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Приведены результаты исследования клиноременной передачи, полученные расчетным путем с использованием 

системы АРМ WinMachine. При расчете, в зависимости от основных параметров привода, программа выби-

рает тип клинового ремня, количество ремней и представляет на выбор результаты в виде геометрических и 

силовых параметров. Промышленностью для нормального сечения выпускается шесть типов ремней, отлича-

ющихся размерами. Высота клина при переходе от сечения 0 (Z) к сечению Д (Е) для стандартных ремней уве-

личивается и оказывает влияние на величину изгибающих напряжений.  В работе также дана сравнительная 

оценка геометрических, кинематических и силовых параметров с теми же характеристиками плоскоременной 

передачи. Сравнение производилось для трех клиновых ремней сечения 0 (Z) (приблизительно равная суммарная 

площадь контакта в передачах) по параметрам: углу обхвата ремнем ведущего шкива, силам трения, возника-

ющим между ремнем и шкивом, силам, возникающим в ремне и коэффициентам, влияющим на сходимость ре-

зультатов расчета по формуле Эйлера и условию равновесия шкивов, тяговой способности и долговечности. 

Было установлено, что для выполнения условия работы ременной передачи при прочих равных условиях площадь 

контакта плоского ремня со шкивом и предварительное натяжение ремня должны быть больше, чем в передаче 

с клиновым ремнем. При расчете в последнем случае использовался приведенный коэффициент трения, который 

в три раза (f*≈3f) превышает коэффициент трения для плоскоременных передач. В клиноременной передаче 

рабочими являются боковые поверхности ремня, который в канавках шкива перемещается как в осевом, так и 

в радиальном направлениях. По результатам силового расчета сходимость (наименьшая относительная по-

грешность не более 4%) результатов в клиноременной передаче достигается при f=0,35 и дуге скольжения 

αс=0,7α. Коэффициент тяги для клиноременной передаче почти в 2,8 раза превышает коэффициент тяги 

плоскоременной передачи и составляет φ0=0,7 (что соответствует допускаемым значениям). Низкий коэффи-

циент тяги плоскоременной передачи свидетельствует о незначительном коэффициенте полезного действия и 

неэффективности передачи. Перечисленные выше параметры влияют на долговечность ремня. В литературе 

приводятся данные, что для классических клиновых ремней, работающих при мощностях до 5 кВт продолжи-

тельность нормальной работы составляет 18000-24000 часов (для сравнения долговечность плоскоременной 

передачи составляет 1000-5000 часов). Существенное различие по продолжительности работы можно объяс-

нить условиями работы, использованием нескольких ремней, усталостная прочность которых выше прочности 

плоских ремней в 1,3 раза. 
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The results of a V-belt drive study, obtained through calculation using the ARM WinMachine system, are presented. 

During the calculation, depending on the main drive parameters, the program selects the type of V-belt, the number of 

belts, and presents the results for selection in the form of geometric and force parameters. The industry produces six 

types of belts for standard cross-sections, differing in size. The wedge height, when transitioning from section 0 (Z) to 

section D (E) for standard belts, increases and affects the magnitude of bending stresses. The work also provides a 

comparative assessment of geometric, kinematic, and force parameters with the same characteristics of a flat belt drive. 

The comparison was made for three V-belts of section 0 (Z) (with approximately equal total contact area in the drives) 

based on the following parameters: the wrap angle of the driving pulley by the belt, friction forces arising between the 

belt and the pulley, forces arising in the belt, and coefficients influencing the convergence of calculation results according 

to Euler's formula and the pulley equilibrium condition, traction capacity, and durability. It was found that for the V-belt 

drive to operate under otherwise equal conditions, the contact area of a flat belt with the pulley and the belt's initial 

tension must be greater than in a V-belt drive. In the latter case, a reduced friction coefficient was used in the calculation, 

which is three times (f*≈3f) higher than the friction coefficient for flat belt drives. In a V-belt drive, the side surfaces of 

the belt are working surfaces, and the belt moves in the pulley grooves in both axial and radial directions. Based on the 

force calculation results, convergence (the smallest relative error not exceeding 4%) of the results in a V-belt drive is 

achieved at f=0.35 and a slip arc αc=0.7α. The traction coefficient for a V-belt drive is almost 2.8 times higher than that 

of a flat belt drive and is φ0=0.7 (which corresponds to permissible values). The low traction coefficient of a flat belt 

drive indicates a low efficiency and ineffective transmission. The parameters listed above affect belt durability. The lit-

erature provides data that for classic V-belts operating at capacities up to 5 kW, the duration of normal operation is 

