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МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРОЦЕССОВ В ЭЛЕМЕНТАХ ТРАНСМИССИИ 

ТРАНСПОРТНЫХ МАШИН И МЕХАНИЗМОВ 

Разработана модель передачи и трансформации энергосиловых потоков в ме-

ханических приводах машин и механизмов с различными типами передач, позво-

ляющая определять геометрические параметры элементов привода. Исследо-

ваниями подтверждена адекватность модели для ременной передачи гибкой 

связью 
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Постановка проблемы 

Устройства трансформации энергосилового потока – неотъемлемая составная часть транс-

миссии транспортных машин. 

Наибольшее распространение в качестве преобразователей параметров энергосилового по-

тока имеют механические конструкции с гибкой связью (ременная и цепная) и редукторы (ци-

линдрические, конические, червячные, гипоидные). 

Каждый из этих типов конструкций обладает комплексом свойств, которые определяют 

сферу их использования. Внешние условия, предъявляемые к трансформаторам, конкретизиру-

ют геометрические параметры, определяют ступенчатость, наличие определённого типа ступе-

ней. 

На стадии проектирования трансформатора требуется вариантность схем конструкции с во-

зможностью сравнения показателей и выбора необходимого варианта, который наилучшим об-

разом соответствует поставленным требованиям. 

При всем существующем разнообразии конструкций их целесообразно разделить на две 

группы: 

– универсальные, которые используются в сфере машиностроения; 

– специальные, которые разработаны и используются исключительно в транспортных сис-

темах. 

Если конструкции первой группы при необходимости заменяют, то вторая группа подлежит 

усовершенствованию и модернизации. Кроме этого, в рамках требований научной организации 

труда возникают предложения по усовершенствованию устройств, использующих конструкции 

с целью улучшения их показателей. Все это приводит к существенному изменению конструк-

ций, что обязательно требует проведения дополнительных подетальных расчетов. 

Цель работы 

В рамках данной работы разрабатывалась программа, позволяющая оперативно рассчитать 

параметры энерго-силового трансформатора, геометрические размеры его деталей в зависимос-

ти от требуемых выходных значений параметров и характеристик.  

При создании программы учтены следующие требования: 

– расчет должен быть максимально автоматизирован с корректировкой только исходных 

данных (внешних характеристик трансформатора, его кинематической схемы); 
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– база данных для обеспечения взаимозаменяемости деталей трансформатора должна соде-

ржать стандартные параметры, которые выбираются программой автоматически в процессе ра-

счета; 

– работа с программой должна быть максимально упрощена и не требовать специальной 

подготовки пользователя в области программирования; 

– полученные результаты должны быть легко читаемыми, обладать возможностью переноса 

в текстовые редакторы за счет формирования связей или вручную блоками. 

Поставленные требования наилучшим образом обеспечивает табличный процессор «Excel», 

в среде которого и создавалась программа по расчету привода. 

Основная часть 

Расчетная модель состоит из двух отдельных частей: из расчета передач трансформатора и 

расчета опорных элементов и соединений [1, 2, 3]. В первую очередь рассчитываются передачи, 

а затем на основе полученных результатов рассчитываются опорные элементы. 

На рис. 1 представлена структурная схема расчета параметров передач. Как следует из при-

веденной схемы, программа расчета фактически делится на отдельные подпрограммы по расче-

ту конкретных типов передач: 

– от одной до трех ступеней передач энергосилового потока посредством зацепления (ци-

линдрического, конического или червячного), расположенных друг за другом в соответствии с 

выбранной кинематической схемой; 

– передачи энергосилового потока посредством гибкой связи (ременной или цепной), кото-

рая находится перед зубчатыми передачами по кинематической схеме; 

– передачи энергосилового потока посредством гибкой связи (ременной или цепной), кото-

рая находится после зубчатых передач по кинематической схеме. 

Для удобства визуального восприятия информации и ее вывода на печать все подпрограм-

мы расположены на отдельных листах процессора «Excel» (см.рис. 2). 

