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1. Вступ 
Високі динамічні і теплові навантаження 

призводять до інтенсивного зношування фрик-
ційних накладок стрічково-колодкових гальм 
бурових лебідок, внаслідок чого вони є най-
менш надійними елементами бурових устано-
вок [1]. За даними [2] на 1000м проходки в се-
редньому витрачається 70-80 накладок. Заміна 
останніх істотно знижує продуктивність бурін-
ня, особливо глибоких нафтових і газових све-
рдловин. Більше того, фрикційний матеріал на-
кладок використовується нераціонально через 
те, що заміну накладок здійснюють комплек-
том, а зношуються вони нерівномірно як по 
дузі охоплення, так і в межах кожної накладки 
[3, 4]. Основна причина нерівномірного зношу-
вання накладок по дузі охоплення встановлена. 
Нею є зміна натягу гальмівної стрічки і сили 
притискання накладок до гальмівного шківа від 
збігаючої гілки до набігаючої [2–4]. У той же 
час поширені уявлення про розподіл сил у фри-
кційному контакті „накладка – шків”, що ґрун-
туються на залежності Ейлера [2, 3], не спро-
можні пояснити нерівномірне зношування в 
межах однієї накладки, зокрема той факт, що 
накладки в середньому на 10-15% зношуються 
більше на краях, ніж на своїх середніх ділянках 
[5]. 

У недавно опублікованій роботі [6] запро-
понована методика розрахунку деформації ді-
лянки гальмівної стрічки над і між фрикційни-
ми накладками і показано, що в ході гальму-
вання сили між стрічкою та накладкою розпо-
діляються істотно нерівномірно – більша їх ча-
стина зосереджується на краях накладки. Це 
дає змогу провести дослідження зношування 
накладки і розподілу сил у її контакті з гальмі-
вним шківом, що служитиме основою для ви-
явлення можливих напрямів удосконалення 
конструкції гальмівних вузлів стрічково-
колодкового гальма. Проведення таких дослі-
джень і є метою даної роботи. 

 
 

2. Особливості конструкції та навантаження 
фрикційної накладки 

Схема на рис. 1 ілюструє будову та прин-
цип роботи стрічково-колодкового гальма. Га-
льмівна стрічка 1 із змонтованими на ній фрик-
ційними накладками 2 затягується на збігаючій 
гілці стрічки силою Q3, регульованою за допо-
могою важеля 3, і притискає накладки до галь-
мівного шківа 4. При цьому в парах тертя „вну-
трішня поверхня фрикційної накладки – робоча 
поверхня гальмівного шківа” виникає сила тер-
тя, яка в місцях кріплення накладок до стрічки 
передається їй. Кожну накладку зазвичай кріп-
лять до стрічки або гвинтами і гайками, або за 
допомогою пелюсток сталевої пластини, част-
ково заформованої в тіло накладки. В обох ви-
падках кріплення розміщають в площині симе-
трії накладки. Фрикційна накладка має форму 
частини тонкостінного кільця невеликої криви-
ни з відношенням її товщини Н до радіуса R 

серединної поверхні (  шн RRR 
2
1 ) менше 

1/10 та її довжини W до ширини Z у межах  
зазвичай від 1/2 до 3/2 (рис. 2). 

 
Рисунок 1 – Схема стрічково-колодкового 

гальма 
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Разработана конечно-элементная модель фри-
кционной накладки ленточно-колодочного тормоза. 
Модель учитывает геометрию и механические 
свойства материала накладки, а также ее силовые 
взаимодействия с сопрягаемыми деталями. Впер-
вые показано влияние распределения сил в контакте 
«лента – накладка» на распределение сил между 
тормозным шкивом и накладкой и на ее изнашивае-
мость. 

 The finite-element model for a band-shoe brake 
friction shoe is developed. The model considers geome-
try and mechanical properties of shoe material, and its 
force interactions with mating parts. The influence of 
force distribution in the band – shoe contact on forces 
distribution between the brake drum and friction shoe 
and on its wear is shown for the first time. 
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Рисунок 2 – Схема фрикційної накладки 

стрічково-колодкового гальма 
 
За співвідношенням розмірів накладка не 

належить до стрижнів, або брусів, довжина 
яких значно перевищує найбільший розмір по-
перечного перерізу [7, 8].  Вона також не нале-
жить до пластин, оскільки її серединна поверх-
ня не є плоскою. Очевидно, накладку слід кла-
сифікувати як циліндричну оболонку.  