18,000-24,000 hours (for comparison, the durability of a flat belt is 1,000-5,000 hours). The significant difference in 

operating time can be explained by the working conditions and the use of multiple belts, which have a fatigue strength 

that is 1.3 times higher than that of flat belts. 
 

Общие положения 

Все ременные передачи (кроме передач зубчатым 

ремнем) передают энергию за счет сил трения, кото-

рые возникают между шкивом и ремнем в результате 
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предварительного натяжения последнего. К разно-

видностям ременных передач относятся передачи: 

клиновым, плоским, круглым и другими ремнями.  

В данной работе приведены результаты исследо-

вания клиноременной передачи, полученные расчет-

ным путем с использованием системы АРМ Win-

Machine, и дана сравнительная оценка геометриче-

ских, кинематических и силовых параметров с теми 

же характеристиками плоскоременной передачей.  

Результаты исследования плоскоременной пере-

дачи на основе инженерного анализа результатов 

расчета в том же пакете прикладных программ, при-

ведены в статье [1]. 

На основании информации, полученной из лите-

ратурных источников [2-5], был проведен сопостави-

тельный анализ, который выявил преимущества и не-

достатки клиноременных передач. 

Преимущества: 

- трехкратное увеличение сил трения; 

- повышенная тяговая способность,  

- возможность использования в передаче несколь-

ких ремней; 

- меньшая зависимость от углов обхвата ремнем 

шкивов, межосевого расстояния и передаточных от-

ношений; 

- снижение натяжения ремня и меньшая нагрузка 

на валы и опоры; 

Недостатки: 

- повышенные напряжения изгиба, вследствие 

увеличенной высоты ремня; 

- скольжение ремня в радиальном и окружном 

направлениях; 

- дополнительные деформации ремня в канавках 

шкивов; 

- неравномерность распределения нагрузки 

между ремнями. 

Конструктивные особенности и недостатки, свя-

занные с ними, снижают долговечность клиновых 

ремней. С другой стороны, компактность клиноре-

менных передач по сравнению плоскоременными 

объясняет их широкое и преимущественное примене-

ние для мощностей до 200 кВт [6] в автомобилестро-

ении, сельскохозяйственной, строительной, бытовой 

технике и т.д. 

 

Методика расчета 

При расчете клиноременных передач по графиче-

ской зависимости между основными параметрами 

(частотой вращения и передаваемой мощностью) вы-

бирается тип клинового ремня [7]. Промышленно-

стью для нормального сечения с соотношением рас-

четной ширины по нейтральной линии к высоте 

𝑤𝑝 ℎ = 1,4⁄  выпускается шесть типов ремней: 0 (Z), 

А, Б (B), В (C), Г (D), Д (E), отличающихся размерами 

сечения (в скобках указана зарубежная классифика-

ция). Так высота клина при переходе от сечения 0 (Z) 

к сечению Д (Е) для стандартных ремней изменяется 

от 6 до 25 мм [1]. При этом величина изгибающих 

напряжений будет зависеть от геометрических харак-

теристик передачи: высоты ремня и диаметра веду-

щего шкива   

𝜎𝑢 = 𝐸ℎ 𝑑1⁄ , (1) 

где 𝐸 – модуль упругости материала ремня при рас-

тяжении, 𝑑1 – диаметр ведущего шкива.  
 