Исходные данные вводятся в программу двумя способами: вручную в самом начале расче-

тов и в автоматическом режиме в ходе расчета на основании полученных результатов или пос-

тавленных условий. 

Лист 1 программы включает в себя исходные параметры для расчетов, которые вводятся в 

начале работы с программой (рис. 2). 

Вручную вводятся внешние параметры трансформатора: мощность на выходе и скорость 

вращения выходного вала. Кроме этого вводятся параметры кинематической схемы: типы пере-

дач и их компоновка в схеме. 

Листы 1а, 1б, 1в, 1г и 1д содержат массивы данных с нормативными и стандартными пара-

метрами общетехнического характера или присущими конкретным типам передач. Эти параме-

тры включаются в расчеты за счет адресных или условных (по определенным параметрам) ссы-

лок (см. рис. 3). 

Энергосиловые параметры трансформатора рассчитываются [1, 2] в рамках подпрограммы, 

которая представлена на листе 2 (рис. 4) по следующей методике. 

Крутящий момент на выходном валу трансформатора определяется по формуле: 

ВЫХ2 n

ВЫХ
ВЫХ

N
Т




 
,                                                          (1) 

где NВЫХ – мощность на выходе трансформатора, Вт; 

nВЫХ – частота вращения выходного вала, с
-1

. 
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Нормативные коэффициенты полезного действия назначаются в зависимости от характера 

передачи на данной ступени, наличия подшипников, наличия и типа муфт в трансформаторе. 

Это осуществляется по условному выбору. Так, например, формульная строка ячейки D5 назна-

чения коэффициента полезного действия первой ступени зубчатой передачи имеет вид: 

 
Рис. 1. Структурная схема расчета параметров энергосилового трансформатора 

=ЕСЛИ(ИЛИ(Лист1!$D$22=1;Лист1!$D$22=2;Лист1!$D$22=3);0,98;1)*ЕСЛИ(ИЛИ(Лист1!$D$2

2=4;Лист1!$D$22=5);0,96;1)*ЕСЛИ(Лист1!$D$22=6;0,73;1)*ЕСЛИ(Лист1!$D$22=7;0,9;1) 

По аналогичному принципу определяются другие значения коэффициентов полезного дей-

ствия. 
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Общее значение коэффициента полезного действия трансформатора находят по формуле: 

1

n

ОБЩ j

j

 


 ,                                                             (2) 

 
Рис.2. Общий вид табличного процессора «Excel» с листами программы  

по расчету параметров энергосилового потока  

где ηj – коэффициент полезного действия каждого из элементов трансформатора. 

Передаточные отношения по ступеням механического трансформатора переносятся с листа 

исходных данных и приводятся по максимальному приближению к ближайшему стандартному 

значению из массива листа 1а. 

Так, для первой ступени зубчатой передачи зацеплением значение передаточного отноше-

ния в ячейке D19 (см. рис. 3, б) попадает между двумя стандартными параметрами, меньший из 

которых определяется в ячейке F19 по формульной строке: 
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=ПРОСМОТР($D$19;Лист1а!$C$4:$C$33), 

а больший – в ячейке G19: 

=ПРОСМОТР($F$19;Лист1а!$C$4:$C$33;Лист1а!$C$5:$C$34). 

В ячейке D20 из двух полученных значений выбирается то, что ближе к определенному в 

ячейке D19: 

  

а)                                                                                        б) 

Рис.3. Вид листа 1а с массивами данных:  

а) общих для всех типов зубчатых передач; б) специфичных для зубчатых передач 

=ЕСЛИ(ABS($D$19-$F$19)<ABS($D$19-$G$19);$F$19;$G$19). 

Аналогичным образом ранее рассчитанные соотношения для всех ступеней трансформато-

ра приводятся к стандартным значениям. 

Частота вращения валов трансформатора определяется по формуле: 

1

j

j

j

n
n

i
  ,                                                                   (3) 

где nj – частота вращения предыдущего вала со стороны вала источника энергосилового по-

тока (мотора, двигателя) по кинематической схеме трансформатора, с
-1

; 

ij – передаточное отношение данной ступени трансформатора. 

