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Аннотация. В статье представлены результаты исследований по обоснованию ки‐

нематических  и  силовых  параметров  зубчато‐реечных  движителей  тяжело  нагружен‐
ных  горно‐технологических машин.  Показано,  что для принятия  конструктором более 
обоснованных  конструктивных  решений  целесообразно  проводить  оценку  изнашива‐
ния проектируемой передачи на  стадии проектирования. Предложено применять до‐
полнительные  показатели  качества  зацепления:  коэффициенты  ускорения  и  скорости 
скольжения, а также коэффициент задиростойкости. Введение этих параметров позво‐
лит  выбрать  геометрические  параметры  проектируемых  движителей,  которые  будут 
обладать  наилучшими  кинематическими  и  силовыми  характеристиками  и  наименее 
склонны к изнашиванию. 
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Abstract. Results of  researches on  justification of kinematic and power parameters of 

gear and rack systems of hard  loaded mining technological machines are presented  in this 
article.  It  is shown  that  for adoption of more  reasonable constructive decisions by  the de‐
signer  it  is expedient to carry out an assessment of wear of the projected drive at a design 
stage. It is offered to apply additional indicators of quality of gearing: coefficients of speedup 
and speed of slippage, and also scoring resistance coefficient. Introduction of these parame‐
ters will allow to choose geometrical parameters of the designed systems which will possess 
the best kinematic and power characteristics and are least inclined to wear. 
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Введение. Энергетической стратегией России на период до 2035 года 
поставлена задача увеличения добычи угля в 1,28 раза при внедрении пе‐
редового  оборудования  для  добычи  и  транспортировки  угля.  Одним  из 
направлений  решения  этой  важной  проблемы  является  применение  зуб‐
чато‐реечных  передач  в  тяжело  нагруженных  горно‐технологических  ма‐
шинах  (очистных  комбайнах,  экскаваторах,  стволопроходческих  комплек‐
сах,  монорельсовых  дорогах),  что  обусловлено  целым  рядом  их  досто‐
инств.  Вместе  с  тем,  необходимость  разработки  горно‐технологических 
машин,  обладающих  повышенным  ресурсом  и  возросшая  конкуренция 
среди  производителей  горного машиностроения,  предполагают  проведе‐
ние комплекса исследований по совершенствованию методов проектиро‐
вания  и  обоснованию  кинематических  и  силовых  параметров  зубчато‐
реечных движителей тяжело нагруженных горно‐технологических машин. 

Цель работы состоит в разработке дополнительных показателей,  ха‐
рактеризующих  конструктивные  решения  зубчато‐реечных  движителей 
горно‐технологических  машин,  что  позволит  конструктору  принимать  бо‐
лее обоснованные решения. 

Основной материал. Известные методы конструирования позволяют 
определить  основные  параметры  зубчато‐реечных  движителей  лишь  в 
проектном состоянии[1, 2, 3, 4] и не учитывают их изменения в процессе 
неизбежного  изнашивания.  При  этом,  используемые  качественные  пока‐
затели (коэффициент запаса профиля, коэффициент неравномерности ско‐
рости подачи,  силовой  коэффициент)  не дают  возможности  конструктору 
принять  обоснованное  решение  при  выборе  параметров  проектируемой 
передачи.  Создание  обоснованного  теоретического метода  выбора  сило‐
вых и кинематических параметров с учётом изнашивания зубчато‐реечных 
движителей  тяжело  нагруженных  горно‐технологических  машин,  под‐
тверждённого  результатами  опыта  эксплуатации,  позволило  бы  разрабо‐
тать  корректную  методику  прогнозирования  ресурса  зубчато‐реечных 
движителей на стадии проектирования. 