Компьютерное моделирование работы  
клиноременной передачи 

Компьютерное моделирование производилось в 

модуле АРМ Trans системы АРМ WinMachine.  Зало-

женная в пакет прикладных программ математиче-

ская модель механических передач позволяет прове-

сти численные исследования при различных усло-

виях эксплуатации [9-11]. Применительно к ремен-

ным передачам, метод компьютерного моделирова-

ния позволяет рассчитать напряжения, деформации, 

силовые зависимости, геометрические и другие пара-

метры, которые влияют на работу клиновых ремней. 

При расчете передаточное число изменялось в 

диапазоне 𝑢 = 2 − 3 [5]. Результаты компьютерного 

моделирования работы клиноременной передачи 

представлены в табл.1. 

Для сравнения результатов расчета клиноремен-

ной (табл.1) и плоскоременной [1] передач расчет 

производился при одних и тех же исходных данных: 

передача движения в приводе осуществлялось от 

электродвигателя 4А100S4У3 [4] мощностью 𝑃э = 3 

кВт и частотой вращения 𝑛э = 1430 мин-1 через ре-

менную передачу к одноступенчатому цилиндриче-

скому редуктору. 

Для определения диаметра ведущего шкива в ли-

тературе [7] рекомендуется использовать зависи-

мость диаметра от передаваемой нагрузки 

𝑑1(30 … 40) √𝑇1
3

, (2) 

а для диаметра ведомого шкива – зависимость диа-

метра от передаточного отношения, значения кото-

рого принимаются согласно рекомендациям [5] 

𝑑2 = 𝑑1𝑖(1 − 𝜀),  (3) 

где 𝜀 – коэффициент скольжения ремня (𝜀 = 0,01 −
0,02). 

Упругое скольжение в ремня в клиноременной 

передаче в окружном и радиальном направлениях 

обусловлено разницей в усилиях ведущей 𝐹1 и ведо-

мой  𝐹2 ветвей 

𝐹1 − 𝐹2 = 𝐹𝑡, (4) 

конструкцией шкива (ремень располагается в ка-

навке с углом 𝜑 = 34 … 40о [8]) и толщиной ремня.  

При передаче нагрузки клиновым ремнем рабо-

чими являются его боковые поверхности. Ведущая 

ветвь ремня входит в канавку ведущего шкива растя-

нутой, при этом его положение в радиальном направ-

лении остается неизменным. В канавках при изгибе 

профиль ремня искажается. При этом ведомая ветвь, 

укорачиваясь, испытывает деформации, способству-

ющие перемещению ремня как в осевом, так и в ра-

диальном направлениях. С учетом этого конструкция 

клинового ремня должна обладать достаточной гиб-

костью для уменьшения напряжения изгиба и иметь 

значительную продольную и поперечную жесткость 

[3]. 
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Таким образом, в процессе передачи нагрузки от 

ведущего шкива к ведомому ремень на протяжении 

всего срока работы испытывает деформации растя-

жения и изгиба, приводящие к усталостным повре-

ждениям гибкого элемента. 

Наибольшее суммарное напряжение от действую-

щих сил и изменения геометрии гибкого элемента со-

здается в ведущей ветви ремня в месте набегания его 

на ведущий шкив [8] 

𝜎𝑚𝑎𝑥 = 𝜎1 + 𝜎𝑣 + 𝜎и = 𝜎0 + 0,5𝜎𝑡 + 𝜎𝑣 + 𝜎и. 

Максимальное напряжение не должно превышать 

предела выносливости материала 𝜎−1, из которого из-

готовлен гибкий элемент передачи. 

Анализ таблицы показывает, что с увеличением 

размеров шкивов увеличиваются геометрические па-

раметры передачи: длина ремня и межосевое рассто-

яние, а силовые параметры: сила предварительного 

натяжения ремней и нагрузка на валы и опоры – 

уменьшаются. Численные значения силовых пара-

метров зависят от окружной силы, которая уменьша-

ется с увеличением размеров шкивов. 

