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В статье представлены результаты исследований по обоснованию кинематических и сило­
вых параметров зубчато-реечных движителей тяжело нагруженных горно-технологи­
ческих машин. Показано, что для принятия конструктором более обоснованных конструк­
тивных решений целесообразно проводить оценку изнашивания проектируемой передачи 
на стадии проектирования. Предложено применять дополнительные показатели качества 
зацепления: коэффициенты ускорения и скорости скольжения, а также коэффициент за- 
диростойкости. Введение этих параметров позволит выбрать геометрические параметры 
проектируемых движителей, которые будут обладать наилучшими кинематическими и 
силовыми характеристиками и наименее склонны к изнашиванию.
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Э нергетической стратегией России н а период до 2035 г. поставлена задача увеличения 
добы чи угля в 1,28 раза при внедрении передового оборудования для добы чи и транспорти­
ровки угля. Одно из направлений реш ения этой важ ной проблемы  -  применение зубчато­
реечны х передач в тяж ело нагруж енны х горно-технологических маш инах (очистных ком ­
байнах, экскаваторах, стволопроходческих комплексах) обусловлено целым рядом их  досто­
инств. В месте с тем  необходимость разработки горно-технологических маш ин, обладаю щ их 
повы ш енны м  ресурсом, и возросш ая конкуренция среди производителей горного м аш ино­
строения предполагаю т проведение ком плекса исследований по соверш енствованию  м ето­
дов проектирования и обоснованию  кинем атических и силовы х парам етров зубчато­
реечны х движ ителей  тяж ело нагруж енны х горно-технологических машин.

И звестны е методы  конструирования позволяю т определить основны е парам етры  зуб­
чато-реечны х движ ителей  лиш ь в проектном состоянии [1, 2, 4, 6 ] и не учиты ваю т их  и зм е­
нения в процессе неизбеж ного изнаш ивания. П ри этом используемы е качественны е показа­
тели (коэф ф ициент запаса профиля, коэф ф ициент неравном ерности  скорости подачи, сило­
вой коэф ф ициент) не даю т возмож ности конструктору принять обоснованное реш ение при 
выборе парам етров проектируем ой передачи. С оздание обоснованного теоретического м е­
тода вы бора силовы х и кинем атических парам етров с учетом  изнаш ивания зубчато­
реечны х движ ителей  тяж ело нагруж енны х горно-технологических маш ин, подтверж денно­
го результатам и опы та эксплуатации, позволило бы разработать корректную  методику п р о ­
гнозирования ресурса зубчато-реечны х движ ителей  н а стадии проектирования.

П оверхностная прочность зубьев тяж ело нагруж енной  зубчато-реечной передачи по 
критерию  заедания мож ет быть охарактеризована коэф ф ициентом  задиростойкости  и по­
вы ш ается при увеличении  скорости качения либо ум еньш ении  скорости скольж ения [3]. 
Зависимость для расчета коэф ф ициента задиростойкости  им еет вид
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г  =  — — ,
Гп -  Г0

где r0 -  радиус цевки цевочной рейки, мм; гп -  радиус проф иля зуба колеса, мм.
О ценку влияния скорости скольж ения н а работоспособность проектируем ой передачи 

целесообразно проводить по зависимости:

£ = -
® 1гк ( г п -  Г0 )

vp  + v 2 -  2 vpv 1 cos
(  (  

a  tan
v

r0 cos( У, ) 

v a w2 -  r0 sln( У, ) J J

К ак известно, прогрессивное истирание м атериала поверхностного слоя взаим одейст­
вую щ их тел мож ет быть объяснено ускоренны м  скольж ением  при перем ещ ении одного 
тела относительно другого. Д ля количественной оценки этого явления целесообразно и с­
пользовать коэф ф ициент ускоренного скольжения:
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Гк = д/Гц2п + Гп2 -  2гц.пГп c0s(Уi -  ф, + ^  /2 )  ,

где v 1 = ю 1гк -  скорость вращ ения зубчатого колеса; гк -  радиус окруж ности, н а  которой 
располож ена точка кон такта зуба колеса и цевки; гцп -  радиус окруж ности, н а  которой  
располож ены  центры  кривизны  радиусов проф илей  зубьев колеса; у, -  угол  давления в 
зацеплении; ю 1 -  угловая скорость вращ ения зубчатого  колеса; a w2 -  м еж осевое р ассто я­
ние в паре зубчатое колесо -  цевочная рейка; ф, -  угол поворота зубчатого колеса; 
vp = ® 1(a w2 -  r 0 sin у,) -  скорость подачи горно-технологической маш ины.

