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Рисунок 4 — Розподіл кобальту  
по висоті зразків №1 (1) і №2 (2) 

Кількість кобальту в зразках № 2 менша, 
ніж у зразках № 1. У робочій частині цього зра-
зка при переході до перехідної зони вміст коба-
льту зменшується від 1,5 до 0,5 мас. %, у пере-
хідній зоні коливається близько 0,5 мас. %, а в 
матриці зростає від 0,5 до 2 мас. %. З аналізу  
отриманих результатів випливає, що введення 
дібориду хрому в шихту стандартних зразків, а 
також оптимізація технологічних режимів спі-
кання сприяє міграції кобальту з робочої час-
тини в матрицю, а карбіду вольфраму – з мат-
риці в робочу частину вставки. 

Узагальнюючи отримані результати, зро-
бимо висновок, що додавання в шихту Салмаз- 
ВК6 дібориду хрому, а також оптимізація тех-
нологічних режимів спікання сприяє подріб-
ненню структури металевої зони навколо алма-
зу, покращує необхідні фізико-механічні влас-
тивості композиту, істотно збільшує міцність 
контакту алмаз-матриця через утворення до-
сить міцного хімічного зв'язку на граничній 
поверхні цього контакту і підвищує зносостій-
кість бурових вставок порівняно зі стандартни-
ми до 2 разів. 
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Проведен анализ сил, действующих на отдель-
ный тормозной узел ленточно-колодочного тормоза 
с переменным шагом размещения фрикционных на-
кладок на тормозной ленте. Установлены аналити-
ческие зависимости между тормозным моментом, 
натяжением ленты, коэффициентом трения и кон-
структивными параметрами тормоза. Дано обос-
нование методики выбора рационального располо-
жения и количества фрикционных накладок на дуге 
охвата тормозной ленты. Показаны преимуще-ства 
предложенной компоновки фрикционных узлов. 

 The analysis of forces exerted on a single brake 
unit of the band-shoe brake with a variable step of the 
friction shoes placed on the brake band is carried out. 
The analytical relationships between the brake moment, 
tension of the band, coefficient of friction, and design 
features of the brake are established. The substantiation 
of the technique for choice of a rational placing and 
quantity of frictional shoes on the brake band arch of 
contact is given. The advantages of the offered placing 
of frictional units are shown. 
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які за величиною дорівнюють геометричній 
сумі розтягів набігаючої та збігаючої гілки га-
льмівної стрічки; спостерігається значне захоп-
лення стрічкою з фрикційними накладками га-
льмівного шківа, що призводить до поштовхів 
та значних вібрацій фрикційних вузлів гальма; 
має місце нерівномірний розподіл питомих на-
вантажень на набігаючій та збігаючій гілках 
стрічки, що призводить до нерівномірного зно-
шування робочих поверхонь накладок по дузі 
охоплення стрічки; недостатня пружність галь-
мівної стрічки через майже нерухоме приєд-
нання до неї накладок; на поверхнях тертя ге-
нерується значна кількість теплоти, яка суттєво 
впливає на зносо-фрикційні властивості пар 
тертя, зокрема, на коефіцієнт тертя ковзання та 
гальмівний момент. 

При виборі конструктивного варіанта но-
вих фрикційних вузлів стрічково-колодкових 
гальм бурових лебідок необхідно виходити не 
тільки із заданих умов і режимів їх експлуата-
ції, але й з правильної компоновки неоднакової 
кількості фрикційних накладок на дузі охоп-
лення набігаючої та збігаючої гілок стрічки. Та-
кий конструктивний прийом дасть змогу дещо 
вирівняти питомі навантаження на гілках стріч-
ки. 

Вперше конструктивне рішення для стріч-
ково-колодкового гальма бурової лебідки, в 
якому накладки на стрічку встановлювалися зі 
змінним кроком, знайшло відображення в ро-
ботах [1, 2]. Встановлено, що розміщення на-
кладок на стрічці з кроком, який збільшується 
за заданим законом  у напрямку збігаючої гілки 
стрічки, сприяє деякому вирівнюванню пито-
мих навантажень на взаємодіючих поверхнях. 
Експериментальні дослідження удосконалених 
і серійних стрічок з накладками засвідчили, що 
при змінному крокові витрати фрикційного ма-
теріалу зменшились на 60%, а його відходи – у 
2,17 рази. Теоретичного обґрунтування така 
компоновка фрикційних накладок на дузі охоп-
лення гальмівної стрічки в подальшому не 
знайшла.  