 
 

Таблица 1 - Результаты расчета клиноременной передачи в модуле АРМ Trans системы АРМ WinMachine 

Table 1 - Results of the V-belt transmission calculation in the ARM Trans module of the WinMachine ARM system 

Сечение ремня  

(количество ремней) 

Геометрические и силовые параметры передачи 

𝑑1, мм 𝑑2, мм 𝐿, мм 𝑎𝑤, мм 𝐹0, Н 𝐹𝑟 , Н 𝑏𝑝, мм ℎ, мм 

Передаточное отношение 𝑖 = 2 

     0 (Z)     (3) 

120 240 1060 226,87 240,42 452,67 8,5 6,0 

140 280 1180 250,35 210,66 422,83 8,5 6,0 

160 320 1320 271,21 183,83 336,28 8,5 6,0 

180 360 1500 312,94 159,01 329,46 8,5 6,0 

     A     (2) 

120 240 1060 226,87 240,42 452,67 11 8 

140 280 1180 250,35 210,66 422,83 11 8 

160 320 1320 271,21 183,83 336,28 11 8 

180 360 1500 312,94 159,01 329,46 11 8 

             Б (B) 
(1) 120 240 1060 226,87 240,42 452,67 14 10,5 

(2) 140 280 1180 250,35 210,66 422,83 14 10,5 

                  В (С) 225 450 1900 404,87 134,16 263,21 19 13,5 

                  Г (D) 400 800 3350 704,12 75,13 150,25 27 19 

                 Д (Е) 500 1000 4500 964,82 56,70 105,43 32 23,5 

Передаточное отношение 𝑖 = 2,5 

     0 (Z)     (3) 

120 300 1250 257,00 240,42 401,33 8,5 6,0 

140 360 1400 286,16 210,66 395,99 8,5 6,0 

160 400 1600 338,93 183,83 309,14 8,5 6,0 

180 460 1800 381,30 159,01 274,79 8,5 6,0 

     A     (2) 

120 300 1250 257,00 240,42 401,33 11 8 

140 360 1400 286,16 210,66 395,99 11 8 

160 400 1600 338,93 183,83 309,14 11 8 

180 460 1800 381,30 159,01 274,79 11 8 

             Б (B) 
(1) 120 240 1250 257,00 240,42 452,67 14 10,5 

(2) 140 280 1400 286,16 210,66 422,83 14 10,5 

                  В (С) 200 500 2000 423,67 150,26 247,31 19 13,5 

                  Г (D) 320 800 3150 651,12 93,91 126,43 27 19 

                  Д (E) 500 1250 4500 964,82 56,70 105,43 32 23,5 

Передаточное отношение 𝑖 = 3,0 

     0 (Z)     (3) 

120 360 1400 295,74 240,42 476,00 8,5 6,0 

140 420 1600 351,87 210,66 291,52 8,5 6,0 

160 480 1800 394,24 183,83 251,42 8,5 6,0 

180 540 1900 420,26 159,01 227,08 8,5 6,0 

     A     (2) 

120 300 1500 306,86 240,42 480,42 11 8 

140 360 1700 352,54 210,66 396,95 11 8 

160 400 1900 395,06 183,83 284,30 11 8 

180 460 2120 437,55 159,016 277,09 11 8 

             Б (B) 
(1) 120 360 1400 226,87 240,42 476,01 14 10,5 

(2) 140 400 1600 295,74 210,66 291,52 14 10,5 

                 В (С) 200 600 2360 512,76 150,62 296,55 19 13,5 

                  Г (D) 320 950 3750 816,81 93,91 176,63 27 19 

                  Д (E) 500 1500 6000 1335,61 60,11 89,24 32 23,5 
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Количество ремней будет зависеть от величины 

передаваемой нагрузки и площади контакта гибкого 

элемента со шкивом, на которой действуют силы тре-

ния. Так, количество ремней для сечения 0 (Z) равно 

3, а для сечения В может равняться 1 или 2. 

