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Современные транспортные машины и ком-

плексы включают в себя широкий спектр видов 

трансмиссий. В настоящее время в автотракторной 

технике агропромышленного комплекса наи-

большее распространение нашли трансмиссии с 

механическим приводом. Их отличает простота 

конструкции, надёжность в работе, высокая ре-

монтопригодность, а также доступный ценовой 

диапазон. Основными элементами механических 

трансмиссий машин являются валы и зубчатые 

колёса (зубчатые зацепления), которые представ-

ляют собой вращательные узлы. Они передают и 

трансформируют крутящий момент, который на-

гружает вращательные детали передачи. Вследствие 

этого значительная часть отказов механических 

передач происходит по причине выхода из строя 

вращательных элементов. Конструкция зубчатых 

передач в них не исключают контакт в зацеплении 

неполной шириной зубчатого венца, а распределение 

нагрузки по ширине зубчатого венца носит непо-

стоянный характер, что ведёт к снижению ресурса 

передачи из-за возникновения на отдельных участ-

ках линии контакта напряжений, превышающих 

допускаемые [1–6]. Указанные причины вызывают 

необходимость учёта фактической ширины контак-

та в зацеплении при определении долговечности 

зубчатых передач в трансмиссиях машин.

Тщательный анализ существующей методики 

расчёта зубчатых передач показал, что она не 

учитывает неравномерности распределения на-

грузки по ширине зубчатого венца в том объёме, 

в котором это необходимо делать для трансмиссий 

автотракторной техники, поскольку коэффициенты 

распределения нагрузки по ширине зубчатого венца 

не имеют достаточного веса и не учитывают пере-

грузки, физико-механических свойств материалов 

валов, корпусов и подшипниковых узлов. Принятая 

методика расчёта в соответствии с ГОСТом 21354-87 

пригодна для редукторов общего и специального 

машиностроения, где нагрузку можно условно пред-

ставлять распределённой равномерно по ширине 

зубчатого венца [7].

Материал и методы исследования. Проектировоч-

ный расчёт трансмиссий автотракторной техники 

должен предполагать учёт режимов их работы, а 

также возникающих в процессе функционирования 

под нагрузкой дополнительных погрешностей рас-

положения зубчатых колёс друг относительно друга 

с выявлением допустимых углов перекоса осей 

валов зубчатых передач в процессе эксплуатации 

с целью ликвидации случаев контакта неполной 

шириной зубчатого венца [7].

С целью выявления недостатков механических 

трансмиссий был проведён обзор литературных 

источников как в плане их конструктивных осо-

бенностей, так и в плане исследовательских работ 

в этой области знаний. Для анализа поставленной 

задачи использовался метод математического мо-

делирования.

Цель исследования – разработать уточнённый 

способ расчёта зубчатых передач механических 

трансмиссий автотракторной техники агропро-

мышленного комплекса.

Объектом исследования служили зубчатые пере-

дачи механической трансмиссии автотракторной 

техники сельскохозяйственного назначения.

Результаты исследования. В существующей прак-

тике расчёта зубчатых передач для транспортно-

технологических машин и комплексов при опреде-

лении расчётной нагрузки принято пользоваться 

коэффициентом концентрации нагрузки , кото-

рый представляет собой отношение интенсивности 

нагрузки в месте её наибольшей концентрации к 

интенсивности нагрузки, условно распределённой 

равномерно по ширине зубчатых колёс. Поэтому 

коэффициент концентрации нагрузки в зависи-

мости от угла перекоса осей колёс определяется 

по выражению [8]:
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где bw – ширина зубчатого венца, мм;

 C – удельная жёсткость зубьев H/мм2;