Напружено-деформований стан (НДС) 
фрикційної накладки порівняно з циліндрични-
ми оболонками, розглянутими в літературі [7, 
8], має такі особливості. По-перше, накладка 
стискається поверхневими радіальними силами, 
що діють на неї з боку гальмівної стрічки і га-
льмівного шківа. По-друге, в контакті зі шківом 
вона сприймає також поверхневі тангенціальні 
сили тертя. Розподіл названих сил нерівномір-
ний. По-третє, в місцях кріплення накладки до 
гальмівної стрічки накладка навантажена зосе-
редженою тангенціальною силою. Отже, усі 
зовнішні сили є тільки радіальними або танген-
ціальними. Тому, а також із урахуванням  того, 
що відношення H/Z<<1, її НДС можна класи-
фікувати як плоску деформацію. Це дещо 
спрощує задачу. Однак навіть з урахуванням 
останнього нерівномірний розподіл сил прак-
тично унеможливлює використання аналітич-
ного методу її розв’язку.  

В останні роки для виконання розрахунків 
усе більшого поширення набувають чисельні 
методи: варіаційний, граничних інтегральних 
рівнянь, скінчених елементів і под. [9, 10]. З 
них найбільш ефективним виявився метод скі-
нчених елементів [10]. Це пов’язано з його на-
лежним теоретичним обґрунтуванням і наявні-
стю потужного програмного забезпечення для 
ЕОМ. Крім того, своєю точністю він не посту-
пається аналітичним методам. Зазначені пере-
ваги є підставою для використання методу скі-
нчених елементів для розв’язання задачі, по-
ставленої в даній роботі. 

3. Скінчено-елементна модель накладки 
Параметрична скінчено-елементна (СЕ) 

модель фрикційної накладки ґрунтується на 
таких припущеннях і даних про конструкцію та 
навантаження реальних накладок. 

3.1 Накладка є тривимірним тілом (див. 
рис. 2). Проте її ширина (розмір Z) не зміню-
ється вздовж осі Ох. Можна припустити, що 
зовнішні сили, а отже, напруження і деформації 
також не є функціями її координати z. Тому для 
спрощення моделі – зменшення кількості скін-
чених елементів, числа рівнянь і скорочення 
часу їхнього розв’язку – розробляємо двовимі-
рну модель з елементами постійної товщини, 
рівної ширині накладки (рис. 3). З метою під-
вищення точності розрахунку СЕ-модель фор-
муємо з квадратичних елементів [10]. 

 
Рисунок 3 – Схема дії сил в СЕ-моделі  

фрикційної накладки 
 
3.2 Розміри і форму моделі вибираємо рів-

ними відповідним параметрам реальної наклад-
ки: радіус внутрішньої циліндричної поверхні 
приймаємо рівним радіусу гальмівного шківа 
Rш, її товщину – товщині Н накладки, її довжи-
ну – довжині W. Наявність кріпильних отворів 
або сталевої пластини в тілі накладки ігнору-
ється – їхній вплив на розподіл питомих наван-
тажень в контакті „накладка-шків” і на зношу-
вання накладки не істотний. 

3.3 Відомі сили – рівномірно розподілені qн і 
qз відповідно на набігаючій АКн і збігаючій АКз 
ділянках накладки, а також зосереджені Рн і Рз 
(див. рис. 3) – визначаємо заздалегідь за мето-
дикою, описаною в [6]. Слід зауважити, що зо-
середжена сила є абстрактним поняттям. Взає-
модія реальних тіл реалізується через більші чи 
менші площадки їх контакту. В початкових ва-
ріантах створюваних нами СЕ-моделей із залу-
ченням зосереджених сил Рн і Рз деформації 
ділянок накладки поблизу точок Вн і Вз були 
нереально надмірними. Тому в остаточному 
варіанті моделі сили Рн і Рз замінено розподіле-
ними силами qрн і qрз з лінійною зміною їхньої 
інтенсивності. Розмір ділянок ВнЕн і ВзЕз вияв-
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ляємо з умов, що  
нEнB

нрн Pdlq  і  
зEзB

зрз Pdlq , 

а кути деформації (повороту) ділянок ВнЕн і 
ВзЕз дорівнюють кутам поворотів поперечних 
перерізів гальмівної стрічки, які контактують з 
точками Вн і Вз відповідно (див. роботу [6]). 
Для випадку, що аналізуватиметься нижче, 
площадки контакту ВзЕз  і ВнЕн склали 7,5 і 8 
мм. Зазначимо, що вплив такої заміни на роз-
поділ напружень і деформацій СЕ-моделі об-
межувався ділянками, що не виходили за межі 
відстані в 10-11 мм від ліній ВнЕн і ВзЕз. Останнє 
цілком погоджується з принципом Сен-Венана. 

