

сумарних 

в зоні І 

1
2
0
0
 100 15,0 433,3 246,2 1154,2 278,0 1209,7 5,94 46,9 9,26 

120 25,0 596,1 208,3 1029,6 242,7 1074,4 2,98 38,5 4,22 

140 35,0 758,9 186,2 1215,4 221,4 1256,2 2,09 35,1 2,71 
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Рис. 7 – Результати моделювання температурних еквівалентних напружень в камерному дисково-

колодковому гальмі при різних товщинах дисків: а – b = 100,0 мм; б – b = 120,0 мм; в – b = 140,0 мм 

Fig. 7 – Results of modeling of temperature equivalent stresses in a chamber disc-pad brake at different 

disc thicknesses: a – b = 100.0 mm; b – b = 120.0 mm; c – b = 140.0 mm 

 

- зі збільшенням товщини диска 1,4 

рази градієнт температурних напружень 

зменшився з 5,94 МПа/мм до 2,09 МПа/мм, 

тобто. на 64,8%, що позитивно впливає на 

стійкість до тріщиноутворення у зоні I 

стінки. 

За результатами аналізу даних  табл. 1 

і рис. 8 а, б випливає: 

- розподіл сумарних еквівалентних 

напружень має чітко виражені зони I і II, 

що є результатом дії температурних і 

механічних навантажень на пояс тертя 

диска. Встановлено, що зі збільшенням 

товщини диска сумарні еквівалентні 

напруження на поверхні його поясу тертя 

зменшуються, поверхневі градієнти і по 

товщині також зменшуються; 

- при збільшенні товщини диска в 1,4 

рази товщина стінки його камери зростає в 

2,14 рази, сумарні еквіваленти напруження 

в зоні I знизилися з 278,0 МПа до 221,4 

МПа, тобто на 25,6%. У зоні II диска вони 

спочатку зменшилися з 1154,2 МПа до 

1029,6 МПа, а далі зросли до 1215,4 МПа; 

- градієнти температурних напружень 

зменшилися з 9,26 МПа/ мм до 2,71 

МПа/мм, тобто, у 3,4 рази, що сприяє 

стійкості до тріщиноутворення. 

 
Рис. 8 – Результати моделювання сумарних еквівалентних напружень камерного дисково-

колодочного гальма при різних товщинах дисків: а – b = 100,0 мм; б – b = 120,0 мм; в – b = 140,0 мм 

Fig. 8 – Results of modeling the total equivalent stresses of a chamber disc-pad brake at different disc 

thicknesses: a – b = 100.0 mm; b – b = 120.0 mm; c – b = 140.0 mm 

Інтенсифікація циклів тепловідведен-

ня із зон випаровування, транспорту і 

конденсації нанорідини в будь-якому її 

агрегатному стані сприяє підвищенню 

ефективності гальмування дисково-

колодковим гальмом бурової лебідки при 

спуску колони бурильних труб у 

свердловину 
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Ефективність охолодження 

 

Мінімальний коефіцієнт взаємного 

перекриття пари тертя дисково-колодкового 

гальма і, як наслідок, підвищені питомі на-

вантаження фрикційних накладок на 

гальмовий диск висувають особливі вимоги 

до конструювання та підбору матеріалів 

вузла тертя. Температура, що встановилася, 

у дисково-колодкових гальм на 30...35% 

нижче, ніж у барабанно-колодкових відпо-

відної потужності тертя через збільшення 

тепловіддавальної поверхні контртіла, але 

енергонавантаженість фрикційної пари за-

лишається напруженою. Зниження енерго-

навантаженості може бути досягнуто раціо-

нальною конструкцією фрикційної пари, 

насамперед гальмового диска. Тепловідвід-

на здатність останнього залежить як від 

його теплопровідності, так і від площі 

поверхні, що омивається зустрічним пото-

ком повітря. 