Мощность на i-том вале трансформатора определится: 
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1

/
n

j j

j

N N 


  ,                                                                  (4) 

где ηj – коэффициент полезного действия каждого из элементов от выхода трансформатора 

к j-тому валу. 

Крутящие моменты на валах механического трансформатора энергосилового потока опре-

деляются по формуле: 

 2 ,
jKP j jT N n Н м   .                                                    (5) 

После расчета энергосиловых параметров по ступеням трансформатора программой выпол-

няются расчеты геометрических характеристик деталей, которые непосредственно реализуют 

кинематическую схему (зубчатые, червячные, ременные и цепные передачи). 

 

 
Рис.4. Вид верхней и нижней частей листа 2 с расчетом энергосиловых и кинематических 

параметров трансформатора 
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Блок подпрограмм по расчету зубчатых передач дает возможность рассчитывать до трех 

ступеней передачи зацеплением цилиндрического, конического или червячного типа на любой 

из трех ступеней. 

Расчет зубчатых колес трансформатора осуществляется по следующей методике [1, 2]. 

Суммарное количество циклов изменения напряжений для конкретного зубчатого колеса 

определяется по формуле: 

60N n t  ,                                                                 (6) 

где n – частота вращения зубчатого колеса, мин
-1

; 

t – общее время работы редуктора, часов. 

Общее время работы механического трансформатора энергосилового потока с зубчатым за-

цеплением (редуктора) рассчитывается: 

P С CM СМt k k k     ,                                                          (7) 

где 
Рk  – расчетный срок непрерывной работы, лет; 

Сk  – среднее количество рабочих суток за год, суток; 

CMk  – количество рабочих смен в сутках, смен; 

СМ  – средняя продолжительность непрерывной работы за одну смену, часов. 

Для ведущих и ведомых колес в зацеплении выбираем материал со схемой обработки, ко-

торая придает материалу определенный комплекс необходимых механических характеристик, 

например, сталь 40Х. Для ведущих колес назначаем двухстадийное термическое упрочнение: 

– объемная закалка с высоким отпуском для обеспечения достаточной прочности и ударной 

вязкости сердцевины; 

– последующая поверхностная закалка с индукционного нагрева с низким отпуском для 

обеспечения высокой контактной прочности рабочей поверхности зубьев. 

Для ведомых колес используется термическое улучшение – объемная закалка с высоким 

отпуском, которое обеспечивает на контактной поверхности зубьев достаточно высокую твер-

дость. 

Допускаемые контактные напряжения для зубьев колес определятся по формуле: 

lim[ ]
[ ]

H b HL
H

H

K

S





 ,                                                           (8) 

где limH b  – предел контактной выносливости рабочей поверхности зубьев, которая соот-

ветствует базе испытаний, МПа; 

 HS  – коэффициент безопасности (принимаем из исходных данных); 

HLK  – коэффициент долговечности (выбирается из массива исходных данных на основе 

базы испытаний и расчетного количества нагрузок). 

Предел контактной выносливости материала поверхности зуба находим по формуле: 

lim 2 70H b HB   .                                                            (9) 
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Расчетное контактное напряжение для зубчатых колес в одной ступени передачи определя-

ется: 

      1 20,45H H H     .                                                    (10) 

Допустимые напряжения изгиба определяются по формуле: 

lim[ ] , МПа
[ ]

F b FL
F FC

F

K
K

S





  ,                                           (11) 

где limF b  – предел выносливости зубьев на изгиб, который отвечает базе испытаний, МПа; 

FLK  – коэффициент долговечности (принимается из массива исходных данных по твер-

дости контактной поверхности зубьев); 

 FS  – коэффициент безопасности (принимается из массива исходных данных); 

FCK  – коэффициент, который учитывает воздействие двустороннего приложения на-

грузки: при односторонней нагрузке он равняется 1, при реверсивной работе привода – 

0,7...0,8. 