Поверхностная  прочность  зубьев  тяжело  нагруженной  зубчато‐
реечной  передачи  по  критерию  заедания  может  быть  охарактеризована 
коэффициентом задиростойкости и повышается при увеличении скорости 
качения  либо  уменьшении  скорости  скольжения  и  [5].  Зависимость  для 
расчёта коэффициента задиростойкости имеет вид: 

 ൌ ௥బ

௥пି௥బ
,           (1) 
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где: r0 – радиус цевки цевочной рейки, мм; rп – радиус профиля зуба 
колеса, мм 

Оценку влияния скорости скольжения на работоспособность проекти‐
руемой передачи целесообразно проводить по зависимости: 

 ൌ ఠభ௥кሺ௥пି௥బሻ

௥బඨ௩೛
మା௩భ

మିଶ௩೛௩భ௖௢௦ቆ௔௧௔௡൬
ೝబ೎೚ೞ൫ം೔൯

ೌೢమషೝబೞ೔೙൫ം೔൯
൰ቇ

       (2) 

Как  известно,  прогрессивное  истирание  материала  поверхностного 
слоя  взаимодействующих  тел  может  быть  объяснено  ускоренным  сколь‐
жением при перемещении одного тела относительнодругого всегда вызы‐
вает. Для количественной оценки этого явления целесообразно использо‐
вать коэффициент ускоренного скольжения: 
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ଶ ൅ пݎ
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௜
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где:  ଵݒ ൌ ߱ଵݎк  ‐  скорость  вращения  зубчатого  колеса;  rк–  радиус 
окружности, на которой расположена точка контакта зуба колеса и цевки; 
rцп– радиус окружности, на которой расположены центры кривизны радиу‐

сов профилей зубьев колеса; i – угол давления в зацеплении; 1 – угловая 
скорость  вращения  зубчатого колеса; aw2 – межосевое расстояние в паре 

зубчатое  колесо  –  цевочное  рейка;  i–  угол  поворота  зубчатого  колеса; 
௣ݒ ൌ ߱ଵሺܽ௪ଶ െ  .௜ሻ – скорость подачи горно‐технологической машиныߛ݊݅ݏ௢ݎ

Анализируя графики зависимости коэффициентов ускорения и скоро‐
сти  скольжения  (рис.  1)  можно  отметить,  что  коэффициент  ускорения 
скольжения гораздо более чувствителен к происходящим изменениям при 
работе  зубчатого  колеса  (изменяется  за  фазу  зацепления  на  93,3%  тогда 
как коэффициент изменения скорости скольжения изменяется на 41,7%) и, 
таким  образом,  более  полно,  по  сравнению  с  коэффициентом  скорости 
скольжения, может охарактеризовать работу контактирующих элементов. 
При  этом,  при  проектировании  необходимо  стремиться  к  минимизации 
величины коэффициента ускорения скольжения.  

Проведённый  натурный  эксперимент  [6]  по  изучению  изнашивания 
зубчато‐реечных  движителей  в  различных  горно–геологических  условиях 
показал,  что они работают  в  условиях  сухого  трения,  часто  в присутствии 
абразивной среды, при колебании межосевого расстояния и значительном 
колебании величин действующих нагрузок. 
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1  –  коэффициент  задиро‐
стойкости зуба колеса при 
числе зубьев колеса z=17 
2  –  коэффициент  задиро‐
стойкости цевки при числе 
зубьев колеса z=17 
3  –  коэффициент  задиро‐
стойкости цевки при числе 
зубьев колеса z=10 
 
 
 

 

1  –  зависимость  коэффициента  скорости 
скольжения  от  угла  поворота  колеса  при  ра‐
диусе профиля зубьев 41 мм; 2 – зависимость 
коэффициента  ускорения  скольжения  от  угла 
поворота колеса при радиусе профиля зубьев 
41 мм; 3 – зависимость коэффициента ускоре‐
ния  скольжения  от  угла  поворота  колеса  при 
радиусе  профиля  зубьев  43  мм;  4  –  зависи‐
мость  коэффициента  скорости  скольжения  от 
угла  поворота  колеса  при  радиусе  профиля 
зубьев 43 мм; 5 –  зависимость  коэффициента 
ускорения скольжения от угла поворота коле‐
са при радиусе профиля зубьев 55 мм; 6 – за‐
висимость  коэффициента  скорости  скольже‐
ния от угла поворота колеса при радиусе про‐
филя  зубьев  62  мм;  7  ‐  зависимость  коэффи‐
циента ускорения скольжения от угла поворо‐
та колеса при радиусе профиля зубьев 62 мм 