А нализируя граф ики зависимости коэф ф ициентов ускорения и скорости скольж ения 
(р и с .1 ), мож но отметить, что коэф ф ициент ускорения скольж ения гораздо более чувствите­
лен  к происходящ им изм енениям  при работе зубчатого колеса (изменяется за  фазу зацеп­
ления н а 93,3 %, тогда как коэф ф ициент изм енения скорости скольж ения -  н а  41,7 % ) и, 
таким  образом, более полно в сравнении с коэф ф ициентом  скорости скольж ения м ож ет 
охарактеризовать работу контактирую щ их элементов. П ри  этом при проектировании необ­
ходим о стремиться к м иним изации  коэф ф ициента ускорения скольжения.

П роведенны й натурны й эксперим ент [5] по изучению  изнаш ивания зубчато-реечны х 
движ ителей  в различны х горно-геологических условиях показал, что они работаю т в усло­
виях сухого трения, часто в присутствии абразивной среды, при колебании меж осевого 
расстояния и значительном  колебании действую щ их нагрузок. О сновной причиной вы хода 
из строя зубчато-реечны х движ ителей  является механическое изнаш ивание. П ри  описании 
процесса изнаш ивания определяю щ им и ф акторами являю тся геометрические и силовые 
парам етры  движ ителя (рис.2 , а), необходимо такж е учиты вать и трибологические характе­
ристики  взаим одействую щ их деталей. П роцесс изнаш ивания элементов зубчатого колеса и 
рейки  (рис.2, б) [7] мож ет быть охарактеризован  величиной скорости изнаш ивания, н а­
правленной по нормали к поверхности  трения вглубь изнаш иваемого материала и завися­
щ ей от реж им а работы  рассм атриваем ой точки взаим одействую щ их проф илей и свойств 
материала. Д ля реш ения задачи изнаш ивания рассм отрим  ряд дискретны х состояний, через
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Рис. 1. Зависимости коэффициента задиростойкости от радиуса профиля зуба колеса (а) и коэффициентов ускорения 
и скорости скольжения (б) от угла поворота колеса (z = 17, шаг зацепления рейки р  = 80 мм) 

а: 1 -  x(rn); 2 -  Xl(rn); 3 -  £(rn); 4 -  х^п); б: 1 -  П(ф1); 2 -  П1(ф1); 3 -  П2(ф1); 4 -  ЩФО; 5 -  «ФО; 6 -  ̂ (ФО; 7 -  ̂ (ФО

а

00
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которы е проходит движ итель за  время его эксплуатации. К аж дое последую щ ее состояние 
контактирую щ их элементов отличается от преды дущ его н а величину износа за  некоторы й 
малы й пром еж уток врем ени -  ш аг износа. В результате изнаш ивания за  один ш аг зубья ко ­
леса и рейки  перейдут в новое состояние, при этом векторы  износа и перем ещ ений  деталей 
совпадать не будут.

Ч тобы  обеспечить постоянство контакта, колесо долж но повернуться н а некоторы й 
дополнительны й угол, что приведет к наруш ению  характеристик работы  маш ины. О ценка 
износа пары  за  один ш аг мож ет быть осущ ествлена с учетом  распределения удельной н а­
грузки при контакте двух проф илей с различны м и радиусам и кривизны  и упругим и свой­
ствами материала, а такж е известны х законом ерностей  изнаш ивания материала.