Предел выносливости зубьев на изгиб определяется по формуле: 

lim 260H b HB   .                                                      (12) 

Основным геометрическим параметром проектного расчета цилиндрических закрытых зуб-

чатых передач на контактную прочность является межосевое расстояние: 

2
3

2 2
( 1) , мм

[ ]

H

W

H ba

T K
a K U

U




 


  

 
                                      (13) 

где K  – числовой коэффициент, который равняется: для прямозубых передач 49,5, для ко-

созубых и шевронных – 43; 

U – передаточное число данной ступени; 

Т2 – крутящий момент на колесе, Н·м; 

HK   – коэффициент неравномерности распределения нагрузки по длине зуба, приня-

тый в зависимости от величины 2 1bd b d   ( 2b –ширина венца колеса, мм; 1d –

делительный диаметр шестерни, мм); 

 H  – предельно допустимое контактное напряжение в зубчатом зацеплении, МПа; 

ba wb a   – коэффициент ширины венца (для прямозубых колес ≤ 0,25, для косозубых 

колес 0,25...0,63. 

Для определения ψbd используется формула: 

 1 2bd ba U    .                                                     (14) 

Нормальный модуль зацепления равен: 
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 0,01 0,02n wm a  .                                                    (15) 

Он выбирается со стандартного ряда. 

Угол наклона зубьев предварительный 10 15    . 

Количество зубьев шестерни: 

1

2 cos

( 1)

W

n

a
Z

U m

 


 
.                                                        (16) 

Количество зубьев колеса: 

2 1Z U Z  .                                                             (17) 

Угол наклона зубьев уточнённый: 

1 2( )
cos

2

n

W

Z Z m

a


 



.                                                   (18) 

Диаметры делительных окружностей колес: 

1

cos

nm Z
d




 .                                                           (19) 

Диаметры вершин и впадин зубьев: 

2a nd d m   ,                                                         (20) 

2,5f nd d m   .                                                      (21) 

Ширина зубчатых венцов колеса и шестерни: 

2 Wb a  ,                                                           (22) 

1 2 5b b  .                                                           (23) 

Проверочный расчет на усталость по контактным напряжениям осуществляется в следую-

щей последовательности. 

Окружная скорость в зацеплении: 

1 1

60 1000

d n


 



,                                                         (24) 

где  d1 – делительный диаметр шестерни, мм; 

n1 – частота вращения шестерни, мин
-1

. 

По значению линейной скорости, твердости контактной поверхности зубьев и форме зуба 

для цилиндрической передачи с помощью массива данных (листы с исходными данными) опре-

деляется степень точности изготовления колес. 

Расчёт проверочный по контактным напряжением: 
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2

2

2 2

2 ( 1)
[ ]H

H H H

T k U
Z Z Z

d b
  

   
    


,                               (25) 

где HZ  – коэффициент, учитывающий механические свойства контактирующих колес; 

1,77 cosZ    – безразмерный коэффициент, учитывающий форму контактирующих 

поверхностей зубьев; 

 
1 2

1Z   – безразмерный коэффициент, учитывающий суммарную длину контакт-

ных линий; 

 1 21,88 3,2 1 1 cosa Z Z         – коэффициент торцевого перекрытия; 

k k k k     ,                                                            (26) 

где  k – коэффициент нагрузки; 

k  – коэффициент распределения нагрузки между зубьями (принимается в зависимости 

от линейной скорости и точности изготовления зубчатого колеса из массивов исходных 

данных); 

k – коэффициент распределения нагрузки по ширине венца (принимается из массивов 

исходных данных в зависимости от твердости зубьев и значения ψbd); 

k  – коэффициент, который учитывает динамичность нагрузки в зацеплении. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба осуществляли с использованием следующей 

формулы: 

2

2
2 [ ]F

F F F

i i n

T k

Z b m
  


     

 
,                                   (27) 

где YF – коэффициент, учитывающий форму зуба в зависимости от коэффициента смещения 

