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Разнообразие тормозных дисков определяется наличием различной геометрии вентиляционного аппарата. 

Современные тормозные диски по геометрии вентиляционного аппарата подразделяются по наличию ребер, 
которые образуют каналы и шипы для теплоотдачи охлаждающему воздуху. В свою очередь, вентиляцион-
ные каналы могут быть радиальными и криволинейными. Шипы подразделяются по геометрии на цилиндри-
ческие, призматические и со сложной конфигурацией. 

В статье предложен расчет мощности, необходимой для преодоления сил инерции тормозного диска, для 
различных вариантов вентиляционного аппарата. Мощность, затрачиваемая для преодоления сил инерции 
тормозного диска с радиальными каналами, меньше на 44 %, чем у тормозного диска с криволинейными кана-
лами. Тормозные диски с вентиляционным аппаратом с призматическими шипами имеют мощность, затра-
чиваемую для преодоления сил инерции, в 1,22 раза меньше, чем диски с цилиндрическими шипами, и с шипами 
фирмы DBA – в 1,31 раза. При сопоставлении результатов методики определения моментов инерции тор-
мозных дисков с различными вентиляционными аппаратами и CFD-моделей аналогичных тормозных дисков, 
созданных в программе ANSYS Workbench Mechanical, расхождение составило 5,52 %. 

В исследовании приведена зависимость мощности преодоления сил инерции от количества ребер. С увели-
чением количества ребер на 60 мощность для преодоления сил инерции радиальных каналов диска увеличива-
лась в 1,16 раза, тогда как мощность криволинейных каналов диска возросла в 1,07 раза. 

При увеличении количества шипов на 50 для диска с цилиндрическими шипами мощность, затрачиваемая 
на преодоление сил инерции, возрастает в 1,15 раза, тогда как для диска с призматическими шипами имеет 
место увеличение в 1,05 раза. При увеличении количества шипов на 50 мощность для преодоления сил инерции 
вентилируемого тормозного диска фирмы DBA увеличивается в 1,17 раза. 

При проектировании вентиляционных тормозных дисков помимо параметров теплоотвода необходимо 
учитывать параметры мощностей преодоления сил инерции тормозных дисков, которые влияют на экс-
плуатационные параметры тормозной системы в целом. 

 
Ключевые слова: вентиляционный аппарат, момент инерции, тормозной диск, мощность преодоления сил 
инерции, маховые массы. 

 
 

Введение 
ентилируемые современные тормозные 
диски применяются в различных типах 
транспорта. Созданный для охлаждения 

вентиляционный аппарат тормозного диска обла-
дает следующими особенностями эксплуатации. 

Первой особенностью является аэродинами-
ческое сопротивление встречного воздушного 
потока, оказывающего влияние на естественную 

циркуляцию воздушных масс через вентиляци-
онный аппарат тормозного диска. При измене-
нии давления внутри вентиляционного аппарата 
происходят инверсии направления движения 
воздушного потока. Снижение скорости проте-
кания воздушного потока через вентиляцион-
ный аппарат приводит к уменьшению теплоот-
дачи от нагретых поверхностей. Данная особен-
ность работы при наличии встречного воздуш- 
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ного потока ввиду снижения теплоотдачи может 
оказывать влияние на эксплуатационные пара-
метры тормозного диска (коэффициент трения, 
тормозной момент, долговечность и др.). Влия-

ние встречного воздушного потока зависит от 
размещения тормозного механизма: на оси те-
лежки поезда (рис. 1, а), встроенный в объем 
колеса автомобиля (рис. 1, b). 
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Рис. 1. Вентилируемые тормозные диски, установленные на железнодорожном (а) и автомобильном (b)  
транспорте: 1 – тормозной диск; 2 – вентиляционный аппарат; 3 – суппорт тормозного механизма 

Fig. 1. Ventilated brake discs installed on railway (a) and road (b) transport:  
1 - brake disc; 2 - ventilation device; 3 - brake caliper 

Второй особенностью является оказание до-
полнительного сопротивления от момента 
инерции вращающегося тормозного диска. Мо-
мент инерции вентилируемого тормозного дис-
ка будет складываться из суммы моментов 
инерции тормозного диска и вентиляционного 
аппарата, поэтому масса тормозного диска 
с вентиляционным аппаратом по сравнению со 
сплошным диском будет больше. 