3.4 Наведені реакції з боку гальмівного 
шківа у вигляді поверхневих нерівномірно роз-
поділених  сил qN  і qF прикладені до вузлів ді-
лянки СD (рис. 3). На елементарних ділянках 
тертя ці сили пов’язані між собою залежністю 
Амонтона-Кулона 

NF qfq  ,                       (1) 
де f – коефіцієнт тертя ковзання. 

В ході розв’язання задачі залежність (1) 
отримана ітераційним способом. 

3.5 Невідома тангенціальна реакція RA 
прикладена до вузла моделі в точці А на пере-
тині циліндричної поверхні та осі симетрії на-
кладки, тобто в місці кріплення накладки до 
гальмівної стрічки. 

3.6 Граничні умови СЕ-моделі – тангенціа-
льне переміщення точки А і радіальні перемі-
щення вузлів дуги СD дорівнюють нулеві – ці-
лком очевидні для описаної схеми за умови, що 
не враховується деформація обода гальмівного 
шківа. Останнє припустиме, оскільки модуль 
пружності сталевого обода гальмівного шківа 
(2·105 МПа) значно більший за модуль пружно-
сті матеріалу накладки (6,9·103 МПа) [7, 11]. 

3.7 В ході модельного дослідження зношу-
вання накладки в парі тертя координату довіль-
ної точки дуги після кожного кроку збільшуємо 
в радіальному напрямку на величину лінійного 
зносу ξ у цій точці, а граничну умову для цієї ж 
точки – її радіальне переміщення – приймаємо 
рівним -ξ. Внаслідок цього ділянка СD наклад-
ки постійно перебуває в контакті з циліндрич-
ною поверхнею гальмівного шківа. 

3.8 Величина зносу накладки залежить за 
інших рівних умов режиму тертя – матеріали, 
температура, макрогеометрія контакту, швид-
кість ковзання – від питомого навантаження p  
і тривалості t роботи пари тертя [11]. У даній 
роботі використовуємо лінійну залежність ξ від 
p і t 

tpV  3 ,                        (2) 
де V3 – коефіцієнт пропорційності, що харак-
теризує інтенсивність лінійного зношування 
накладки. 

3.9 В реальних умовах роботи стрічково-
колодкового гальма питоме навантаження фри-
кційної накладки в межах одного циклу спуску 
однієї свічки змінюється від нульового до най-
більшого. Такі цикли в ході спуску всієї колони 
повторюються. Якщо тривалість t роботи пари 
тертя фіксувати через періоди часу, кратні цик-

лу роботи пари, то найбільше питоме наванта-
ження пари можна прийняти як таке, що харак-
теризує її навантаження в цілому. При цьому 
коефіцієнт V3 є деякою усередненою величи-
ною. 

3.10 Числовий метод розрахунку за форму-
лою (2) передбачає покрокове збільшення три-
валості роботи пари тертя з фіксацією величин 
p і ξ. Чим менший крок, тим вища точність роз-
рахунку, але тим більші затрати часу на прове-
дення модельного дослідження. Пробними екс-
периментами встановлено, що прийнятна точ-
ність (величини p відрізняються менше, ніж на 
0,5%) досягається при V3·t (для першого кроку), 
рівному 1,37 мкм/МПа. Зі зменшенням нерівно-
мірності розподілу питомого навантаження 
вздовж накладки крок збільшення тривалості 
роботи пари доцільно збільшувати. 