Рис. 1. – Зависимости коэффициента задиростойкости от радиуса профиля 
зуба колеса и коэффициентов ускорения и скорости скольжения от угла 
поворота колеса (z=17, шаг зацепления рейки р=80 мм) 
 

Основной причиной выхода из строя зубчато‐реечных движителей яв‐
ляется механическое изнашивание. При описании процесса изнашивания 
определяющими  факторами  являются  геометрические  и  силовые  пара‐
метры  движителя  (рис.  2),  необходимо  также  учитывать  и  трибологиче‐
ские  характеристики  взаимодействующих  деталей.  Процесс  изнашивания 
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элементов зубчатого колеса и рейки (рис. 3) [7] может быть охарактеризо‐
ван  величиной  скорости  изнашивания,  направленной  по  нормали  к  по‐
верхности трения вглубь изнашиваемого материала и зависящей от режи‐
ма  работы  рассматриваемой  точки  взаимодействующих  профилей  и 
свойств  материала.  Для  решения  задачи  изнашивания  рассмотрим  ряд 
дискретных  состояний,  через  которые  проходит  движитель  за  время  его 
эксплуатации.  Каждое  последующее  состояние  контактирующих  элемен‐
тов отличается от предыдущего на величину износа  за некоторый малый 
промежуток времени – шаг износа. В результате изнашивания за один шаг 
зубья колеса и рейки перейдут в новое состояние, при этом векторы изно‐
са и перемещений деталей совпадать не будут. 
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Рис. 2. –  Расчётная  схема  к  определению 
силовых  и  кинематических  параметров 
зубчато‐реечной передачи 

Рис.  3.  – Расчётная  схема  к 
определению  изнашивания 
зубчато‐реечной передачи 

 
Чтобы обеспечить постоянство контакта, колесо должно повернуться 

на некоторый дополнительный  угол,  что  приведёт  к  нарушению  характе‐
ристик работы машины. Оценка износа пары за один шаг может быть осу‐
ществлена с учётом распределения удельной нагрузки при контакте двух 
профилей с различными радиусами кривизны и упругими свойствами ма‐
териала, а также известных закономерностей изнашивания материала. 

Исходными данными для расчета на износ пары «зубчатое колесо – 
цевочная рейка» являются: шаг зацепления Рр, диаметр цевок dц, межосе‐

вое расстояние аw2‐р и диапазон его возможного варьирования аw2‐р, ми‐
нимальное значение зазора в зацеплении Jmin, радиус профиля зуба колеса 
rп2, радиус окружности центров профилей зубьев колесаrцп2, число зубьев и 
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частота вращения колеса z2и n2, толщина зубьев колеса b, суммарная дли‐
на реечного става Lp,  крутящий момент на колесе Мкр2,  коэффициент тре‐
ния пары материалов колеса и рейки fтр, модули упругости и коэффициен‐
ты Пуассона материалов колеса и рейки E2и E3, ν2и ν3, коэффициенты для 
определения интенсивностей изнашивания J2i,kматериалов колеса и рейки 
А2, А3, B2,B3, C2, C3, D2, D3,  максимально  допустимая  суммарная  величина 
износа  в  паре  «колесо  –  рейка»  Δh2‐р  max,  временной  интервал  шага 
износаδt, а также величины, определяемые из расчета геометрии зубчато‐
реечной передачи ψa2max, ϕ, ϕ2, τ2, rf2, rв2, y0. 

Для  анализа  взаимодействия  контактирующих  профилей  применим 
метод  обращения  движения,  предполагая,  что  колесо  вращается  вокруг 
своей закреплённой оси, а рейка, под действием крутящего момента, пе‐
редаваемого колесом, перемещается по касательной к окружности, на ко‐
торой  расположены  центры  профилей  зуба  колеса.  Износ  в  i‐той  точке 
контакта зуба колеса за первый шаг может быть определён по зависимо‐
сти: 

 
(5)
 

где d2‐рi– половина длины линии контакта профилей; Δ– угловой шаг для 
расчёта на износ; n2– частота вращения колеса зубчато‐реечного движите‐

ля; 2i– радиус вектор i‐той точки контакта; J2i,k – интенсивность изнашива‐
ния материала колеса. 