Много исследований посвящены энергона-
груженности фрикционных узлов [1–3]. В со-
временных исследованиях [4–7] определяются 
скоростные и тепловые характеристики как пар 
трения, так и воздушного потока, омывающего 
вентиляционный аппарат, хотя сравнения раз-
личных вариантов вентиляционного аппарата 
тормозного диска не приводятся. 

В современном мире используются различные 
варианты вентиляционных аппаратов тормозных 
дисков. Классифицировать вентиляционные ап-
параты можно по геометрии вентиляционных 
каналов (радиальные и криволинейные) и попе-
речному сечению шипов охлаждения (цилиндри-
ческое, призматическое и сечение Kangaroo Paw). 

В работе [8] приведено решение обратной 
задачи давления в вентиляционном канале тор-
мозного диска с определением протекания воз-
душного потока через сопла вентиляционного 
аппарата; в исследовании [9] – влияние толщи-
ны сплошных тормозных дисков на его массу. 
Работа [10] посвящена CFD-модели вентили-

руемого тормозного диска и определению на-
правлений тепловых потоков от нагретых по-
верхностей; исследование [11] – определению 
влияния геометрических параметров ребер вен-
тиляционного аппарата на эксплуатационные 
характеристики, в частности на скорость потока 
воздуха, проходящего через каналы, и тепловую 
нагруженность. В работе [12] предложена кон-
струкция охлаждаемого стояночного тормозного 
механизма. Исследования, которые сравнивают 
массу сплошных и вентилируемых тормозных 
дисков, приведены в [13]. В исследовании [14] 
приведена статическая модель вентилируемого 
тормозного диска, на которой определялись де-
формации в результате нагружения; в работе 
[15] – зависимость теплового состояния рабочих 
пар трения тормоза от градиентов коэффициен-
ты теплопередачи. В работе [16] приводится 
расчет тепловых напряжений вентилируемых 
и перфорированных тормозных дисков, [17, 18] – 
расчет износа на основе теории энергофрикций. 

Традиционно в большинстве отечественных 
и зарубежных автомобилей используются вен-
тилируемые тормозные диски с радиальными 
каналами. Воздух поступает из зазора между 
ступицей диска и приводом колеса, проходит 
через вентиляционные каналы, забирает часть 
тепла от нерабочих поверхностей тормозного 
диска и выходит через периферийные отверстия 
[19]. Радиальные каналы могут быть направлен-
ными (рис. 2, а) и прямыми (рис. 2, б). 
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Рис. 2. Вентилируемые тормозные диски с направ-
ленными (а) и прямыми (b) радиальными каналами:  
1 – рабочие поверхности тормозного диска; 2 – ребра вен-
тиляционного аппарата (стрелка – направление вращения) 

Fig. 2. Ventilated brake discs with directed (a) and 
straight (b) radial channels: 1 - working surfaces of the 
brake disc; 2 - ribs of the ventilation device (arrow - direction 
of rotation) 

Принцип работы вентиляционного аппарата 
с криволинейными каналами ничем не отлича-
ется от аппарата с радиальными каналами. От-
личием от тормозных дисков с радиальными 
вентиляционными каналами является тот факт, 
что для левого и правого колес необходимы 
различные тормозные диски (рис. 3). 

Подразделяются вентиляционные аппараты 
с криволинейными каналами по длине вентиля-
ционных каналов. 

 
Рис. 3. Тормозные диски с криволинейными венти-
ляционными каналами для левого и правого колес 
автомобиля 

Fig. 3. Brake discs with curved ventilation ducts for the 
left and right wheels of the car 

Криволинейные вентиляционные каналы мо-
гут быть выполнены по всей длине рабочей по-
верхности тормозного диска, т. е. соединять 
входное и периферийное отверстия двумя 
сплошными ребрами (рис. 4, а). Многие авто-
производители оснащают вентилируемые тор-
мозные диски разветвленными вентиляционны-
ми каналами, которые из одного входного от-
верстия могут разделять воздушный поток 
и выпускать нагретый воздух из нескольких пе-
риферийных выходных отверстий (рис. 4, b). 