4. Результати дослідження  
моделі накладки 

Застосуємо створену СЕ-модель фрикцій-
ної накладки для дослідження розподілу пито-
мих навантажень та її зношування в контакті з 
гальмівним шківом. Розміри фрикційних вуз-
лів, матеріали та властивості вибираємо таки-
ми, що є характерними  для стрічково-колодко-
вих гальм серійних конструкцій бурових лебі-
док У2-5-5, ЛБУ 1100, ЛБУ-1700 [1, 2], а саме: 
Rш=725 мм, RН=755 мм, W=120 мм, Z=230 мм, 
H=30 мм, матеріал накладки – ретинакс марки 
ФК-24А з властивостями Ен=6,9·103 МПа, 
νн=0,37 [11], коефіцієнт тертя між накладкою і 
гальмівним шківом f=0,35, матеріал обода шкі-
ва – сталь 35ХНЛ, матеріал гальмівної стрічки 
– сталь 50, властивості сталей – Е=2·105 МПа, 
ν=0,3 [7], розміри стрічки – товщина 5 мм,  
ширина 220 мм. Натяг стрічки приймаємо: для 
набігаючої ділянки 160 кН, для збігаючої – 
147,878 кН, що створює такі зусилля в контакті 
з фрикційною накладкою: Рн=11,207 кН, 
Рз=10,358 кН, тангенціальну силу ΔQ=Qн-Qз= 
=12,122 кН, прикладену до елементів кріплення 
накладки на радіусі серединної поверхні галь-
мівної стрічки (R=757,5 мм), рівномірно розпо-
ділені сили qн=921,394 кН/м2 і qз=851,598 
кН/м2, що діють на ділянках довжиною 36 мм 
кожна; при цьому сумарна радіальна сила, якою 
стрічка тисне на накладку, становить  

Рн+ Рз+(qн+qз)Z·0,036=36,245 кН. 
В процесі модельного дослідження зношу-

вання фрикційної накладки та розподілу пито-
мого навантаження на кожному його етапі фік-
сували: 

- тривалість t роботи пари тертя (у віднос-
них одиницях); 

- реакцією RA; 
- нормальну реакцію Ni і силу тертя Fi в 

кожному вузлі моделі, що належить дузі CD, а 
також їх суми N і F; 

- лінійний знос ξі у кожному вузлі дуги 
СD, а також їх сумарні величини з урахуванням 
попередніх етапів. 

За даними про Ni та розміри елементарних 
площадок розраховували питомі навантаження 
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у вузлах ділянки СD і виявляли їхні значення: 
найбільше (pmax), найменше (pmin), середнє (pсер) 
і для крайніх вузлів з боку набігаючої (pн) і збі-
гаючої (pз) гілок гальмівної стрічки. Крім того, 
розраховували такі характеристики розподілу 
питомого навантаження вздовж дуги CD накла-
дки: коефіцієнт кореляції rPL між питомим на-
вантаженням і довжиною пари тертя, коефіці-
єнт нерівномірності розподілу питомого наван-
таження 

сер
P p

pp
K minmax 

                     (3) 

і кутовий коефіцієнт bР рівняння лінійної ре-
гресії  







  LmLbpP Pсер 2

1 ,             (4) 

де: L – координата вузла на дузі СD (L=0 для 
вузла в точці D); 

Lm – довжина дуги CD; Lm =120,137 мм. 
Параметри лінійного зносу ξ мають анало-

гічні індекси. Характеристики розподілу зносу 
накладки по її довжині визначали подібно 

сер
K


 minmax

3


 ;                     (5)             







  max3 2

1 LLbсер .              (6) 

Результати дослідження зведені в табл.1 і 2 
та зображені на рис. 4 і 5. 

З аналізу даних, наведених в табл. 1 і на 
рис. 4, випливають такі закономірності силових 
взаємодій накладки з іншими деталями гальмі-
вного вузла: 

1. Питоме навантаження в парі тертя роз-
поділяється істотно нерівномірно. Основною 
причиною цього на початку роботи пари тертя 
є нерівномірний розподіл сил в контакті “галь-
мівна стрічка – накладка”. 

2. В ході зношування накладки нерівномі-
рність розподілу питомого навантаження зме-
ншується. Його залежність по довжині наклад-
ки наближається до лінійної, якою описується 
розподіл на всіх етапах дослідження. 

3. Сумарна радіальна сила в гальмівній 
парі практично рівна сумарній радіальній силі, 
з якою на накладку діє гальмівна стрічка. 

4. Сила тертя Fi , тангенціальна реакція RA 
і тангенціальна сила Q на радіусі серединної 
поверхні стрічки пов’язані залежностями (з по-
хибкою до 0,25%) F·Rш=RA·Rн=ΔQ·R 
(12,633·0,725=9,159 Н·м ; 12,134·0,755=9,161 
Н·м і 12,122·0,7575=9,182 Н·м). 