Х и эквивалентного числа зубьев: 

3cos

Z
Z


 ;                                                             (28) 

Yξ – коэффициент перекрытия зубьев (для прямозубых передач 0,9Y  , для косозубых 

1Y  ); 

1 140Y    – коэффициент наклона зуба; 

4 ( 1) ( 5)

4
F

S
k 









   



 – коэффициент, учитывающий неравномерность распределе-

ния нагрузки между зубьями при изгибе; 

ξα – коэффициент торцового перекрытия; 

S – степень точности передачи; 

α – коэффициент (для консольного расположения колеса 1,2  , для колеса, смещен-

ного до одной из опор 1,15  , для колеса в центре вала 1,10  ); 

k  – коэффициент динамичности нагрузки (выбирается в зависимости от степени точ-
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ности передачи, твердости рабочей поверхности зубьев и линейной скорости в зубча-

том зацеплении). 

Расчет выполняется для того колеса зубчатого зацепления, у которого отношения  F FY  

минимальное. 

На рис. 5 в качестве примера приведено изображение листа программы, в рамках которого 

осуществляется расчет второй ступени косозубой передачи зацеплением цилиндрического типа. 

  
Рис.5. Вид верхней и нижней частей листа 4 с расчетом второй ступени редуктора с ци-

линдрическим косозубым зацеплением 

Разработанная по соответствующим методикам программа расчитывает параметры осталь-

ных типов передач зацеплением. 

При передаче энергосилового потока гибкой связью обычно используют клиноременные и 

цепные передачи. Как правило, клиноременная передача, как более скоростная и менее нагру-

женная крутящим моментом, располагается на входе трансформатора (редуктора), а цепная – на 

выходе. Вместе с тем разработанная программа позволяет рассматривать разные компоновки 

передач гибкой связью в рамках энергосилового потока. 

Исходными данными для расчета клиноременной передачи являются рассчитанные в лис-

те 2 параметры: мощность, скорость вращения валов, крутящие моменты, предварительное зна-

чение передаточного числа. 

По значению крутящего момента на ведущем вале Т1 из массива данных листа 1г програм-

мы выбирается сечение ремня и назначается диаметр ведущего шкива: 

=ПРОСМОТР(Лист2!$D$53;Лист1г!$C$6:$C$10;Лист1г!$D$6:$D$10) 

Диаметр ведомого шкива определяется формулой: 

 2 1 1d d i     ,                                                             (29) 



Моделирование процессов в элементах трансмиссии транспортных машин и механизмов 

    
49 Вісник Донецької академії автомобільного транспорту 

где i – передаточное отношение клиноременной передачи; 

ε – относительное скольжение ремня (принимается 0,01  ). 

Расчетное значение диаметра ведомого шкива приводится к стандартному значению из ма-

ссива данных листа 1г: 

=ПРОСМОТР($D$11;Лист1г!$A$15:$AH$15;Лист1г!$B15:AI$15) 

Фактическое передаточное отношение: 

 
2

1 1

P

P

d
i

d 


 
.                                                             (30) 

Окружная скорость ремня: 

1 1

1000

Pd n


 
 .                                                            (31) 

Предварительное межосевое расстояние: 

20,95a d  .                                                             (32) 

Расчетная длина ремня: 

2

1
1

( )
2 ( )

2 4

Г
Г

d d
L a d d

a

 
     


.                                       (33) 

По полученному значению определяется стандартная длина ремня и уточняется величина 

межосевого расстояния: 

2 2

1 1 12 ( ) [2 ( )] 8 ( )

2

Г Г ГL d d L d d d d
а

            
 .                  (34) 

Минимальное и максимальное межосевое расстояние (для снятия ремня и его натяжения): 

min 0,01a a L   ;                                                             (35) 

max 0,025a a L   .                                                           (36) 

Реальная длина ремня (L0 ) выбирается разработчиком. 