  – угол перекоса осей, рад;

 d – диаметр делительной окружности шестер-

ни, мм;

 qср = Fn / bw – средняя удельная нагрузка, услов-

но распределяющаяся равномерно по ширине 

зубчатого венца.
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Элементы взаимодействия зубчатых передач
механических трансмиссий автотракторной техники
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Рис. 1 – Распределение нагрузки по ширине зубчатого 
венца
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Прямая CD (рис.) представляет собой графи-

ческое изображение qср, а прямая AB есть нагруз-

ка, распределяющаяся неравномерно вследствие 

перекосов осей колёс. Точку E принято считать 

местом наибольшей концентрации нагрузки, обо-

значенной как qx max. Обычно значение  можно 

также определить по выражению:
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q
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При этом перекосе осей колёс момент, пере-

даваемый зубчатым зацеплением, будет величиной 

постоянной, тогда площади под прямыми AB и CD 

должны быть равными, поскольку это есть нормаль-

ная сила, возникающая в зацеплении. Опираясь на 

формулу для площади трапеции, запишем:

 ( ) ( )max min
0

1 .
2
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(3)

Вычислим предельное значение коэффициента 

концентрации нагрузки из условия контактирова-

ния зубчатых колёс всей шириной зубчатого венца 

(lK=bw). С учётом выражения (3) выражение для 

нагрузки будет иметь вид:
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Памятуя о равенстве площадей под прямыми 

AB и CD, выразим нагрузку в месте её наибольшей 

концентрации (точка E):
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после преобразований получим: qx max = 0,8qmax + 

0,2qmin.

Применив полученное выражение для qx max, 

а также формул (2) и (4), после преобразований 

можно записать:
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Так как предельным является случай, когда на-

пряжения распределены в виде треугольника (т.е. 

нагрузка по линии контакта изменяется от нуля до 

максимального значения) и контакт осуществляется 

по всей ширине зубчатого венца, то предельным 

будет такой случай, когда qmin=0. Подставив в вы-

ражение (5) qmin=0, получим пред = 1,6. Очевидно, 

что при увеличении qmin коэффициент  будет 

уменьшаться, а условия контакта улучшаться.

У.А. Икрамов усовершенствовал выражение

А.И. Петрусевича и получил формулу для опреде-

ления предельного угла перекоса осей зубчатых 

передач исходя из условия контакта всей шириной 

зубчатого венца [9]:
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где T – момент, передаваемый зацеплением, H·мм;

  – угол наклона линии зуба (для косозубых 

зубчатых передач);

  – угол производящего реечного контура.

Понятно, что данное выражение обеспечивает 

нахождение предельного угла перекоса осей колёс 

лишь из условия контакта всей шириной зубчатого 

венца и не учитывает характеристик материалов 

колёс и максимальных контактных напряжений, 

которые они могут выдерживать. Фактически 

определение предельного угла перекоса осей зуб-

чатых колёс должно включать в себя ограничения 

по максимальным контактным напряжениям, т.е. 

необходимо ограничивать величину qx max.

В современной практике расчёта зубчатых 

передач по контактным напряжениям принято 

пользоваться выражением Герца для сжатия двух 

цилиндрических тел [1, 2, 4, 6], представляя контакт 

зубьев как контакт цилиндрических тел с радиусами 

кривизны 1 и 2, причём 1 и 2 – радиусы кривиз-

ны эвольвент зубьев колёс в полюсе зацепления:
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где Eпр= 2E1E2/(E1+E2) – приведённый модуль 

упругости материалов зубчатых колёс; МПа;

 пр=aw u sin w /((u±1)2 cos ) – приведённый ра-

диус кривизны эвольвент в полюсе зацепления;

 kд – коэффициент динамичности нагрузки.