И сходны м и данны м и для расчета н а износ пары  зубчатое колесо -  цевочная рейка яв ­
ляю тся: ш аг зацепления Рр, диаметр цевок d 4, меж осевое расстояние а„2-р и  диапазон его 
возмож ного варьирования Ла„2-р, миним альное значение зазора в зацеплении J m;n, радиус 
проф иля зуба колеса r n2, радиус окруж ности  центров проф илей зубьев колеса гц.п2, число 
зубьев z2 и частота вращ ения колеса n 2, толщ ина зубьев колеса b, суммарная дли н а реечно­
го става Lp, крутящ ий мом ент н а колесе М кр2, коэф ф ициент трения пары  материалов колеса 
и рейки  f p ,  м одули упругости  и коэф ф ициенты  П уассона материалов колеса E 2 и  рейки  E 3, 
v2 и v3, коэф ф ициенты  для определения интенсивностей  изнаш ивания J 2i,k материалов коле­
са и рейки  А 2, А 3, B 2, B 3, С 2, C 3, D 2, D 3, максимально допустим ая сум марная величина изно­
са в паре колесо -  рей ка Ah2-P max, врем енной интервал ш ага износа 5t, а такж е величины , 
определяемы е из расчета геом етрии зубчато-реечной передачи у а2 max, ф, ф2, т2, f , гв2, y 0.

Д ля анализа взаим одействия контактирую щ их проф илей прим еним  метод обращ ения 
движ ения: колесо вращ ается вокруг своей закрепленной оси, а рейка, под действием  кру­
тящ его момента, передаваемого колесом, перем ещ ается по касательной к окруж ности, на 
которой располож ены  центры  проф илей зуба колеса. И знос в i-й точке контакта зуба коле­
са за  первы й ш аг определяется по зависимости
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а О

Рис.2. Расчетная схема к определению: а -  силовых и кинематических параметров 
зубчато-реечной передачи; б -  изнашивания зубчато-реечной передачи
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h 2i = 2 d  2- pi 1  +
JP 2i- 1 + P  2i -  2 P 2i- 1P 2i C0S(^ ф ) -  ^  ^  1
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m
n 2 ^  J 2i,k,
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где d 2-pi -  п о ло ви н а  д ли н ы  ли н и и  ко н так та  п роф илей; Дф -  угловой  ш аг д ля  р асчета  н а 
износ; n 2 -  частота вращ ения колеса зубчато-реечного движ ителя; P2i -  радиус вектор i-й 
точки контакта; J 2i,k -  интенсивность изнаш ивания материала колеса.

Д ля определения величин интенсивностей  изнаш ивания J 2i^  материалов элементов 
движ ителей  были проведены  м одельны е стендовы е исследования. П роведенны й анализ п о ­
казал, что наиболее подходящ ей является м аш ина трения СМ Ц -2, предназначенная для и с­
пы тания материалов при механическом  изнаш ивании  в условиях трения качения при нор­
мальны х температурах.

Зависимость для определения интенсивности  изнаш ивания материалов колеса и рейки 
(при коэф ф ициенте корреляции 0,997 и погреш ности  разброса данны х 3,8 %  по м еханиче­
ской составляю щ ей изнаш ивания) им еет вид

J 2i,k = ^ 2  (B 2Pi\k + C 2Pi\k + D 2Pi,k ) ,

где ^ 2 -  коэф ф ициент абразивного ускорения износа м атериала колеса; B 2, C2, D 2 -  коэф ­
ф ициенты  для определения м еханической составляю щ ей изнаш ивания колеса; P i,k -  кон­
тактная нагрузка в паре колесо -  рейка движ ителя.

В работе [7] получены  значения коэф ф ициентов B 2, C 2, D 2 для различны х сочетаний 
марок сталей и видов терм ообработки, прим еняем ы х для изготовления движ ителей  БСП.

П ередача достигает предельного состояния при вы полнении условия

(h2i + h3i ) = ^ h2- p max ’

где (h2i +  h 3i) -  суммарная величина износа контактирую щ их элементов; ДИ2 _ р max -  м акси­
мально допустим ы й износ.