На рис.1 представлена зависимость площади кон-

такта ремней клино- и плоскоременной передач от 

диаметра шкивов при передаточном отношении 𝑖 =
2. Для клиноременной передачи выбрано сечение 0 

(Z). Для построения зависимости плоскоременной 

передачи приняты во внимание рекомендации [1] по 

выбору стандартной ширины ремня [13], которая со-

ставила 50 мм. 

Площадь контакта ремня со шкивом определялась 

по соотношению 

𝑠 = 0,5
𝜋𝛼𝑑

180
𝑑𝑏𝑧, (5) 

где 𝛼 – угол обхвата ремнем ведущего шкива, 𝑑 – 

диаметр ведущего шкива, 𝑏 – ширина ремня, 𝑧 – ко-

личество ремней. 

 

 
Рис. 1 – Изменения площади контакта ремней в 

передаче: 1 – клиноременной; 2 - плоскоременной 

Fig. 1 – Changes in belt contact area in the trans-mis-

sion: 1 – V-belt; 2 – flat belt 
 

В клиноременной передаче за диаметр 𝑑 прини-

мался расчетный диаметр, соответствующий распо-

ложению нейтрального слоя ремня при изгибе 

𝑑р = 𝑑 − 2ℎ𝑤, (6) 

а за ширину ремня – суммарную длину боковых ли-

ний сечения 

𝑏Σ = 2 ℎ cos(𝜑 2⁄ )⁄ . (7) 

В формулах (6), (7) ℎ𝑤 – параметр (высота над рас-

четной шириной), принимаемый в зависимости от се-

чения ремня [12], ℎ – высота ремня, 𝜑 – угол профиля 

ремня (𝜑 = 40о [8]). 

Сравнение проводилось по следующим парамет-

рам: 

1. Угол обхвата ремнем ведущего шкива 𝛼 и угол 

между ветвями ремня 𝛽: 
 

𝛼 = 1800 − 57,30(𝑑2 − 𝑑1) 𝑎𝑤⁄ , 
 

𝛽 = 1800 − 𝛼. 
 

2. Критический коэффициент тяги 
 

𝜑0 = 𝐹𝑡 2𝐹0⁄ . 

Значение 𝜑0 соответствует наибольшей нагрузки 

на ремень 𝐹𝑡 до которой отсутствует буксование, т.е. 

определяет предел рационального использования 

ремня. 

3. Коэффициент трения. В литературе [3] приво-

дятся данные по диапазонам изменения коэффици-

ента трения в зависимости от материала шкивов, ма-

териала ремня, температуры и т.п. (𝑓 = 0,18 − 0,55) 

и диапазону средних значений, рекомендуемых для 

расчета (𝑓 = 0,2 − 0,35). 

В клиноременной передаче используется приве-

денный коэффициент трения 

𝑓∗ = 𝑓 sin(𝜑 2⁄ )⁄ . 
 

При стандартном угле клина 𝜑 = 400 получаем 

соотношение 

𝑓∗ ≈ 3𝑓, 
 

т.е. трехкратное увеличение сил трения, что было от-

мечено в преимуществах клиноременных передач.  

Использование приведенного коэффициента тре-

ния при расчетах в клиноременной передаче обуслов-

лено сопротивлением скольжения ремня не только в 

окружном направлении, но и в радиальном по боко-

вым стенкам канавок. 

Анализ зависимостей позволяет сделать вывод о 

том, что для выполнения условия 

𝐹𝑛𝑓 ≥ 𝐹𝑡, 

в плоскоременной передаче возрастает площадь кон-

такта (рис.1) за счет увеличения угла сектора обхвата 

ремнем малого шкива, межосевое расстояние и сила 

предварительного натяжения ремня. В среднем пло-

щадь контакта увеличилась в 1,55 раза. 

4. Сравнение сходимостей результатов силового 

расчета по условиям равновесия шкивов и формулам 

Эйлера показало, что в клиноременной передаче ми-

нимальная относительная погрешность в расчетах 

𝛿 = 4% была получена при коэффициенте трения 

𝑓 = 0,35 и дуге скольжения 𝛼с = 0,7𝛼 (в плоскоре-

менной передаче данные параметры принимали соот-

ветственно значения: 𝛿 = 2,4%; 𝑓 = 0,3; 𝛼𝑐 = 0,6𝛼). 