Представим, что нагрузка qx max возникла от 

нормальной силы FnX и условно распределена 

равномерно на некотором малом участке линии 

контакта lKX. В таком предположении запишем 

контактные напряжения, возникающие на участ-

ке lKX, используя для этого выкладки Герца (7):
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Подставив вместо lKX – допускаемое контакт-

ное напряжение и сделав преобразования, полу-

чим допускаемую нагрузку в месте её наибольшей 

концентрации:
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Реализуя выражения (2) и (8), получим форму-

лу для определения допускаемого коэффициента 

концентрации нагрузки из условия допускаемых 

контактных напряжений на зубьях колёс:
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значит, с учётом (6) допускаемый угол перекоса 

осей будет равен:
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(9)

Для определения влияния угла перекоса осей 

зубчатых колёс на долговечность зубчатой передачи 

разобьём ширину зубчатого венца на n участков ши-

риной b=bw /n. Тогда на участок линии зацепления 
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шириной b будет иметь место нормальная сила, 

равная площади под участком прямой AB (рис.). 

Сумма площадей участков будет равна нормальной 

силе в зацеплении.

В случае если через m обозначить номер участка, 

то выражение для нормальной силы в зацеплении 

действующей на каждом из участков контактной 

линии принимает вид:
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При достаточно большом числе участков n 

можно допустить, что нагрузка на участке будет 

распределяться условно равномерно, тогда с учётом 

формулы (7) контактные напряжения на участке 

следует представить в виде:
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Основываясь на значениях контактных напря-

жений, получаемых по выражению (11), можно по 

разработанной методике, полученной по ГОСТу 

21354-87 и описанной ранее, рассчитать ресурс 

зацепления на исследуемом участке и определить 

участки контактной линии, лимитирующие долго-

вечность зубчатой передачи. В случае применения 

энергетического подхода в оценке ресурса зубчатых 

передач приведённую методику целесообразно 

использовать при установлении коэффициента 

интенсификации расходования энергоресурса 

при возникновении перекосов в передаче и соот-

ветствующем изменении нагруженности зубчатого 

венца по ширине.

Выводы. Полученные результаты теоретических 

исследований механических трансмиссий позво-

лили уточнить условия взаимодействия зубчатых 

передач. Разработана методика, позволяющая про-

ектировать зубчатые зацепления на качественно 

новом уровне. 
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Повышение эффективности технического сер-

виса машин требует применения новых методов 

и подходов, позволяющих снизить издержки и 

повысить оперативность работы сервисных служб. 

В настоящее время возрастает значение контроля 

технического состояния автотранспортных средств, 

и поэтому всё более значимыми становятся вопросы 

оперативной диагностики, разработки и внедрения 

современных средств непрерывной диагностики 

машин [1, 2]. С развитием микроэлектроники 

становится возможным уменьшение габаритных 

размеров датчиков и систем контроля параметров, 

что даёт возможность использовать их в автотран-

спортных средствах [3].

Снижение износа деталей двигателей автотран-

спортных средств, отвод тепла остаются важнейши-

ми задачами, поэтому актуальным направлением 

развития технологий является увеличение ресурса 

и межсервисного интервала, что предъявляет к 

моторным маслам новые требования [4, 5].

Смазочные материалы, подаваемые к сопря-

жённым поверхностям узлов трения двигателей, 

составным частям технических средств с целью 

снижения износа, делятся на четыре основные 

группы: жидкие масла, пластичные, твёрдые и 

газообразные смазки. К первой группе относятся 

моторные масла, они применяются в поршневых 

и роторных силовых агрегатах. От их эксплуатаци-

онных свойств, проявляющихся при производстве, 

транспортировании, хранении и испытании, зави-

сят важнейшие показатели эксплуатации, в значи-

тельной мере определяющие надёжность техники.

Функциональными составляющими работы 

моторных масел являются: обеспечение при низ-

котемпературном запуске и в процессе работы 

двигателей с циркуляционной смазочной системой 

необходимого давления в главной магистрали и 

поддержка его при всех скоростных и нагрузоч-

ных режимах; заполнение зазоров в лабиринте 

поршневых колец, обеспечение их подвижности 

Определение фактической загрязнённости моторного
масла применением устройства оперативной оценки