.Для  определения  величин  интенсивностей  изнашивания 
J2i,kматериалов  элементов движителей были проведены модельные  стен‐
довые исследования. Проведённый анализ показал,  что наиболее подхо‐
дящей  является  машина  трения  СМЦ‐2,  предназначенная  для  испытания 
материалов  при  механическом  изнашивании  в  условиях  трения  качения 
при нормальных температурах. 

Зависимость для определения интенсивности изнашивания материа‐
лов  колеса  и  рейки  (при  коэффициенте  корреляции 0,997  и  погрешности 
разброса данных 3,8% по механической составляющей изнашивания) име‐
ет вид: 

(6)

где А2– коэффициент абразивного ускорения износа материала коле‐
са;  B2,  C2, D2–  коэффициенты  для  определения  механической  составляю‐
щей изнашивания колеса; Pi,k– контактная нагрузка в паре колесо – рейка 
движителя. 
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В  работе  [7]  получены  значения  коэффициентов  B2,  C2, D2–  для  раз‐
личных  сочетаний  марок  сталей  и  видов  термообработки,  применяемых 
для изготовления движителей БСП. 

Передача достигает предельного состояния при выполнении условия: 
(7)

где (h2i+ h3i) ‐ суммарная величина износа контактирующих элементов, 
Δh2‐р max– максимально допустимый износ. 

Подход к решению задачи моделирования процесса изнашивания па‐
ры «шестерня –  зубчатое колесо» аналогичен применённому при расчете 
пары «зубчатое колесо – рейка». Принятый способ разбиения линии кон‐
такта деталей позволяет разработать единую модель процесса изнашива‐
ния трёхэлементного движителя за счёт использования угла поворота ра‐
диус‐вектора, определяющего положение текущей точки контакта рабочих 
профилей сопряженных деталей в подвижной системе координат, жестко 
связанной с зубом колеса. Это обеспечивает достаточно точное моделиро‐
вание  работы  исследуемых  движителей  БСП  высокопроизводительных 
очистных  комбайнов.  Методика  позволяет  через  шаг  износа  определять 
координаты  точек  контакта  изношенных  профилей  деталей.  Причем  учи‐
тывается, что в процессе одного шага износа в трехэлементном движителе 
изнашиваются оба профиля зуба зубчатого колеса  (один ‐при взаимодей‐
ствии с зубом шестерни, второй ‐ при контакте с зубом или цевкой рейки). 
Каждый такой процесс моделируется отдельно. 

По окончании шага износа характер взаимодействия контактирующих 
профилей меняется. При этом пересчету и коррекции подлежат развивае‐
мые  системой усилие подачи Fпи  скорость перемещения комбайна V,  за‐
висящие непосредственно от также подлежащих пересчету крутящего мо‐
мента на зубчатом колесе Мкр и частоты вращения колеса n2. Контролиру‐
емыми величинами при расчете трёхэлементного движителя являются ко‐
лебания  усилия  подачи  и  скорости  перемещения  комбайна,  прочность 
зубьев шестерни и колеса, а также величины максимальных износов зубь‐
ев  и  цевок,  которые  не  должны  превышать  установленных  предельных 
значений.  По  достижении  какой‐либо  характеристикой  своего  предела 
расчет  прекращается  и  определяется  ресурс  трехэлементного  движителя 
БСП очистного комбайна. 

Изменение усилия подачи за фазу зацепления может быть оценено по 
зависимости,  учитывающей  процесс  изнашивания  контактирующих  эле‐
ментов: 
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(8) 

где: fтр– коэффициент трения в зацеплении колесо – рейка; Мкр2– кру‐
тящий момент на зубчатом колесе; α2‐р– угол давления в зацеплении коле‐

со – рейка;2i– угол между неподвижной системой координат, жёстко свя‐
занной  с  центром  колесаXO2Yи  подвижной  системой  координатX2OY2, 
жёстко связанной с зубом колеса. 

 
Рис.4.  –  Изменение  усилия  подачи  и  скорости  подачи  в  исходном  и 

изношенном  состоянии  для  двухэлементного  движителя  с  зубчатой  рей‐
кой 

 
Анализ результатов моделирования (рис.4) позволяет сделать вывод, 

что на большей части фазы зацепления усилие подачи убывает, а скорость 
перемещения  комбайна  возрастает  (точка  контакта  смещается  к  нижней 
границе рабочего участка профилей).  