Розглянемо закономірності зношування 
фрикційної накладки по її довжині та в часі. З 
графіків рис. 5 видно, що накладка зношується 
нерівномірно: найбільш інтенсивно зношують-
ся її ділянки з боку набігаючої гілки гальмівної 

Таблиця 1 – Параметри силової взаємодії фрикційної накладки зі спряженими деталями  
при поетапному збільшенні тривалості роботи 

рн рз рсер bP·102 N F RA 

Ет
ап

  
до

сл
ід

ж
ен

ня
 

Д
іа

па
зо

н 
t, 

 
ві

дн
ос

ні
  

од
ин

иц
і 

МПа МПа/мм 

rPL KP 

кН 
1 0 - 2 5,123 0,998 1,3065 1,170 0,377 3,812 36,100 12,635 12,129 
2 2 - 5 4,397 1,800 1,3061 1,170 0,477 3,129 36,089 12,631 12,135 
3 5 - 9 3,556 1,953 1,3062 1,174 0,484 2,381 36,091 12,632 12,144 
4 9 - 13 3,358 1,950 1,3066 1,178 0,513 2,205 36,102 12,636 12,143 
5 13 - 17 3,193 1,743 1,3063 1,178 0,549 2,069 36,095 12,633 12,142 
6 17 - 23 3,147 1,653 1,3059 1,174 0,585 2,004 36,805 12,631 12,129 
7 23 - 31 2,964 1,487 1,3061 1,181 0,628 1,790 36,089 12,631 12,140 
8 31 - 39 2,697 1,445 1,3064 1,170 0,657 1,555 36,098 12,634 12,126 
9 39 - 47 2,662 1,401 1,3067 1,170 0,692 1,468 36,105 12,637 12,125 

10 47 - 57 2,600 1,226 1,3067 1,179 0,763 1,391 36,106 12,637 12,131 
11 57 - 69 2,477 0,898 1,3064 1,180 0,825 1,246 36,099 12,635 12,125 
12 69 - 83 2,317 0,820 1,3061 1,171 0,909 1,146 36,091 12,630 12,130 
13 83 - 97 2,116 0,670 1,3059 1,172 0,909 1,111 36,085 12,631 12,139 
14 97 - 111 2,048 0,619 1,3064 1,179 0,963 1,094 36,098 12,634 12,135 
15 111 - 130 2,016 0,597 1,3062 1,175 0,982 1,086 36,091 12,632 12,140 
16 130 - 155 2,010 0,593 1,3061 1,171 0,988 1,085 36,100 12,635 12,137 

Середнє з 95% надійним 
інтервалом 

1,3063 
±0,00013 

1,174 
±0,002  36,095 

±0,004 
12,633 
±0,001 

12,134 
±0,004 
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стрічки, менш інтенсивно – з боку збігаючої, а 

найменш інтенсивно – ділянки, розміщені від 
осі симетрії накладки у бік збігаючої гілки 
стрічки. Зі збільшенням тривалості роботи пари 
тертя мінімум на кривих зносу зміщається у 
тому ж напрямку – асиметрія зносу збільшується. 

Дані табл. 2 свідчать, що в ході роботи па-
ри тертя різниця між ξн і ξЗ поступово збільшу-
ється. Однак коефіцієнт нерівномірності розпо-
ділу КЗ зменшується. Така неузгодженість є 
позірною і пояснюється тим, що збільшення 
середньої величини зносу ξсер в часі відбуваєть-
ся швидше за зміну різниці ξн-ξ3. 

Зауважимо, що виконаний аналіз стосуєть-
ся конкретної конструкції гальмівного вузла 

серійних стрічково-колодкових гальм. Очевид-

но, що за допомогою запропонованої моделі 
доцільно виявити закономірності впливу геоме-
тричних розмірів накладки і шківа, властивос-
тей матеріалів, у тому числі коефіцієнта тертя, 
а також зміни натягу стрічки на напружено-
деформований стан накладки та експлуатаційні 
параметри гальмівного вузла. 

5. Висновки 
Опрацьована скінчено-елементна модель 

фрикційної накладки стрічково-колодкового 
гальма з урахуванням форми, розмірів, власти-
востей фрикційного матеріалу і силової взаємо-
дії зі спряженими деталями. 