Допустимая мощность на один ремень: 

0[ ] ( )L PP P C C P C      ,                                                  (37) 

где 0P  – выходная мощность, Вт; 

C  – коэффициент угла охвата; 

LC  – коэффициент длины; 
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PC  – коэффициент режима работы; 

δР – производная по мощности, Вт: 

1 10,0001P T n    ,                                                          (38) 

где δТ1 – производная по крутящему моменту. 

Расчетное количество ремней: 

1

[ ]

Р
Z

P
 .                                                                      (39) 

Действительное количество ремней в передаче: 

Z

Z
Z

C
  ,                                                                    (40) 

где СZ – коэффициент количества ремней (автоматически выбирается из массива данных 

листа 1г в зависимости от количества ремней): 

=ПРОСМОТР(ОКРУГЛВВЕРХ($D$31;0);Лист1г!$B$79:$E$79; Лист1г!$B$80:$E$80) 

Сила начального натяжения одного клинового ремня: 

21
0,1

780

P

P
S q

C C Z





  

  
,                                                  (41) 

где q – удельное круговое усилие. 

Усилия, действующие на валы ременной передачи: 

1
0,12 sin

2
Q S Z


    .                                                      (42) 

Далее определяются геометрические параметры ободов шкивов. 

Внешние диаметры шкивов: 

1 1 2ld d  ;                                                                (43) 

2 2 2ld d  .                                                               (44) 

Ширина обода шкивов: 

 1 2M Z e f    .                                                      (45) 

Лист с подпрограммой расчета клиноременной передачи, расположенной между электриче-

ским двигателем и трансформатором, приведен на рис. 6. 
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Рис.6. Лист с подпрограммой расчета клиноременной передачи, которая по кинематиче-

ской схеме расположена между электрическим двигателем и трансформатором 

Разработанной по соответствующей методике программой рассчитывается цепная передача. 

Преимуществами ременной передачи являются: простота конструкции, относительно низ-

кая начальная стоимость, возможность использования при больших расстояниях между веду-

щими и ведомым валами; плавность и безударность работы; предохранение от перегрузки: при 

превышении определенной величины нагрузки происходит проскальзывание ремня (буксова-

ние) [4]. 

Однако из всех рассмотренных типов передач ременная является наиболее восприимчивой 

к воздействию внешних факторов, обусловленных технологическими параметрами рабо-

ты [5, 6]. Среди таких факторов следует выделить возможность попадания на рабочую поверх-

ность ремня или шкива смазочных материалов, пыли, грязи, влаги и тому подобного. Все это 

может существенно изменить расчётные показатели. 

В данном разделе главы рассмотрено воздействие ряда факторов на тяговую способность 

клиноременной передачи согласно расчетной схеме, где силы (S1 и S2) приложенны к концам 

неподвижного цилиндра, который охватывается идеальным гибким и нерастяжимым телом (т.е. 

таким телом, на изгиб которого не тратится никакого усилия и которое не деформируется под 

действием растягивающей силы). Эти усилия при 1 2S S  находятся в равновесии. Тогда согла-

сно формуле Эйлера [3, 7]: 

1 2

fS S e  ,                                                                        (46) 

где  e – основа натурального логарифма; 

f – коэффициент трения на поверхности контакта гибкого тела и цилиндра; 

α – угол охвата цилиндра гибким телом. 
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Так как: 

1 2S S F  ,                                                                  (47) 

где F – сила трения, то: 

 2 1fF S e   .                                                              (48) 

Согласно формуле Эйлера можно прийти к заключению, что указанная выше зависимость 

может быть положена в основу расчета ременной передачи. Однако практика выявила ошибоч-

ность такого подхода. 

Во-первых, ремень не является идеально гибким телом. Во-вторых, ремень является растя-

жимым. В-третьих, огибая вращающийся шкив, ремень подвергается действию центробежных 

сил, которые стремятся отделить ремень от шкива (эти силы не учтены формулой Эйлера). В-

четвертых, работа ремня усложняется некоторыми явлениями, которые не получили отражения 

в формуле Эйлера. Например, это неминуемое скольжение ремня на шкиве, захватывание рем-

нем воздуха при набегании на шкив, что несколько уменьшает дугу охвата [7, 8]. 