 

  
a b 

Рис. 4. Вентилируемые тормозные диски с криволинейными каналами:  
а – с ребрами постоянной длины; b – с ребрами переменной длины 

Fig. 4. Ventilated brake discs with curved channels: a - with ribs of constant length; b - with edges of variable length 

Тормозные диски с круглым сечением ребер 
охлаждения вентиляционного аппарата имеют 
цилиндрические шипы, которые связывают ме-
жду собой два полудиска (рис. 5, а). Цилиндри-
ческие шипы последующего ряда расположены 
с радиальным смещением относительно преды-
дущего. Это сделано целенаправленно для того, 
чтобы изменять направление охлаждающего 

воздушного потока и снижать скорость воздуш-
ного потока. 

Аналогичным образом действует вентиля-
ционный аппарат тормозных дисков, разрабо-
танных компанией Brembo. Ромбовидные ши-
пы разделяют воздушный поток, что увеличи-
вает эффективность охлаждения и прочность 
тормозного диска (рис. 5, b). Тормозные диски 
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фирмы DBA в сечении представляют собой от-
печаток следа лапы кенгуру (Kangaroo Paw) 
(рис. 5, c). Применение небольших поперечных 
сечений ребер вентиляционного аппарата по-

зволило достичь наибольшей теплоотдачи от 
поверхностей вентиляционного аппарата в от-
личие от классических радиальных вентиляци-
онных каналов. 
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Рис. 5. Вентилируемые тормозные диски с цилиндрическими (а), призматическими (b) шипами и с шипами  
со сложной геометрией (с): 1 – рабочие поверхности; 2 – ступица диска; 3 – шипы охлаждения 

Fig. 5. Ventilated brake discs with cylindrical (a), prismatic (b) studs and with studs with complex geometry (c):  
1 - working surfaces; 2 - disc hub; 3 - cooling spikes 

На основании проведенного литературного 
обзора можно сформулировать цель исследо-
вания – разработка метода определения мощ-
ности для преодоления сил инерции тормозных 
дисков с различной геометрией вентиляционно-
го аппарата. 

Метод расчета моментов инерции  
и мощностей для их преодоления 
От классификации вентиляционного аппара-

та необходимо перейти к методике исследова-
ний определения инерции вентилируемых тор-
мозных дисков с различной конфигурацией. 

Для определения мощности, необходимой 
для преодоления силы инерции вращательного 
тела, можно воспользоваться формулой 

 
2

,
2 2

E I IN ω ωε
= = =
τ τ

 (1) 

где Е – кинетическая энергия вращательного 
тела, Дж; τ – время торможения тормозного 
диска, с; I – момент инерции тела вращения, кг 
м2; ω – угловая скорость тела вращения (тор-
мозного диска), с–1; ε – угловое замедление тела 
вращения, с–2. 

Угловое замедление целесообразно выде-
лить через линейное замедление транспортного 
средства: 

з т.д ,j R= ε  
где т.дR  – радиус тормозного диска, м. 

С учетом линейного замедления мощность, 
затрачиваемая для преодоления силы инерции 
тормозного диска (1), определяется по формуле 

 з ,I jN
D
ω

=  (2) 

где D – наружный диаметр тормозного диска, м. 
С учетом разбивки тормозного диска на эле-

менты (рабочие поверхности, фланец, ступица 
и вентиляционный аппарат) зависимость (2) бу-
дет определяться суммой моментов инерции 
составных частей тормозного диска: 

 
т.д з

1 , 1, 2, , .

n

i
I j

N i n
D

=

ω
= = …
∑

 (3) 

Для сравнения геометрии вентиляционных 
аппаратов тормозных дисков необходимо за-
даться условием, что габаритные размеры бу-
дут одинаковыми. Начальные условия и нарас-
тание замедления будут также неизменными. 
Параметр влияния на момент инерции тела 
тормозного диска складывается из суммы мо-
ментов инерции составных частей тормозного 
диска: 

 т.д пд в.а ст фл
1

,
n

i
I I I I I

=

= + + +∑  (4) 

где пдI  – момент инерции полудисков (рабочих 
поверхностей), кг м2; в.аI  – момент инерции 
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вентиляционного аппарата, кг м2; стI  – момент 
инерции ступицы, кг м2, флI  – момент инерции 
фланца тормозного диска, кг м2. 