Метою даної роботи є теоретичне обґрун-
тування компоновки фрикційних накладок зі 
змінним кроком на дузі охоплення гальмівної 
стрічки та виявлення її впливу на експлуата-
ційні параметри стрічково-колодкового гальма 
бурової лебідки. 

В основу запропонованої моделі стрічково-
колодкового гальма покладено математичні 
залежності між конструктивними і експлуата-
ційними параметрами гальма, викладені в ро-
боті [3] для стрічки з постійним кроком розмі-
щення накладок. Ці залежності враховують се-
редній коефіцієнт тертя у фрикційних парах, 
висоту накладки і радіус гальмівного шківа. 
При цьому вважається, що товщина гальмівної 

стрічки та її жорсткість на згин є несуттєвими 
чинниками, тобто вони прийняті рівними нулю. 
Два останні спрощення цілком допустимі через 
відносно малу товщину стрічки (відношення 
товщини до радіуса кривини стрічки менше 
1/100 ÷ 1/140) і низьку її жорсткість при згині. 
У методиках розрахунку стрічково-колодкових 
гальм для бурових лебідок, що широко викори-
стовуються на практиці, такі спрощення є звич-
ними. 

Розглянемо схему стрічково-колодкового 
гальма (рис.1). На гальмівній стрічці, що охоп-
лює гальмівний шків, змонтовано n фрикційних 
накладок. Накладки розміщені зі змінним куто-
вим кроком 2φ. Стрічка розтягується  силами SЗ 
і SН, що діють відповідно з кінців її збігаючої та 
набігаючої гілок. Ці дві сили притискають фри-
кційні накладки до циліндричної поверхні га-
льмівного шківа, і між ними виникає сила тертя 
ковзання F.  

 

 
Рисунок 1 — Схема стрічково-колодкового 

гальма зі змінним кроком розміщення  
фрикційних накладок на гальмівній стрічці 

 
Ділянку гальмівної стрічки над фрикцій-

ною накладкою можна розглядати як автоном-
не гальмо. Зв’язок між сусідніми гальмами 
здійснюється за допомогою гальмівної стрічки. 
Оскільки прийнято, що стрічка має нульову 
жорсткість на згин, то на ділянці між наклад-
ками вона розтягується  по прямій, що прохо-
дить через крайні точки контакту з сусідніми 
накладками. З цієї ж причини величина сили 
розтягу стрічки при зміні її напрямку (на межі 
„накладка – ділянка стрічки між накладками”) 
залишається незмінною, хоч може змінювати 
свій напрямок. Величина сили розтягу стрічки 
залишається постійною над фрикційною накла-
дкою на ділянці між краєм накладки і місцем її 
кріплення до стрічки завдяки вібраціям у сис-
темі та невеликою осьовою деформацією стріч-
ки. Тобто, величина сили розтягу стрічки є по-
стійною на ділянці стрічки між місцями кріп-
лення до неї двох сусідніх накладок, наприклад, 
за допомогою вусиків, розташованих на їхніх 
осях симетрії.  
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Розглянемо сили, що діють на і-ий фрик-
ційний елемент гальма (рис. 2). З боку попере-
днього (і-1)-го елемента діє сила розтягу стріч-
ки Si-1, а від наступного (і+1)-го – сила Si. На-
прямок їх дії характеризується кутами φi-1 і φi. З 
боку гальмівного  шківа на фрикційний еле-
мент діють сили  Ni – нормальна складова реак-
ції, і Fi – сила тертя ковзання. При цьому 

fNF ii  , де f – коефіцієнт тертя ковзання в 
парі „гальмівний шків – фрикційна накладка”. 

 

 
Рисунок 2 — Схема дії сил  

на і-ий фрикційний елемент 
 
Співвідношення між силами, прикладени-

ми до і-го гальмівного елемента, встановимо з 
умов його статичної рівноваги під дією усіх 
сил: 
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Аналіз залежності (4) доводить, що при 
постійному кроці розміщення фрикційних на-
кладок на дузі охоплення стрічки (якщо φi-1 = 
φi) її розтяг зменшується після кожної накладки 
в напрямку від набігаючої до збігаючої гілки. 
Тобто, витримується умова (Si<Si-1). Внаслідок 
цього сила притискання Ni накладки до шківа і 
сила тертя ковзання Fi теж зменшуються 
(Ni<Ni-1 i Fi<Fi-1). Це є причиною нерівномірно-
го зношування фрикційних накладок як вздовж 
гальмівної стрічки, так і по ширині кожної з 

них, що призводить до зменшення коефіцієнта 
взаємного перекриття пар тертя і, як наслідок, 
до зменшення гальмівного моменту [3]. 