Таблиця 2 – Параметри процесу зношування фрикційної накладки 

ξН ξ3 ξ сер b3 r3L r3 ξН ξ3 ξ сер b3 r3L r3 

Ет
ап

 д
ос

лі
-

дж
ен

ня
 

t, 
ві

дн
ос

ні
 

од
ин

иц
і 

мкм мкм  
мм         Ет

ап
 д

ос
лі

-
дж

ен
ня

 
t, 

ві
дн

ос
ні

 о
ди

-
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ці
 

мкм мкм  
мм         

1 2 7,02 1,37 1,79 0,015 0,377 3,812 9 47 98,62 51,08 42,05 0,440 0,674 1,898 
2 5 16,05 5,07 4,47 0,028 0,438 3,650 10 57 116,43 59,47 51,00 0,508 0,706 1,769 
3 9 25,80 10,42 8,05 0,084 0,474 3,334 11 69 136,79 66,86 61,74 0,575 0,732 1,670 
4 13 35,00 15,76 11,63 0,146 0,517 3,004 12 83 159,09 74,80 74,27 0,658 0,767 1,582 
5 17 43,75 20,54 15,21 0,210 0,552 2,691 13 97 180,62 82,00 86,80 0,771 0,790 1,497 
6 23 56,68 27,33 20,58 0,265 0,584 2,407 14 111 201,56 88,60 99,32 0,897 0,809 1,405 
7 31 69,25 35,48 27,74 0,320 0,609 2,225 15 130 229,49 97,10 116,32 1,052 0,834 1,303 
8 39 84,03 43,40 34,90 0,379 0,648 2,050 16 155 265,61 107,60 138,70 1,224 0,889 1,208 

 

  
1 – t=0-2;  2 – t=17-23;  3 – t=47-57;  

4 – t=130-155;  5 – t=0 
Рисунок 4 – Розподіл питомого навантажен-

ня р в контакті між гальмівним шківом і  
фрикційною накладкою по її довжині L  

в діапазонах відносної тривалості роботи  
гальмівної пари 

 

1 – t=2;   2 – t=23;   3 – t=57;  
4 – t=111; 5 – t=155 

Рисунок 5 – Вплив відносної тривалості t  
роботи пари тертя на розподіл лінійного  

зносу ξ накладки по її довжині L 
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На прикладі застосування моделі для ана-
лізу роботи накладки серійних гальм бурових 
лебідок показано вплив розподілу сил в контак-
ті “стрічка – накладка” на розподіл сил між га-
льмівним шківом і накладкою та на її зношу-
вання. 
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Екологічна оцінка, або оцінка впливів на 
навколишнє середовище (ОВНС) — це визна-
чення масштабів та рівнів впливу проектної 
діяльності на довкілля, заходів щодо запобіган-
ня або зменшення цих впливів, прийнятності 
проектних рішень з екологічної точки зору. 

Основним нормативним актом, що регла-
ментує процедуру проведення ОВНС або еко-
логічної оцінки в нашій країні, є Закон України 
“Про екологічну експертизу”. До переліку за-
конодавчих та нормативних актів України, на 
підставі яких розробляють ОВНС, належать 
також Закони України “Про охорону навколи-
шнього природного середовище”, “Про охоро-
ну атмосферного повітря”, “Про охорону здоро-
в’я”, Лісовий, Водний та Земельний кодекси 
України, постанови Кабміну України щодо на-
вколишнього середовища [4] і міжнародні кон- 
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венції: “Про ОВНС в транскордонному кон-
тексті”, “Про доступ до інформації, залучення 
громадськості в процес прийняття рішень та 
доступ до правосуддя з питань, що стосуються 
навколишнього середовища”.  

В Україні об’єкти, що підлягають обов’яз-
ковій екологічній оцінці, наведені в ДБН  
А2.2-1-2003 [8], а також у наведених вище між-
народних конвенціях. Зокрема, об’єкти нафто-
газового комплексу належать до таких впливів 
діяльності, що потребують обов’язкової еколо-
гічної оцінки. 

Детальні наукові дослідження щодо впли-
вів на окремі компоненти довкілля об’єктів на-
фтогазового комплексу висвітлені у довідниках 
та підручниках нафтогазової справи, підручни-
ках з охорони довкілля, окремих статтях пері-
одичних видань [3, 5, 6, 7].  
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Оценено и проанализировано влияние на окру-
жающую среду технологических процессов и объек-
тов освоение нефтегазоконденсатных месторож-
дений. Рассмотрены основы для систематизации 
данных влияний на окружающую среду. Описана 
структура базы данных негативных влияний на 
окружающую среду освоения нефтегазоконденсат-
ных месторождений и показано её практическое 
значение. 

 The environmental impacts of technological proc-
esses and objects of working oil and gas fields were 
assessed and analyzed. The grounds for systematization 
of the environmental impacts were discussed. The struc-
ture of the database for the adverse environmental im-
pacts of working oil and gas fields was described and its 
practical importance was shown. 

 