Для определения суммарного момента инер-
ции тормозного диска необходимо задаться 
схемой металлического фрикционного элемента 
(рис. 6). 

 

 
Рис. 6. Схема вентилируемого тормозного диска:  
1 – фланец; 2 – ступица; 3 – полудиск; 4 – вентиляционный 
аппарат 

Fig. 6. Diagram of a ventilated brake disc: 1 - flange;  
2 - hub; 3 - half-disk; 4 - ventilation device 

Расшифруем каждое слагаемое суммы (4). 
Момент инерции фланца определяется из зави-
симости 

 
2 22 2
ст стп п

фл фл ,
4 4 8 8

d dd dI
⎛ ⎞⎛ ⎞

= πρδ − +⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

 (5) 

где ρ – плотность материала тормозного диска, 
кг/м3; δфл – толщина фланца тормозного диска, 
м; dст – диаметр ступицы тормозного диска, м; 
dп – посадочный диаметр, м. 

Момент инерции ступицы тормозного диска 
рассчитывается по формуле 

 ( )
2 2

2 ст ст ст ст
ст ст ст ст ст4 ,

4 2 2
d dI В d

⎛ ⎞δ δ
= πρ δ − δ − +⎜ ⎟

⎝ ⎠
  (6) 

где стδ  – толщина ступицы тормозного диска, м; 

стВ  – ширина ступицы тормозного диска, м. 

Момент инерции рабочих поверхностей тор-
мозного диска рассчитывается по формуле 

 ( )
2 2

2
пд пд2 ,

4 2 2
D DB BI ВD B

⎛ ⎞
= πρδ − − +⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (7) 

где В – ширина рабочей поверхности тормозно-
го диска, м; пдδ  – толщина полудиска, м. 

В вышеизложенных условиях принято, что 
габаритные размеры тормозного диска неиз-
менны в зависимости от применяемого венти-
ляционного аппарата, как следствие – сумма 
трех моментов инерции (5)–(7) будет неизмен-
на. Согласно теореме Гюйгенса – Штейнера 
момент инерции вентиляционного аппарата 
в общем виде выглядит как 

2
в.а

1 1
, 1, 2, , ,

n n

С i i i
i i

I I m х i n
= =

= + = …∑ ∑  

где С iI  – момент инерции относительно центра 
оси, проходящий через центр масс i-го элемен-
та, кг м2; im  – масса i-го элемента, кг; ix  – рас-
стояние между осью вращения тормозного дис-
ка и осью, проходящей через центр масс i-го 
элемента, м. 

Для вентиляционного аппарата, состоящего из 
радиальных вентиляционных каналов (рис. 7, а), 
момент инерции  

  ( ) ( )
2

2 2
в.а р р р р р

1 ,
12 2 2

D BI п В В
⎡ ⎤⎛ ⎞= ρ δ λ λ + + −⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦
  (8) 

где п – количество ребер вентиляционного ап-
парата тормозного диска; рВ  – ширина ребра 
вентиляционного канала тормозного диска, м; 

рδ  – толщина ребра вентиляционного канала, м; 

рλ  – длина ребра вентиляционного канала тор-
мозного диска, м. 

Ребра криволинейных вентиляционных кана-
лов (рис. 7, b) целесообразно разбить на i-е ко-
личество прямоугольников и, воспользовавшись 
предыдущими зависимостями, определить мо-
мент инерции как 

( ) ( )
2

2 2
в.а р р р р р

1

1 ,
12 2i i i

n

i i i
i

DI В В Х
=

⎡ ⎤⎛ ⎞= ρ δ λ λ + + −⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

∑  (9) 

где рi
В  – ширина i-го элемента ребер вентиля-

ционного аппарата тормозного диска, м; рi
δ  – 

толщина i-го элемента ребер вентиляционного 
аппарата, м; рiλ  – длина i-го элемента ребер 
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вентиляционного аппарата тормозного диска, м; 
iХ  – расстояние от периферии тормозного дис-

ка до i-го элемента ребер вентиляционного ап-
парата тормозного диска, м. 