Цілком очевидно, що для усунення зазна-
ченого недоліку сили притискання фрикційної 
накладки з обох її сторін (з боку набігаючої і 
збігаючої ділянок гальмівної стрічки) повинні 
бути однаковими, тобто: 

iiii sinSsinS    11 .            (5) 
При цьому нормальні складові реакцій і 

сили тертя ковзання для кожного фрикційного 
елемента вздовж гальмівної стрічки стають по-
стійними, тобто однаковими як для першої, так 
і останньої накладок 
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де φ0 – кут нахилу набігаючої ділянки гілки 
гальмівної стрічки до першої накладки (рис. 1). 

Встановимо закономірність зміни кута φі. 
Для цього розв’яжемо рівняння (1) відносно Fi 
з урахуванням залежності (5) та прирівняємо 
його до правої частини рівняння (6) 
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Звідси отримаємо шукану залежність 
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З рівняння (8) випливає, що раціональне 
значення кута φі на збігаючій ділянці фрикцій-
ного елемента залежить від кута φі-1 на його 
набігаючій ділянці і від геометричних парамет-
рів пар тертя, а також  коефіцієнта тертя ков-
зання між ними. При цьому справедлива умова, 
що φi > φi-1. Крім того, φi збільшується зі збіль-
шенням кута φi-1 і коефіцієнта тертя ковзання, а 
також зі зменшенням висоти фрикційної накла-
дки. 

Встановимо залежність зміни кута φi від 
кута нахилу φ0 набігаючої ділянки гальмівної 
стрічки до першої накладки. Для цього: 
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замінимо кожен множник рівності (9) ви-
разом із залежності (8) 
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і остаточно отримаємо 
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Із залежності (11) випливає, що зі збіль-
шенням порядкового номера n накладки на 
стрічці раціональний кутовий крок їхнього 
розміщення (кут 2φі) збільшується. Крім того, 
він залежить від кута φ0 – чим більший цей кут, 
тим раціональнішими будуть більші кроки між 
накладками. 

Гальмівні моменти, що розвиваються окре-
мим фрикційним елементом Мі і гальмом з n 
фрикційними елементами М, можна розрахува-
ти за формулами 

02 sinSRfRFM Hii  ;       (12) 

02 sinSRfnM H  .  (13) 
Для цього до збігаючої гілки гальмівної 

стрічки треба прикласти силу SЗ. Формулу для 
визначення SЗ отримаємо, скориставшись зале-
жностями (6) і (11) для n-го фрикційного еле-
мента 
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Важливим при розміщенні фрикційних на-
кладок на дузі охоплення стрічки є вибір кута 
φ0. Оскільки в стрічково-колодковому гальмі, 
згідно з умовою (8), усі фрикційні накладки 
навантажені однаково, то можна припустити, 
що і зношуються вони однаково. У зв’язку з 
цим при однаковій роботі тертя ковзання при 
гальмуванні буде мати місце зношування фри-
кційного матеріалу накладок пропорційно його 
об’єму. Тому, чим більша кількість накладок 
буде розташована на гальмівній стрічці, тим 
більший буде коефіцієнт взаємного перекриття 
пар тертя, менші питомі навантаження і, як на-
слідок, більший ресурс накладок. 

Загальний кут φ охоплення гальмівною 
стрічкою з накладками шківа дорівнює сумі 
усіх кутових кроків 2φі (їх кількість n-1) і кутів 
φ0 та φn. Враховуючи залежність (11) отримуємо 
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(15) 

Аналіз формули (15) дає підстави зробити 
висновок, що для фіксованого значення кута 
охоплення однією накладкою гальмівного шкі-
ва кількість накладок, які можуть розміщатися 
на гальмівній стрічці, залежить від кута φ0 – 
чим він менший, тим буде більше число n . От-
же, для збільшення ресурсу накладок кут φ0 

слід зменшувати. Очевидно, що найменше зна-
чення кута φ0 рівне  – половині кута охоплен-
ня фрикційною накладкою гальмівного шківа 
(рис. 1). 