5. Коэффициент тяги 𝜑0 = 0,7 для клиноремен-

ной передаче почти в 2,8 раза превышает коэффици-

ент тяги плоскоременной передачи. 

Допускаемые значения коэффициента тяги пред-

ставлены в литературе [14]. Так, для клиноременной 

передачи значения коэффициента тяги находится в 

диапазоне 𝜑0 = 0,6 − 0,8, а для плоскоременной –  

𝜑0 = 0,4 − 0,5.  

Для плоскоременной передачи 𝜑0 = 0,25 [1] сви-

детельствует о низком коэффициенте полезного дей-

ствия и неэффективности передачи. 

6. Частота пробегов ремня  

𝑢 = 𝑣 𝑙⁄ , 

влияет на его долговечность. Для клиновых ремней 

частота пробегов не должна превышать значений 𝑢 =
10 − 20, а для  плоских ремней – 𝑢 = 3 − 5 с-1. 

Если превышен установленный предел, то увеличи-

вают длину ремня. Это в первую очередь относится к 

плоскоременной передаче, отличающейся повышен-

ными габаритами [1]. 
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Перечисленные параметры сведены в табл.2. 

Долговечность ремня – это один из критериев рас-

чета ременной передачи, который вычисляется по 

формуле [17] 

𝐿ℎ =
107

7200𝑢
(

𝜎𝑚𝑎𝑥

𝜎−1

)
𝑚

𝑘1𝑘2, (8) 

где 𝜎𝑚𝑎𝑥  – временный (расчетный) предел выносли-

вости ремня, 𝜎−1 – предел выносливости ремня; для 

прорезиненных ремней принимает значения: клино-

вой ремень – 9 МПа, плоский ремень – 7 МПа, 𝑚 – 

показатель степени [15]: клиновой ремень – 8; плос-

кий ремень – 6, 𝑘1 – коэффициент, учитывающий 

влияние передаточного числа на долговечность 

ремня в зависимости от напряжений изгиба, 𝑘2 – ко-

эффициент, учитывающий режим работы передачи. 

Коэффициент 𝑘1 определяют по соотношению 

[16] 

𝑘1 = 1,5 √𝑖
3

− 0,5. 

На рис.2 представленные зависимости напряже-

ния от силы в ведущей ветви ремня, а также изгиба-

ющих и максимальных напряжения в ремне (линии 1, 

3, 5 относятся к клиноременной передаче, линии 2, 4, 

6 – к плоскоременной передаче) при передаточном 

числе 𝑖 = 2. 

 
Рис. 2 – Изменение напряжений в ремне: 1, 3, 5 – 

клиноременная передача; 2, 4, 6 – плоскоремен-

ная передача 

Fig. 2 – Change in belt tensions: 1, 3, 5 – V-belt 

drive; 2, 4, 6 – flat belt drive 

При расчете модуль продольной упругости для 

прорезиненных ремней принимался из диапазона 

𝐸 = 80 − 140 МПа [14], толщина плоского ремня 

𝑚 = 5 мм, высота клинового ремня ℎ = 6  мм сече-

ния 0 (Z), приблизительно равные стандартные раз-

меры. 

Анализ зависимостей показывает, что клиновой 

ремень испытывает в процессе работы большие мак-

симальные напряжения (кривая 5) за счет повышен-

ных изгибающих напряжений, обусловленных боль-

шей толщиной гибкого элемента. 

На рис.3 представлены зависимости долговечно-

сти различных типов ремней от диаметра ведущих 

шкивов, рассчитанные по уравнению (8). На графике 

пунктирными прямыми линиями обозначен времен-

ной диапазон работы плоскоременных передач, кото-

рый составляет 1000-5000 часов [8]. В указанный 

диапазон укладываются передачи с диаметром шки-

вов от 130 до 170 мм, а с увеличением диаметра шки-

вов долговечность выходит за пределы средних зна-

чений вследствие изменения соотношения между 

толщиной ремня и диаметром ведущего шкива. 