 

  
a b 

Рис. 7. Вентиляционный аппарат с радиальными (а) и криволинейными (b) каналами:  
1 – вентиляционные каналы; 2 – ребра аппарата 

Fig. 7. Ventilation apparatus with radial (a) and curved (b) channels: 1 - ventilation ducts; 2 - apparatus ribs 

Для вентиляционного аппарата с цилиндри-
ческими шипами (рис. 8, а) момент инерции 

 ( )
2

2 2
в.а ш ш ш ш

1

1 ,
2 2

n

i i i i
i

DI R R Х
=

⎡ ⎤⎛ ⎞= ρπ δ + −⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

∑  (10) 

где шiR  – радиус i-го шипа вентиляционного 
аппарата тормозного диска, м; шiδ  – толщина  
i-го шипа вентиляционного аппарата, м; шiХ  – 
расстояние от периферии тормозного диска до 
центра i-го шипа вентиляционного аппарата 
тормозного диска, м. 

Для вентиляционного аппарата с призмати-
ческими шипами (рис. 8, b) фирмы Brembo мо-
мент инерции 

 
( )

( )

2
в.а п п п

1

2
2 2
п п п

1 ,
12 2

n

i i i
i

i i i

I В

DB Х

=

= ρ δ λ ×

⎡ ⎤⎛ ⎞× λ + + −⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

∑
 

(11)
 

где пiB  – ширина i-го призматического шипа 
вентиляционного аппарата тормозного диска, м; 

пiδ  – толщина i-го призматического шипа вен-
тиляционного аппарата, м; пiλ  – длина i-го 
призматического шипа вентиляционного аппа-
рата тормозного диска, м; пiХ  – расстояние от 
периферии тормозного диска до i-го призмати-
ческого шипа вентиляционного аппарата тор-
мозного диска, м. 

В тормозных дисках фирмы DBA сечение 
шипов является или цилиндрическим, или приз-
матическим (рис. 8, c). 

Для данного типа шипов вентиляционного 
аппарата возможна разбивка на цилиндрический 
и призматический шипы. Момент инерции для 
шипов фирмы DBA определяется из зависимости 

( )

( ) ( )

2
2 2

в.а
1

2
2 2 2
п п п п п п

1

1
2 2

1 .
12 2i

n

i i i i
i

n

i i i i i
i

DI R R Х

DВ B Х

=

=

⎡ ⎤⎛ ⎞= ρπ δ + − +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

⎡ ⎤⎛ ⎞+ ρ δ λ λ + + −⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

∑

∑
 

(12)

 

Определение моментов инерций  
и мощностей для их преодоления 
Для оценки мощностей преодоления сил 

инерции тормозного диска с различной геомет-
рией вентиляционного аппарата необходимо 
произвести расчет моментов инерции и их мощ-
ностей по полученным формулам (3), (8)–12). 
Для удобства сведем все исходные данные 
и результаты исследования вентиляционного 
аппарата с различными каналами в таблицу 1, 
а исследования вентиляционного аппарата с раз-
личными шипами – в таблицу 2. 

Проанализировав результаты расчетов, мож-
но сделать вывод, что мощность, необходимая 
для преодоления инерции тормозного диска 
с радиальными каналами, меньше на 44 %, чем 
мощность, затрачиваемая на преодоление инер-
ции диска с криволинейными каналами. Раз-
ветвление вентиляционного аппарата тормозно-
го диска сказывается на маховых массах. 
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a b 

 
c 

Рис. 8. Вентиляционный аппарат с цилиндрическими (а), призматическими (b) шипами  
и со сложной геометрией (c): 1 – шипы охлаждения; 2 – поверхность вентиляционного аппарата 

Fig. 8. Ventilation apparatus with cylindrical (a), prismatic (b) thorns and with complex geometry (c):  
1 - cooling spikes; 2 - surface of the ventilation device 