П одход к реш ению  задачи моделирования процесса изнаш ивания пары  ш естерня -  
зубчатое колесо аналогичен прим ененном у при расчете пары  зубчатое колесо -  рейка. 
П риняты й способ разбиения лин и и  контакта деталей  позволяет разработать единую  модель 
процесса изнаш ивания трехэлементного движ ителя за  счет использования угла поворота 
радиус-вектора, определяю щ его полож ение текущ ей точки контакта рабочих проф илей со­
пряж енны х деталей  в подвиж ной системе координат, жестко связанной с зубом колеса. Это 
обеспечивает достаточно точное м оделирование работы  исследуем ы х движ ителей  Б С П  вы ­
сокопроизводительны х очистны х комбайнов. М етодика позволяет через ш аг износа опре­
делять координаты  точек контакта изнош енны х проф илей деталей. П ричем  учиты вается, 
что в процессе одного ш ага износа в трехэлем ентном  движ ителе изнаш иваю тся оба проф и­
ля  зуба зубчатого колеса (один -  при взаим одействии с зубом ш естерни, второй -  при кон­
такте с зубом или цевкой рейки). К аж ды й такой процесс м оделируется отдельно.

П о окончании ш ага износа характер взаим одействия контактирую щ их проф илей м еня­
ется. П ри  этом пересчету и коррекции  подлеж ат развиваем ы е системой усилие подачи F„ и 
скорость перем ещ ения ком байна V, зависящ ие непосредственно от такж е подлеж ащ их п е­
ресчету крутящ его м ом ента н а зубчатом  колесе М кр и  частоты  вращ ения колеса n 2. К онтро­
лируем ы м и величинам и при расчете трехэлементного движ ителя являю тся колебания уси ­
лия подачи и скорости перем ещ ения комбайна, прочность зубьев ш естерни и колеса, а так­
же величины  м аксим альны х износов зубьев и цевок, которы е не долж ны  превы ш ать уста­
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новленны х предельны х значений. П о достиж ении какой-либо характеристикой своего п ре­
дела расчет прекращ ается и определяется ресурс трехэлем ентного движ ителя Б С П  очист­
ного комбайна.

И зм енение усилия подачи за  фазу зацепления м ож ет быть оценено по зависимости, 
учиты ваю щ ей процесс изнаш ивания контактирую щ их элементов:

(  \  
a rc tg C /r ,) -M кр2 cos

F  ■ =-

x 2-p,

p-2_

-2 J
(

Р 2, cos

Y

^ 2i + ф2, + _ 2- p -  I
2- pi

Ч -p , \

а г с ^ Л р :)

где /Гр -  коэф ф ициент трения в зацеплении колесо -  рейка; М кр2-  крутящ ий м ом ент н а зуб­
чатом колесе; _ 2-Р -  угол давления в зацеплении колесо -  рейка; ^2i -  угол м еж ду непод­
виж ной системой координат, ж естко связанной с центром  колеса X O 2Y  и  подвиж ной систе­
мой координат X 2OY2, ж естко связанной с зубом колеса.

А нализ результатов м оделирования (рис.3) позволяет сделать вывод, что н а больш ей 
части фазы  зацепления усилие подачи убывает, а скорость перем ещ ения ком байна возрас­
тает (точка контакта смещ ается к ниж ней границе рабочего участка профилей).

Х арактер кривы х меняется н а последней четверти  фазы  зацепления (точка контакта 
см ещ ается к верхней  границе рабочего  уч астка  проф илей), при  этом  п ересопряж ение со ­
п ровож дается пониж ением  скорости  подачи  и скачком  усилия (возрастает). М иним ум  
кривой  уси ли я п одачи  совпадает с м аксим ум ом  кривой  скорости  п ерем ещ ения комбайна. 
В результате изнаш ивания за  время эксплуатации коэф ф ициенты  неравном ерности  усилия 
и скорости подачи контактирую щ их проф илей зубьев ш естерни, зубчатого колеса и зубьев 
(цевок) рейки  сущ ественно повы ш аю тся.

8,8

8,6

8,4

оС
- 8,2

оf tоио

•7,8

Угол поворота колеса, град.

— -О—  Усилие подачи изношенного движителя
 О  Усилие подачи в исходном состоянии
— Д Скорость подачи в исходном состоянии
—  О —  Скорость подачи изношенного движителя