 

 
Рис. 3 – Зависимость долговечности ремней от 

конструктивных параметров передачи: 1 – клино-

вой ремень, 2 – плоский ремень 

Fig. 3 – Dependence of belt durability on transmission 

design parameters: 1 – V-belt, 2 – flat belt 

 

Для клиновых ремней диапазон диаметров по гра-

фической зависимости должен составлять 125-150 

мм. В литературе [12] для классических клиновых 

ремней, работающих при мощностях до 5 кВт приве-

дены значения 18000-24000 часов. Заметное расхож-

дение в числах различных передач обусловлено усло-

виями работы, количеством ремней и допускаемыми 

напряжениями усталости (усталостная прочность 

клиновых ремней выше прочности плоских ремней в 

1,3 раза). 

Сравнительные показатели клино- и плоскоре-

менных передач даны в виде табл.2. 
 

Таблица 2 Сводная таблица с параметрами срав-

нения клино- и плоскоременных передач  

Table 2 Comparison table for V-belt and flat-belt 

drives  

Параметр 

Вид ременной передачи 

Клино- 

ременная 

Плоско- 

ременная 

Угол обхвата ремнем ве-

дущего шкива 𝛼, град 
147,3о 167,76о 

Угол между ветвями 

ремня 𝛽, град 
32,7о 12,23о 

Коэффициент трения 𝑓 0,35 0,3 

Приведенный коэффици-

ент трения 𝑓∗ 
1,05 − 

Дуга скольжения 𝛼с 𝛼с = 0,7𝛼 𝛼с = 0,6𝛼 

Коэффициент тяги 𝜑0 0,7 0,25 

Число единиц пробега 

ремня 𝑢, c-1 8,56 5,44 

Высота (толщина) ремня 

ℎ (𝑚), мм 
6 5 

Выводы 

1. Анализ литературных источников позволил вы-

явить основные преимущества и недостатки клино-

ременных передач, среди которых трехкратное уве-

личение сил трения, повышенная тяговая способ-
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ность и возможность использования в передаче не-

скольких ремней, что, однако, вызывает неравномер-

ность распределения нагрузки между ремнями. 

2. Расчет клиноременной передачи реализован в 

модуле АРМ Trans системы WinMachine, также, как 

и плоскоременной. Это позволило на общем основа-

нии произвести сравнительный анализ результатов 

расчета и дать количественную оценку в различиях 

механических передач. 

3. В клиноременной передаче угол обхвата рем-

нем ведущего шкива имеет меньшие значения, чем 

при передаче нагрузки плоским ремнем, что обуслов-

лено конструктивными особенностями шкивов. В кли-

ноременной передаче давление на боковые поверхно-

сти ремня со стороны канавок шкива значительно по-

вышают силу трения (учитывается приведенный коэф-

фициент трения). Это позволяет при меньшем угле об-

хвата передавать большую нагрузку. 

4. Благодаря «клиновому эффекту» нагрузочная 

способность клиноременной передачи выше, чем у 

плоскоременной, даже при меньшем предваритель-

ном натяжении ремней (коэффициент тяги клиноре-

менных передач примерно в 2,8 раза превышает ко-

эффициент тяги плоскоременных передач). 

5. Увеличенная высота клинового ремня является 

причиной высоких значений изгибающих напряже-

ний: для наихудшего варианта при 𝑑1 = 120 мм из-

гибающие напряжения плоского ремня в 1,25 раза 

меньше того же параметра клинового ремня. 

6. Увеличенная сила трения между ремнем и шки-

вом позволяют передавать тот же крутящий момент 

при меньшем предварительном натяжении, чем у 

плоского ремня. Этим объясняется снижение перио-

дических проскальзываний клинового ремня при из-

менении нагрузки, уменьшение в связи с этим абра-

зивного износа и нагрева, что обеспечивает ему боль-

шую долговечность. 
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