Таблица 1. Результаты расчета мощностей преодоления сил инерции тормозных дисков с различными  
каналами вентиляционного аппарата 
Table 1. The results of calculating the powers of overcoming the inertial forces of brake discs with different  
ventilation ducts 

Исходные параметры Результаты расчета 

Материал тормозного диска серый литой чугун Gh190 Вентиляционный аппарат с радиальными каналами 
ω, с–1 45 Вр, м 0,007 
jз, м/с2 2,5 δр, м 0,008 
D, м 0,287 λр, м 0,07 
В, м 0,07 п 36 
δп.д, м 0,0082 Iв.а, кг/м2 0,0015 
dст, м 0,1457 N, кВт 0,0328 
δст, м 0,00575 Вентиляционный аппарат с криволинейными каналами 

Врi, м 0,007 Вст, м 0,021 
δрi, м 0,008 

δфл, м 0,0063 λрi, м 0,07 
dп, м 0,065 п 36 

Результаты расчета сплошного тормозного диска i* 10 
Iт.д, кг/м2 0,0822 Iв.а, кг/м2 0,0646 
N, кВт 0,0322 N, кВт 0,0575 
* i – показатель, характеризующий количество элементов одного ребра и расстояний от оси вращения до центра эле-

мента.
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Таблица 2. Результаты расчета мощностей преодоления сил инерции тормозных дисков с различными  
шипами вентиляционного аппарата 
Table 2. The results of calculating the powers of overcoming the inertial forces of brake discs with different  
studs of the ventilation apparatus 

Исходные параметры Результаты расчета 
Материал тормозного диска серый литой чугун Gh190 Вентиляционный аппарат с цилиндрическими шипами 
ω, с–1 45 Rш, м 0,004 
jз, м/с2 2,5 δш, м 0,007 
D, м 0,287 п 168 
В, м 0,07 Iв.а, кг/м2 0,019 
δп.д, м 0,0082 N, кВт 0,0396 
dст, м 0,1457 Вентиляционный аппарат с призматическими шипами 
δcт, м 0,00575 λп, м 0,007 

Вп,м 0,008 Вст, м 0,021 
δп,м 0,007 

δфл, м 0,0063 п 168 
dп, м 0,065 Iв.а,кг/м2 0,00012 

Результаты расчета сплошного тормозного диска N, кВт 0,0323 
Iт.д, кг/м2 0,0822 Вентиляционный аппарат с шипами фирмы DBA

 N, кВт 0,0322 Rэ, м 0,006
   δэ, м 0,007
   п 168

   Iв.а, кг/м2 0,0259
   N, кВт 0,0424
  

Подводя итоги сравнения расчетных дан-
ных вентилируемых тормозных дисков с ши-
пами, можно сказать, что вентилируемый  
аппарат с призматическими шипами имеет 
мощность, затрачиваемую на преодоление 
инерции в 1,22 раза меньше мощности для 
преодоления инерции с цилиндрическими ши-
пами и в 1,31 раза меньше, чем для вентили-
руемых тормозных дисков фирмы DBA. 

Для подтверждения расчетных моделей 
инерции были построены по исходным данным 
(табл. 1 и 2) трехмерные модели вентилируемых 
тормозных дисков (рис. 9). 

Аналогично источнику [20] в программе 
ANSYS Workbench Mechanical на основании 
CFD-моделей выполнялись расчеты моментов 
инерции трехмерных моделей вентилируемых 
тормозных дисков. Исходные данные соответ-
ствовали габаритным размерам тормозных дис-
ков, как и для расчетных моделей: 

– опция Inertia Relief применялась для неде-
формируемых твердых тел; 

– в исходных параметрах задаются угловое 
ускорение/замедление и угловая скорость вра-
щения тела (ε = 2,5 с–2; ω = 48 с–1); 

– трехмерные модели не должны быть сим-
метричными. 

Сравнение значений моментов инерции и мощ-
ностей для преодоления инерции вентилируемых 
тормозных дисков представлено в таблице 3. 