В даному випадку новий тип гальмо-

вого диска в процесі аперіодичного гальму-

вання має зовні матові та поліровані по-

верхні, які омиваються потоками повітря, а 

зсередини – нанорідиною, яка з часом 

перетворюється на вологу, суху та 

перегріту пару. 

Установлений і термо-стабілізаційний 

тепловий стан пояса тертя диска спостеріга-

тиметься нетривалий час. У цих випадках 

тепловий баланс буде квазіпостійним. 

Відповідно до рис. 9 здійснимо оцін-

ку теплового балансу при вимушеному 

повітряному та примусовому нанорідинно-

му охолодженні металевого фрикційного 

елемента: 

 

 
Рис. 9 – Тепловий баланс при спуску колони бурильних труб на різні глибини у свердловину при 

теплообміні: 1 – теплопровідністю; 2 – конвекцією; 3 – радіацією; 4 – нагрівання з темпом; 5 – примусове 

нанорідинне охолодження з темпом 

Fig. 9 – Heat balance when lowering the drill string to different depths in the well during heat 

exchange: 1 – thermal conductivity; 2 – convection; 3 – radiation; 4 – heating with a rate; 5 – forced nanofluid 

cooling with a rate 

 

- при обертанні гальмового диска з 

різною частотою відношення охолоджува-

ної до нагріваючої площі не буде постій-

ним, оскільки вузол проходить чергування 

режимів роботи дифузора і конфузора; 

- зі спуском колони бурильних труб 

на різні глибини в свердловину має місце 

збільшення частоти обертання диска, що 

позначається на інтенсивності нанорідин-

ного охолодження; 

- робочі шари фрикційних накладок 

не досягатимуть температури деструкції 

(390°С), що не вплине на помітне зменшен-

ня динамічного коефіцієнта тертя фрикцій-

них пар гальма. 

- спостерігається квазіпостійний теп-

ловий режим складного теплообміну із та-



ISSN 2079-1747 Машинобудування. 2026. №37 Машинобудування (за спеціалізаціями) 

 

147 

кими середніми показниками: теплопровід-

ність – 36,0%; конвекція – 16,0%; радіація – 

9,0%; з темпом нагрівання та примусового 

охолодження, відповідно, 15,0% та 23,0%; 

- робочі поверхні фрикційних накла-

док знаходяться в частковому деструкцій-

ному стані завдяки ефективному примусо-

вому охолодженню, що досягло 28,0%

 

Експлуатаційні параметри гальм 

 

Дослідно-конструкторські розробки, 

теоретичні дослідження та натурно-

обчислювальний експеримент щодо нового 

типу камерного дисково-колодкового 

гальма з нанорідинним охолодженням 

бурової лебідки при оцінці працездатності 

дозволили встановити закономірності зміни 

експлуатаційних параметрів у вигляді 

графічних залежностей побудованих у 

форматі 3D. 

З графічних залежностей рис. 10 та 

рис. 11 а б слідує, що при електротермоме-

ханічному терті при складному теплообміні 

головною є теплопровідність і термічний 

опір гальмових дисків. 

Сформовано ряди конструктивних та 

експлуатаційних параметрів дисково-колод-

кових гальм із гідравлічним приводом при 

бурінні свердловини на глибину 5357,4 м. 

Розглянемо особливості побудови 

рядів та відзначимо зміну параметрів у 

технологічному процесі, що дозволило 

встановити таке: 

- при постійних інтервалах робочих 

площ накладок (0,05 - 0,09)м
2 

і радіусах 

дисків (0,6-1,0)м при зміні динамічних 

коефіцієнтів тертя від 0,25 до 0,45 отримані 

величини гальмових моментів, що 

розвиваються від (384,0 -2462,4) кНм за 

імпульсних питомих навантаженнях від 6,4 

МПа до 7,6 МПа, тобто у вузькому 

інтервалі їх зміни; 

- відношення теоретичних вище 

параметрів складає: 0,09/0,05 = 1,8; 1,0/0,5 = 

2,0; 0,45/2,25 = 1,8; 7,6/6,4 = 1,2 та 

2462,4/384,0 = 6,4. Відношення макси-

мального гальмового моменту пар тертя до 

мінімального становило 6,4, що 

підтвердило правильність обчислювального 

експерименту. 