 
 
 
 
 
 
 
 

Пізніше, якщо розрахункова величина φ  (за 
формулою (15)) менша за конструктивно при-
йнятий кут охоплення стрічкою з накладками 
гальмівного шківа, кут φ0 необхідно збільшува-
ти до досягнення рівності цих кутів охоплення 
при незмінному числі n. 

Для виконання розрахунків експлуатацій-
них параметрів стрічково-колодкового гальма 
бурової лебідки розроблена програма для ЕОМ. 

Використаємо розрахункову схему стріч-
ково-колодкового гальма для визначення екс-
плуатаційних параметрів бурової лебідки БУ 
2500 ЭП. Для порівняльної оцінки ефективності 
пропонованих рішень усі параметри гальма, 
крім кількості фрикційних накладок та їх роз-
міщення, залишаються такими ж, як і в серійній 
конструкції, а саме: R = 725 мм, W = 120 мм,  
b = 30 мм (для нових накладок), b = 14 мм (для 
гранично зношених накладок), матеріал фрик-
ційних накладок ФК-24А, при взаємодії зі стал-
лю 35ХНМ має коефіцієнт тертя ковзання  
f = 0,3–0,35, кількість фрикційних накладок 20, 
кут охоплення стрічкою гальмівного шківа 270. 

Для серійного фрикційного гальма кутовий 
крок розміщення фрикційних накладок не змі-
нюється вздовж гальмівної стрічки. Його вели-
чина становить 13,5 (або φ = 6,75). Зміну по-
ловини кутового кроку (кута φ) для раціональ-
ного розміщення накладок на стрічці зображе-
но на рис. 3. Як бачимо, кутовий крок збільшу-
ється з довжиною стрічки, причому інтенсив-
ність зміни кроку вища при більшому коефіціє-
нті тертя ковзання в парах тертя. Для випадку з 
f = 0,35 (графік 1) кут нахилу набігаючої гілки 
φ0 дорівнює куту  (φ0 =  = 4,46), а для  
f = 0,30 (графік 2) φ0 = 4,87. 

 

 

З іншого боку, як це випливає з рівняння 
(13), при однаковій кількості накладок n та роз-
тягу стрічки Sn (однаковому навантаженні на 
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Рисунок  3  — Залежність зміни кутового 
кроку (кута φ) розміщення фрикційних  

накладок вздовж гальмівної стрічки  
при коефіцієнтах тертя f=0,35 (1) і f=0,30 (2) 

 
На рис. 4 зображено графік залежності галь-

мівного моменту, створюваного кожною фрик-
ційною накладкою, а на рис.5 – наростання га-
льмівного моменту вздовж стрічки серійного 
гальма і гальма із запропонованою гальмівною 
стрічкою. Гальмівні моменти для серійного га-
льма розраховано з використанням формули [3] 

 

 
Рисунок 4 — Залежність зміни гальмівних 

моментів, створюваних кожною фрикційною 
накладкою вздовж стрічки для гальма  
БУ-2500 ЭП при розміщенні накладок  
з постійним (1) і змінним (2, 3) кроком,  

при SH=160 кН (1, 2) і SH=210 кН (3) 
та коефіцієнтах тертя f=0,30 (а)  і  f=0,35 (b) 

 

.
sinf

R
b

sinf
R
b

RSM

;
sinf

R
b

sinf
R
b

RSM

n

Hn

i

Hi



























































































1

1
1

1

1
1

 (16) 

Гальмо запропонованої конструкції має 
всього 15 фрикційних накладок (серійне – 20). 
Зменшення числа накладок, як бачимо на рис. 5, 
при однаковій силі натягу гальмівної стрічки 
(SH=160 кН) забезпечує практично такий су-
марний гальмівний момент, як і серійне гальмо: 
при f=0,30  Monm=8,6 кНм і Mcep=90,0 кНм, а 

f=0,35  Mр=94,7 кНм і Mс=96,2 кНм. При цьому 
рівень динамічного навантаження усіх накла-
док для запропонованої конструкції однаковий 
і становить (в кН) 19.7 (при f=0,30) і 18,0 (при 
f=0,35), тоді як для серійної конструкції наван-
таження першої накладки становить відповідно 
25,3 та 25,2 кН. Тобто рівень навантаження для 
запропонованої конструкції нижчий в 1,28 і 1,4 
рази відповідно при f=0,30 і 0,35. Оскільки зно-
состійкість фрикційних накладок залежить на-
самперед від їх навантаження, в тому числі для 
серійної конструкції – від навантаження першої 
(найбільш навантаженої) накладки, то можна 
очікувати, що при однакових силових наванта-
женнях на підшипники та вал бурової лебідки 
довговічність фрикційних накладок у запропо-
нованої конструкції гальма збільшиться в 1,28 і 
1,4 рази. 