Рис.3. Изменение усилия подачи и скорости подачи в исходном и изношенном состоянии для двухэлементного
движителя с зубчатой рейкой
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П ри этом  в двухэлем ентны х д ви ­
ж ителях увеличение колебаний усилия 
подачи за  фазу зацепления с износом  
проф илей настолько значительно, что 
н а  момент м аксимального сум марного 
линейного износа в паре (6  мм) у ка­
занная характеристика возрастает поч­
ти  в 2  раза относительно первоначаль­
ного (исходного) уровня. Таким обра­
зом, в качестве критерия предельного 
состояния такого ти па движ ителей 
следует рекомендовать коэф ф ициент 
неравном ерности  усилия подачи, не 
допуская более чем  двукратное его 
превы ш ение в сравнении с доэксплуа- 
тационны м и показателям и, либо, как 
минимум, контролировать указанны й 
парам етр наряду с контролем  вели чи ­
ны  износа контактирую щ их профилей.
Зубчато-реечны й движ итель долж ен 
проектироваться с двукратны м  запа­
сом изгибной прочности изнош енны х 
зубьев колеса и рейки (износ 3 мм на 
сторону) по ном инальны м  нагрузкам.

В трехэлементном движителе из­
менение силовых и кинематических х а­
рактеристик в результате износа контак­
тирую щ их профилей не столь значи­
тельно. Поэтому для такого типа дви­
жителей в качестве критерия предельного состояния следует рекомендовать величину макси­
мального суммарного линейного износа профилей. П ри этом следует контролировать значения 
коэффициента неравномерности скорости подачи, не допуская его двукратного превыш ения 
относительно доэксплуатационных показателей. Необходимо проектировать движитель с уче­
том соблю дения требуемой изгибной прочности изнош енных зубьев шестерни, зубчатого ко­
леса и рейки (износ 3 мм н а сторону) по максимально возможной нагрузке. В работе показано 
[7], что н а  изнаш ивание движителей сущ ественное влияние оказывают такж е неравномерность 
силовых и кинематических характеристик привода, механические свойства материалов и гор­
но-технологические условия эксплуатации. Н а основе аналитических исследований установле­
но, что ресурс движителей с зубчатой рейкой в среднем в 1,5 раза выш е ресурса движителей с 
цевочным реечным ставом, что хорош о подтверждается накопленным опытом многолетней 
эксплуатации.

П роведенны й с прим енением  П Э В М  н а основе метода конечны х элементов анализ 
прочностны х характеристик тяговы х органов (рис.4) позволил установить характер распре­
деления напряж ений в контактирую щ их элементах.

П ри проведении исследований было принято, что к рейке прилож ено тяговое усилие 
(80-250 кН ) от взаим одействия с колесом  движ ителя, равномерно распределенное по кон­
тактной образую щ ей цевки. М оделирование опор осущ ествлено ж естким  закреплением  по 
крепеж ны м отверстиям. В качестве конечны х элементов приняты  четы рехузловы е тетраэд­
ры  со стороной 5 мм. А нализ напряж енно-деф орм ированного состояния показал, что наи ­
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более нагруж енны м и элементам и реек  являю тся зуб, к  котором у прилож ена контактная н а­
грузка, а такж е д ва  соседних зуба.

Результаты  исследований могут быть использованы  при проектировании зубчато­
реечны х движ ителей  тяж ело нагруж енны х горно-технологических машин.
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JUSTIFICATION OF KINEMATIC AND POW ER PARAMETERS OF RACK AND 
PINION GEAR FOR HEAVY-LOADED M INING MACHINES

L.V.LUKIENKO, Dr. o f Engineering Sciences, Professor, lukienko_lv@mail.ru 
K.V.GAL’CHENKO, Postgraduate student, lukienko_lv@mail.ru
I.V.LITVINOV, Postgraduate student, lukienko_lv@mail.ru
Novomoskovsk Institute (branch) o f  Mendeleyev University o f  Chemical Technology o f  Russia, 
Russia

The article contains the research findings on the justification of kinematic and power pa­
rameters of a rack and pinion system for heavy-loaded mining machines. The article points out 
that for a designer to find more reasonable constructive solutions it is advisable to carry out 
wear assessment of the designed gear at a design stage. Application of additional quality pa­
rameters of gearing is proposed, i.e. coefficients of acceleration and sliding velocity and the 
scoring resistance coefficient. Introduction of these parameters will allow choosing geometrical 
parameters of the designed gearing, which will possess the best kinematic and power character­
istics and will be least inclined to wear.

Key words: rack and pinion system, mining machine, wear, sliding acceleration coeffi­
cient, sliding velocity coefficient.
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