У табл. 2 наведено порівняння 

основних експлуатаційних параметрів се-

рійного та розробленого дослідно-

конструкторського зразка дисково-колодко-

вих гальм з гідравлічним приводом бурової 

лебідки. 

 
Рис. 10 – Закономірності зміни теплового потоку q , що пронизує пояс тертя гальмового диска при 

фрикційній взаємодії пари тертя «накладка-диск» гальма, залежно від параметра λ/δ та об'ємної 

температури в тілі диска 

Fig. 10 – Regularities of change of heat flux q , penetrating the friction zone of the brake disc during 

frictional interaction of the friction pair ―pad-disc‖ of the brake, depending on the parameter λ/δ and the bulk 

temperature in the disc body 
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Рис. 11 – Закономірності зміни термічного опору ( δ/λ ) гальмових дисків залежно від їх товщини ( 

δ ) та коефіцієнтів теплопровідності матеріалів ( λ ), що змінюються в межах: а – (20…100) Вт/(м∙ºС); б - 
(120 ... 200) Вт/(м∙º С)  

Fig. 11 – Regularities of change in thermal resistance ( δ/λ ) of brake discs depending on their thickness ( 
δ ) and thermal conductivity coefficients of materials ( λ ), which vary within the following limits: a – (20…100) 

W/(m∙ºС); b - (120 ... 200) W/(m∙ºС) 
Таблиця 2 

Основні експлуатаційні параметри серійного та розробленого дисково-колодкового гальма з 
гідравлічним приводом 

Table 2 
Main operating parameters of the serial and developed hydraulically actuated disc-pad brake 

№ 

п/п 
Експлуатаційні параметри 

Пари тертя гальма 

серійного 

розробленого до глибини буріння, 

м 

5000 9000 

1. Вага( кН) гальмового диска 

Вага (кН) нанорідини 

7,75 

- 

5,68 

0,313 

2. Момент інерції диска, кг∙м
2 

1,642 1,2 

3. Гальмовий момент, кНм 322,56 399,84 995,1 

4. Потужність тертя, кВт 590,28 731,70 1820,85 

5. Динамічний коефіцієнт тертя f 0,31 0,36 0,39 

cтабільність , α ст = fср / fmax 0,9 0,916 0,907 

коливання, αк = fmin / fmax  0 , 7 9 0,83 0,85 

6. Гальмування: 

ефективність, β еф = α ст / τ 1 
2 
, 1/ c 

 

0,00625 

 

0,00643 

 

0,00629 

зведена ефективність 

Hепп = αст /(τ1 
2 
∙ Δg), 1/(c

2 
∙г) 

 

4,66∙10
-4

 

 

5,02∙10
-4 

 

3,32∙10
-4 

7. Питомі навантаження, р , МПа 3,2 3,4 7,6 

8. Поверхнево-об'ємні температури, °С / та 

їх градієнти, °С/ c 
358/2,4 340/4,39 390/6,5 

9. Темпи нагрівання , °С/ c 

Темпи охолодження, °С/ c  

6,13 

3,15 

5,5 

4,15 

7,9 

6,4 

10. Коефіцієнти теплопередачі примусо-

вого охолодження, К, Вт/(м
2 
∙°С): 

   

повітряного 6,4 26,67 27,14 

нанорідинного - 62,85 86,13 

11. Температурні напруження / їх 

градієнти, МПа / (МПа/мм) 601,3 / 3,86 618,95 / 4,22 789,4 / 2,71 

12. Зношування робочих поверхонь 

накладок, Δg , г 13,4 12,8 18,9 

З табл. 2 слідує, що при 

нанорідинному охолодженні пар тертя 

камерним дисково-колодковим гальмом 

досягнуто поліпшення їх експлуатаційних 

параметрів, і як наслідок, підвищилася 

працездатність. 
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Висновки 

 

Теоретичні та експериментальні 

дослідження примусового повітряно-нано-

рідинного охолодження камерного дисково-

колодкового гальма бурової лебідки 

дозволили встановити таке. 