   

Рис. 9. Пример трехмерной модели вентилируемого  
тормозного диска  

Fig. 9. An example of a three-dimensional model  
of a ventilated brake disc 

Созданные по расчетным исходным данным 
трехмерные модели подтвердили схожесть рас-
четов и компьютерного моделирования. Сред-
нее отличие значения мощностей, полученных 
компьютерным моделированием, составляет 
5,52 %. 

На основании подтверждения расчетных мо-
делей вентиляционных аппаратов с каналами 
тормозных дисков компьютерным моделирова-
нием проведем исследование влияния количест-
ва ребер п и длины вентиляционных каналов λр 
на мощность, затрачиваемую на преодоление 
инерции тормозных механизмов с радиальными 
и криволинейными вентиляционными каналами 
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(рис. 9, а, b). В качестве исходных данных для 
расчета примем значения, представленные 
в таблице 1. Диапазон изменения количества 
ребер изменялся с 40 до 100 с шагом 0,005 м, 
диапазон изменения длины вентиляционного 
канала – от 0,015 до 0,075 м с шагом 0,005 м. 

 
Таблица 3. Сравнение результатов расчетов  
и компьютерного моделирования 
Table 3. Comparison of the results of calculations  
and computer modeling 

Результаты 
расчетов 

Результаты компьютерного  
моделирования 

Вентиляционный аппарат с радиальными каналами 

Iв.а, кг/м2 0,0837 Iв.а, кг/м2 0,0831 
N, кВт 0,0328 N, кВт 0,0326 

Вентиляционный аппарат с криволинейными каналами 

Iв.а, кг/м2 0,1468 Iв.а, кг/м2 0,1572 
N, кВт 0,0575 N, кВт 0,0616 
Вентиляционный аппарат с цилиндрическими шипами 

Iв.а, кг/м2 0,1012 Iв.а, кг/м2 0,097 
N, кВт 0,0396 N, кВт 0,038 
Вентиляционный аппарат с призматическими шипами 

Iв.а,кг/м2 0,08232 Iв.а,кг/м2 0,0822 
N, кВт 0,0323 N, кВт 0,0322 
Вентиляционный аппарат с шипами фирмы DBA 

Iв.а, кг/м2 0,1081 Iв.а, кг/м2 0,128 
N, кВт 0,0424 N, кВт 0,0502 

При увеличении количества ребер тормозного 
диска с радиальными каналами на 60 мощность, 
необходимая для преодоления сил инерции, воз-
растает в 1,16 раза, тогда как для криволинейных 
каналов мощность увеличилась в 1,07 раза. 

Аналогичным образом проводился расчет 
мощности для преодоления сил инерции венти-
лируемых тормозных дисков с шипами. Исход-
ные данные для построения вентиляционного 
аппарата были выбраны из таблицы 2. 

В процессе исследования выявлены парамет-
ры, которые изменялись: количество шипов п 
и среднее расстояние от оси вращения до цен-
тров шипов Хср (рис. 10, а–c). 

Усредненное расстояния от периферии тор-
мозного диска до эквивалентной окружности 
центра масс вентиляционного аппарата опреде-
ляется по формуле 

( )
1

ср .
i

i

Х
Х

п

∞

==
∑

 

Диапазон изменения для вентиляционного 
аппарата для цилиндрических, призматических 
шипов и шипов фирмы DBA составлял от 50 до 
150, шаг изменения количества шипов – 0,01 м. 

Диапазон изменения среднего расстояния от оси 
вращения до центров шипов составлял от 0,035 
до 0,045 м, шаг изменения значений – 0,005 м. 