Сила трения, с помощью которой ведущий шкив захватывает ремень и ведомый шкив за-

хватывается ремнем, действительно находится в значительной зависимости от коэффициента 

трения и угла охвата, но не так, как это вытекает из формулы Эйлера. Попытки построить мето-

дику расчета ременной передачи на формуле Эйлера путем введения в формулу разных эмпи-

рических исправлений удовлетворительных результатов не дают [9].  

Современная методика расчета основана на результатах исследования явлений, которые 

имеют место при работе ременной передачи. Результаты исследований получили отражение в ря-

де эмпирических формул и в таблицах. Учтено, что для деталей ременных передач существуют 

стандартные таблицы, и поэтому расчёт ременной передачи осуществлён по справочным табли-

цам, которые однако не могут учесть конкретных условий эксплуатации ременных передач. 

В связи с вышеизложенным в рамках данной работы проведены испытания и осуществлена 

попытка получения зависимости тяговой способности ременной передачи от условий эксплуа-

тации, характерных для большинства промышленно-технологических предприятий и транспор-

тных систем. Это условия увлажнения рабочей поверхности ремня и шкивов, загрязнения пере-

дачи пылью, загрязнения передачи смазочными материалами. 

Для определения тяговой способности ременной передачи разработана установка, схема 

которой представлена на рис. 7. 

Установка может работать как в динамическом, так и в статическом режиме. В динамическом 

режиме привод ременной передачи осуществляется электрическим двигателем постоянного тока 

(4) с возможностью изменения скорости вращения и её стабилизацией при значительном варьи-

ровании крутящего момента. Тормозной момент обеспечивается электротормозом (5), который 

представляет собой генератор переменного тока с изменяемым в широких пределах рабочим то-

ком. Натяжное устройство (6) механического типа с динамометрической шкалой, что позволяет 

создавать предварительное натяжение ремня и изменять его в значительных пределах. 

Установка фиксирует частоту вращения ведущего и ведомого шкивов, что позволяет оце-

нить эффект скольжения и определить момент начала буксования ременной передачи. 

Силовые и энергетические параметры передачи оцениваются по значению электрических 

величин (ток и напряжение в двигателе и тормозе) и тарируются механическими приборами. В 

статическом режиме ведомый шкив (3) фиксируется неподвижно, а крутящий момент на веду-
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щем шкиве (1) создается электродвигателем или вручную динамометрическим ключом, что по-

зволяет с погрешностью 3%  оценить величину приложенного момента. 

 

Рис.7. Схема установки для определения параметров ременной передачи:  

1 – ведущий шкив; 2 – ремень; 3 – ведомый шкив; 4 – электродвигатель;  

5 – электротормоз; 6 – натяжное устройство 

Испытания проведены в динамическом режиме при скорости вращения ведущего шкива 

20 с
-1

 с предельным значением величины крутящего момента 150 Н·м. 

Натяжение ремня осуществлялось рычажным способом на ведомом шкиве с использовани-

ем динамометра с пределом измерения 100 Н. 

Геометрические параметры ременной передачи приведены на рис. 8. 

Из рисунка видна возможность значительного изменения межосевого расстояния, что поз-

волило испытать клиновые ремни в широком диапазоне их длин. 

Угол охвата ремнем ведущего и ведомого шкивов составлял 1800. Это позволило выров-

нять геометрию охвата для обоих шкивов и оценить процесс скольжения на каждом из шкивов 

вне зависимости от угла охвата. 

Рис.8. Геометрические параметры ременной передачи 

Для проведения исследований использовались 3 ремня сечением А с геометрическими па-

раметрами, приведенными на рис. 9. 
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Рис.9. Геометрические параметры клинового ремня сечением А 

Длина ремня составила 1000 мм. 