1. Досягається покращення зносо-

фрикційних властивостей пар тертя за раху-

нок експлуатації гальма в інтервалі темпе-

ратур, нижчих за допустиму для матеріалу 

фрикційних накладок, і, як наслідок, 

гальмових якостей для підйомного вала 

бурової установки та півосей транспортних 

засобів. 

3. Об‘єми нанорідини в зонах випаро-

вування мають бути набагато меншими, ніж 

у зонах її транспорту, що інтенсифікує 

теплообмін у різному агрегатному стані 

нанорідини за рахунок збільшених циклів її 

циркуляції. 

4. Визначено інтенсивність вимушеного 

повітряного теплообміну матових і поліро-

ваних поверхонь диска конвекцією, радіа-

цією і теплопровідністю і  кількість тепло-

ти, відведеної від нього при гальмуваннях. 

5. Прискорювачами руху нанорідини 

в будь-якому її агрегатному стані між 

зонами випаровування,  транспорту і 

конденсації є дифузори,  сповільнювачем – 

наноструктура зон конденсації і транспорту 

диска, яка спричиняє зміну градієнтів 

швидкості, тиску і температури у шарах 

нанорідини. 

6. За допомогою методу кінцево-

елементного моделювання оцінено напру-

жено-деформований стан бокової стінки 

камерного диска зі змінною товщиною його 

поясу тертя і з урахуванням специфіки 

охолодження. 
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DESIGN OF AN EFFICIENT CHAMBERED DISC-PAD BRAKE 
 

The materials of the article consider the optimization design of friction pairs of a chamber-type disc-

shoe brake taking into account the restrictions on the design and operational parameters. The design and 

operation of a chamber disc-shoe brake of a drilling winch are presented, with a brake disk consisting of two 

half-disks of variable thickness, the larger of which corresponds to the maximum radius of the friction zone, and 

the smaller one to its minimum radius. As a heat carrier in the disk chamber in the cooling system, low-melting 

Li in the form of a powder mixed with water was used. Using the force method, the inertia forces, radial and 

tangential forces acting on the chamber disk and nanofluid in the volume of the chamber were determined. The 

stress-strain state of the disk was simulated to study mechanical and thermal stresses using the Ansys 

Workbench program. The values of the maximum equivalent stresses and stress gradients along the thickness of 

the chamber disk were determined and analyzed. The efficiency of nanofluid cooling was assessed using the 

thermal balance of the chamber disk. The thermal balance was assessed during forced air and forced nanofluid 

cooling of a metal friction element. Experimental and design developments, theoretical studies, and a full-scale 

computational experiment on a new type of chamber disc-pad brake with nanofluid cooling allowed us to 

establish the regularities of changes in operational parameters in the form of graphical dependencies. The main 

operational and heat exchange parameters of the serial and developed disc-pad brake of a drilling winch were 

compared. The wear and friction properties of friction pairs were improved by operating the brake in a 

temperature range lower than that permissible for the friction lining material, and, as a result, the braking 

qualities for the lifting shaft of the drilling rig. 

KEYWORDS: drilling winch, disc-pad brake, friction unit, brake disc, brake disc chamber, nanofluid, 

stress-strain state 
In cites: Volchenko O., Voznyi A., Vudvud O., Semeniy O., Andreychikov Ye. (2026). Design of an 

efficient chambered disc-pad brake. Engineering, (37), 137-152. https://doi.org/10.26565/2079-1747-2026-37-12  

( in Ukraine) 
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