 
 

  
a b 

Рис. 9. Зависимость мощности для преодоления инерции (N) от количества (п) и длины ребер  
вентиляционного канала (λр): для радиальных (а) и криволинейных (b) каналов 

Fig. 9. Dependence of power to overcome inertia on the number and length of the ventilation duct ribs:  
for radial (a)and for curved (b) channels 
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a b 

 
c 

Рис. 10. Зависимость мощности для преодоления инерции (N) от количества шипов (n) и усредненного рас-
стояния центра масс (Xср) вентиляционного аппарата для цилиндрических (а), призматических (b) шипов 
и шипов со сложной конфигурацией (c) 

Fig. 10. Dependence of the power to overcome inertia on the number of thorns and the average distance of the center 
of mass of the ventilation apparatus for cylindrical (a), for prismatic (b) thorns and thorns with a complex configura-
tion (c) 

Согласно диаграммам при увеличении коли-
чества шипов на 50 тормозной диск с вентиля-
ционным аппаратом с цилиндрическими шипа-
ми увеличивает мощность, необходимую для 
преодоления сил инерции, в 1,15 раза, тогда как 
вентиляционный аппарат с призматическими 
шипами имеет увеличение в 1,05 раза. Мощ-
ность, затрачиваемая для преодоления сил 
инерции вентилируемого тормозного диска 
фирмы DBA, с увеличением количества шипов 
на 50 увеличивается в 1,17 раза. 

Выводы 
При схожих геометрических параметрах вен-

тилируемых тормозных дисков мощность для 
преодоления сил инерции с радиальными кана-
лами на 44 % меньше, чем мощность диска 
с криволинейными каналами.  

При одинаковых геометрических парамет-
рах вентилируемых тормозных дисков мощ-
ность, необходимая для преодоления сил инер-
ции, с призматическими шипами в 1,22 раза 
меньше мощности с цилиндрическими шипами 
и в 1,31 раза меньше дисков фирмы DBA. 
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С увеличением количества ребер на 60 мощ-
ность, необходимая для преодоления сил инер-
ции вентилируемого тормозного диска с ради-
альными каналами увеличилась 1,16 раза, а для 
вентиляционного аппарата с криволинейными 
каналами – в 1,07 раза. 

С увеличением количеством шипов вентиля-
ционного аппарата тормозного диска на 50 мощ-
ность для преодоления сил инерции возросла для 
шипов призматического сечения в 1,05 раза, для 
цилиндрического сечения – в 1,15 раза и для 
диска фирмы DBA – в 1,17 раза. 

При проектировании новых современных 
вентилируемых тормозных дисков необходимо 
учитывать геометрию вентиляционного аппара-
та с точки зрения влияния маховых масс, стара-
ясь находить баланс между теплоотводом 
и мощностью затрачиваемой на преодоление 
сил инерции вращающихся масс. 
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The variety of brake discs is determined by the presence of different geometries of the ventilation device. Modern 

brake discs are subdivided according to the geometry of the ventilation device by the presence of fins, which form 
channels and studs for heat transfer to the cooling air. In turn, ventilation channels can be radial and curved. Studs 
are subdivided by geometry into cylindrical, prismatic and complex configuration. 
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The paper proposes the calculation of the power required to overcome the inertial forces of the brake disc for 
various variants of the ventilation device. The power expended to overcome the inertial forces of a brake disc with 
radial channels is 44 % less than that of a brake disc with curved channels. Brake discs with a ventilation device with 
prismatic studs have 1.22 times less power required to overcome inertial forces than with cylindrical studs and 
1.31 times with DBA studs. When comparing the results of the method for determining the moments of inertia of brake 
discs with various ventilation devices and CFD models of similar brake discs created in the ANSYS Workbench Me-
chanical program, the discrepancy was 5.52 %. 

The study shows the dependence of the power of overcoming inertia forces on the number of ribs. With an increase 
in the number of ribs by 60, the power to overcome the inertial forces of the radial channels of the disk increased by 
1.16 times, while the power of the curved channels of the disk increased by 1.07 times. 

With an increase in the number of studs by 50 pieces for a disc with cylindrical studs of the apparatus, the power 
expended to overcome inertial forces increases by 1.15 times, while for prismatic studs there is an increase of 
1.05 times. With an increase in the number of studs by 50 pieces, the power to overcome the inertial forces of the ven-
tilated brake disc from DBA increases by 1.17 times. 

When designing ventilation brake discs, in addition to the heat dissipation parameters, it is necessary to take into 
account the parameters of the power to overcome the inertial forces of the brake discs, which affect the operational 
parameters of the braking system as a whole. 

 
Keywords: ventilation device, moment of inertia, brake disc, power to overcome inertial forces, flywheel masses. 
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