 

 
Рисунок 5 — Залежність наростання  

гальмівного моменту по довжині стрічки для 
гальма БУ-2500 (позначення див на рис. 4) 

 
Якщо ж взяти за основу порівняння одна-

ковий рівень зносостійкості фрикційних накла-
док, то запропонована конструкція дає змогу 
збільшити гальмівний момент до 114 кНм (при 
f=0,30) і до 132 кНм (при f=0,35). Однак при 
цьому відповідно зросте навантаження на вал 
лебідки. 

Зважаючи на ефективність запропоновано-
го підходу, вважаємо за доцільне в подальшому 
здійснити уточнення моделі фрикційного вузла 
гальма. Зокрема, врахувати жорсткість гальмів-
ної стрічки та її деформацію. 

Запропоновано і досліджено математичну 
модель стрічково-колодкового гальма зі змін-
ним кроком розміщення фрикційних накладок 
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на дузі охоплення гальмівної стрічки. Наведено 
залежності для визначення раціонального кроку 
розміщення накладок на дузі охоплення гальмі-
вної стрічки і експлуатаційні параметри гальма. 
Проведено порівняння запропонованої конс-
трукції фрикційного вузла з серійним для буро-
вої установки БУ-2500 ЭП. 
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Кулачкові механізми належать до широко-
розповсюджених механізмів у сучасній техніці 
(двигуни внутрішнього згоряння, поршневі 
компресори, машини-автомати, прилади тощо). 

Основною величиною для проектування 
кулачкового механізму з нетарілчастим штов-
хачем, що рухається поступально, є допусти-
мий кут тиску доп  [1, 2]. Головна задача при 
проектуванні механізму полягає у визначенні 
мінімального радіуса кулачка minr , тобто тако-
го найменшого радіуса початкового кола 0r  
кулачка (рис. 1), при якому кут тиску   не пе-
ревищуватиме допустиме значення доп , тобто 
в усіх положеннях механізму повинна бути 
справедлива нерівність 

доп  .                          (1) 

 
1 – кулачок;  2 – штовхач 

Рисунок 1 – Кулачковий механізм 
3. Volchenko A., Storozh Y., Storozh B., 

Кarpyk R. Estimation of Band-Shoe Brake Perfor-
mances for Drilling Winches // Buletin Cientific, 
VXII, Partea Fascicola: Mecanica, Tribologie, 

Technologia Constructiilor de Masini. Baia Mare, 
2003. – p. 285-290. 

 
 
 
До останнього часу найпоширенішим ме-

тодом проектування таких механізмів залиша-
ється графічний метод, який характеризується 
такими суттєвими недоліками: 

– достатньо високою трудомісткістю; 
– невисокою точністю результатів синтезу; 
– неможливістю комп’ютеризації процесу 

проектування механізму. 
Відомий наближений аналітичний метод 

визначення minr  [1] не забезпечує в багатьох 
випадках достатньої точності. Мета даної робо-
ти полягає у розробці уточненого аналітичного 
методу визначення minr , який забезпечував би 
потрібну точність. Вихідними даними для про-
ектування є кут доп , закон руху штовхача і ряд 
його параметрів. 
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В работе предложен уточненный аналитиче-
ский метод определения минимального радиуса ку-
лачка для кулачковых механизмов с нетарельчатым 
толкателем, движущимся поступательно. Этот 
метод по сравнению с известным приближенным 
аналитическим методом имеет преимущество, 
поскольку обеспечивает точное определение мини-
мального радиуса кулачка.. 

 In activity the updated analytical method of 
definition of minimum radius of the cam for cam gears 
with the bearing thruster driving bodily is offered. This 
method as contrasted to by known approximated 
analytical method has advantage, as provides precise 
definition of minimum radius of the cam. 

 