Характер  кривых  меняется  на  последней  четверти  фазы  зацепления 
(точка контакта смещается к верхней границе рабочего участка профилей), 
при этом пересопряжение сопровождается понижением скорости подачи 
и скачком усилия (возрастает). Минимум кривой усилия подачи совпадает 
с максимумом кривой скорости перемещения комбайна. В результате из‐
нашивания  за  время  эксплуатации  коэффициенты  неравномерности  уси‐
лия и скорости подачи контактирующих профилей зубьев шестерни, зубча‐
того колеса и зубьев (цевок) рейки существенно повышаются. 

При  этом  в  двухэлементных  движителях  увеличение  колебаний  уси‐
лия подачи за фазу зацепления с износом профилей настолько значитель‐
но, что на момент максимального суммарного линейного износа в паре в 6 
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мм  указанная  характеристика  возрастает  почти  в  два  раза  относительно 
первоначального (исходного) уровня. Таким образом, следует рекомендо‐
вать в качестве критерия предельного состояния  такого  типа движителей 
использовать величину коэффициента неравномерности усилия подачи, не 
допуская ее более чем двукратного превышения относительно доэксплуа‐
тационных  показателей,  либо,  как  минимум,  контролировать  указанный 
параметр  наряду  с  контролем  величины  износа  контактирующих  профи‐
лей. 

Зубчато‐реечный  движитель  должен  проектироваться  с  двукратным 
запасом изгибной прочности изношенных зубьев колеса и рейки  (износ 3 
мм на сторону) по номинальным нагрузкам. 

В  трехэлементном движителе  изменение  силовых  и  кинематических 
характеристик  в  результате  износа  контактирующих  профилей  не  столь 
значительно. Поэтому для такого типа движителей следует рекомендовать 
в  качестве  критерия  предельного  состояния  применять  величину  макси‐
мального суммарного линейного износа профилей. При этом следует кон‐
тролировать  значения  коэффициента  неравномерности  скорости  подачи, 
не допуская его двукратного превышения относительно доэксплуатацион‐
ных показателей. Необходимо проектировать движитель с учетом соблю‐
дения требуемой изгибной прочности изношенных зубьев шестерни,  зуб‐
чатого колеса и рейки (износ 3 мм на сторону) по максимально возможной 
нагрузке.  Показано[7],  что  на  изнашивание  движителей  существенное 
влияние  оказывают  также  неравномерность  силовых  и  кинематических 
характеристик  привода,  механические  свойства  материалов  и  горно‐
технологические условия эксплуатации. На основе аналитических исследо‐
ваний установлено, что ресурс движителей с зубчатой рейкой в среднем в 
1,5  раза  выше  ресурса  движителей  с  цевочным  реечным  ставом,  что  хо‐
рошо подтверждается накопленным опытом многолетней эксплуатации. 

Проведённый с применением ПЭВМ на основе метода конечных эле‐
ментов анализ прочностных характеристик тяговых органов  (рис.5) позво‐
лил  установить  характер  распределения  напряжений  в  контактирующих 
элементах.  

При проведении исследований было принято, что к рейке приложены 
тяговое усилие (80… 250 кН) от взаимодействия с колесом движителя, рав‐
номерно  распределённое  по  контактной  образующей  цевки.  Моделиро‐
вание  опор  осуществлено  жёстким  закреплением  по  крепёжным  отвер‐
стиям.  В  качестве  конечных  элементов приняты четырёхузловые  тетраэд‐
ры со стороной 5 мм. 
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Рис.  5.  –  Распределение  суммарных  перемещений  в  цевочной  рейке  и 
продольных перемещений в зубчатой рейке 

 
Анализ  напряжённо  деформированного  состояния  показал,  что 

наиболее нагруженными элементами реек являются зуб, к которому при‐
ложена контактная нагрузка, а также два соседних зуба. 

Вывод.  Представленные  результаты  исследований  могут  быть  ис‐
пользованы  при  проектировании  зубчато‐реечных  движителей  тяжело 
нагруженных горно‐технологических машин. 
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