Эксперимент проводился в следующем порядке: 

– регулятор тока генератора обеспечивал формирование тормозного момента на ведомом 

шкиве (3) (см. рис. 7) при начале скольжения; 

– устройство рычажного типа для натяжения ремня формировало предварительное натяже-

ние S0 в диапазоне 0…100 Н с шагом в 10 Н; 

– электрический двигатель постоянного тока создавал крутящий момент на ведущем валу 

(1) (рис. 7) ременной передачи; 

– после увеличения предварительного натяжения эксперимент повторялся. 

С целью максимального абстрагирования от особенностей конструкции и свойств конкрет-

ного ремня и получения статистических результатов эксперимент осуществлялся на трех одно-

типных ремнях с максимально точным повторением условий эксперимента на каждом из них. 

Для определения воздействия внешней среды (влажность, запыленность, попадание смазки 

на рабочую поверхность ремня и шкивов) проводили имитацию условий эксплуатации в сле-

дующем порядке: 

– рабочие поверхности шкивов протирались влажной ветошью непосредственно перед по-

садкой ремня на шкивы; после измерения при заданной силе предварительного натяжения ве-

домый шкив растормаживался, свободная от шкивов рабочая поверхность ремня смачивалась 

дополнительно и шкивы проворачивались с таким расчетом, чтобы смоченная поверхность ре-

мня вошла в контакт со шкивами; 

– в контакт ведомого шкива и ремня засыпали порциями пыль, передавая энергосиловой 

поток от электродвигателя в течение 3 минут;  

– на рабочие поверхности ремня и шкивов наносили промасленной ветошью смазку типа 

УС (солидол), как наиболее часто используемую для подшипников качения; передавая энерго-

силовой поток от электродвигателя в холостом режиме в течение 5 минут. 

Результаты исследования приведены на рис. 10. 

Согласно результатам исследований установлено, что тяговая способность ременной пере-

дачи в значительной мере зависит от появления в зоне контакта между ремнем и шкивами грязи 
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и смазки. Так, при предварительном натяжении ремня усилием 90 Н буксование при незагряз-

ненной поверхности начинается при тяговом усилии 112 Н (рис. 10, а). Увлажнение поверхнос-

ти контакта ремня и шкива (рис. 10, б) не снижает тяговую способность. Она составила 122 Н. 

Однако при появлении в зоне контакта ремня и шкива пыли (рис 10, в) тяговая способность пе-

редачи снижается до 88 Н. Значительно больший эффект снижения наблюдается при загрязне-

нии поверхности ремня смазкой (рис. 10, г). Тяговое усилие в этом случае составляет в начале 

буксования лишь 54 Н. 
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Рис.10. Зависимость тягового усилия ременной передачи на границе буксования от пред-

варительного натяжения ремня 



 

56 

№ 3, 2014 

Выводы 

Таким образом, загрязнение поверхности ремня усложняет работу клиноременной переда-

чи, более чем вдвое уменьшает тяговую способность передачи. В результате велика вероят-

ность возникновения устойчивого буксования и преждевременного выхода из строя ремня и 

передачи в целом. 

Полученные на простейшей физической модели результаты не противоречат ранее извест-

ным исследованиям [1, 3, 10]. При этом раздел программы, который касается расчета ременной 

передачи, дает соотношение предварительного натяжения ремня к тяговой способности переда-

чи приблизительно как 1: 5,8 . Установлено, что для случая загрязнения поверхности ремня сма-

зкой, это соотношение на границе буксования составляет 1: 6,1, что позволяет утверждать нео-

бходимость учета варианта загрязнения в рамках предложенной модели работы ременной пере-

дачи и привода в целом. 
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Prylepskyi Yu.V., Akimova Yu. N. Modelling of processes in the transmission of transport 

machines and mechanisms 

Abstract. A model of the transmission and transformation of energy and power flows in mechani-

cal drives of machines and mechanisms with different types of gear, which allows to determine the ge-

ometric parameters of the drive elements. Research has confirmed the adequacy of the model for the 

belt drive flexible coupling 
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