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1. Wprowadzenie 

Możliwość identyfikacji niekorzystnych zjawisk oraz ich następstw w działaniu 

urządzeń jest kluczowa z punktu widzenia bezpieczeństwa, wydajności i ekonomii pro-

cesów. Ogromne znaczenie ma dziś predykcja stanu eksploatacyjnego, pozwalająca 

m.in. szacować dopuszczalny czas działania danego podzespołu lub informować o zbli-

żającej się awarii. Maszyny – technologiczne czy transportowe – jak również duża część 

mechanizmów w codziennym życiu wyposażone są w napędy z różnymi przekładniami. 

W wielu przypadkach występuje potrzeba połączenia w określony sposób oddalo-

nych od siebie generatora i odbiornika, wymagająca zachowania założonych parame-

trów zdefiniowanych charakterystyką pracy. Przekładnie cięgnowe, będące w po-

wszechnym użytku, na przestrzeni wielu lat zostały dopracowane pod względem kon-

strukcyjnym. Dostępnych jest wiele odmian geometrycznych i gabarytowych w znor-

malizowanych typoszeregach. Materiały i obróbka komponentów tego typu układów są 

stosunkowo tanie, a parametry użytkowe odpowiadają większości wymagań eksploata-

cyjnych układów napędowych. Dodatkowo w łatwy sposób można zrealizować zamianę 

ruchu obrotowego na postępowy. Przekładnie pasowe zębate charakteryzują się bardzo 

ważną w wielu przypadkach synchronizacją obrotów kół zębatych czynnego i biernego. 

Opisana cecha jest pożądana wszędzie tam, gdzie potrzebne jest dokładne sterowanie 

pozycją. Dzięki swoim zaletom taki sposób przeniesienia napędu pełni kluczową rolę 

m.in. w działaniu silnika spalinowego w samochodach. Jako podzespół podlegający 

okresowej wymianie, układ rozrządu wymaga szczególnej uwagi użytkowników i ser-

wisantów pojazdów. Większy poziom wiedzy odnośnie do bieżącego stanu eksploata-

cyjnego zwiększa szanse na prawidłową, a co za tym idzie, bezawaryjną i możliwie 

niskokosztową eksploatację [1÷5]. 

Przedstawione rozważania dotyczą wszystkich maszyn napędzanych za pośrednic-

twem cięgna, a szczególne znaczenie mają w dobie produkcji „odchudzonej” (ang. lean 

manufacturing) i czwartej rewolucji przemysłowej. Obecnie dąży się do redukcji nakła-

dów czasu i finansów na rutynowe, prewencyjne zabiegi, których liczbę przy odpowied-

nich środkach można zredukować do minimum. Działania w tym kierunku związane są 
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z wprowadzaniem automatyzacji, technik komputerowych i innowacyjnych metod dia-

gnostycznych. Bazą różnych koncepcji rozwojowych jest jednak odpowiednie rozpo-

znanie zjawisk i procesów oraz sformułowanie ich wzorców. Możliwości i dostępność 

cyfrowego przetwarzania danych sprawiają, że rozwiązania informatyczne są coraz czę-

ściej pożądane w inżynierii i to właśnie one stanowią przedmiot wielu badań w tej dzie-

dzinie [6÷12]. 

Rysunek 1.1 przedstawia przykłady zmęczeniowych uszkodzeń cięgna [8, 11]. 

 

  

Rys. 1.1. Przykłady uszkodzeń pasa zębatego 

Źródła: [8, 11] 
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Przykłady uszkodzeń cięgna wynikających z nieprawidłowej eksploatacji, które 

mogą wystąpić mimo podążania za wytycznymi producenta odnośnie do interwału wy-

miany tego komponentu, przedstawiono na rysunku 1.2. 

 

 

Rys. 1.2. Przykłady uszkodzeń pasa zębatego c.d. 

Źródło: [10] 

 

Za cel pracy naukowej, opisanej w niniejszej rozprawie, obrano poszukiwanie i ba-

danie koncepcji identyfikacji oraz redukcji anomalii w działaniu przekładni pasowych 

synchronicznych, przy jak najmniejszym stopniu złożoności oprzyrządowania oraz ak-

tywności manualnej w procesach eksploatacji i diagnostyki. 
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1.1. Obecny stan wiedzy – problem ogólny 

Bazując na wiedzy i doświadczeniach opisanych w publikacjach naukowych, paten-

tach, specyfikacjach technicznych oraz tekstach praktyków-ekspertów dziedzinowych 

wzięto pod uwagę określoną grupę metod i układów technicznych, mogących wspomóc 

rozwiązanie problemów zidentyfikowanych w rozważanym obszarze. Są to m.in.: 

1) nieprawidłowa siła naciągu pasa, prowadząca w przypadku zaniżonej wartości np. 

do: 

a) przeskoków jego zębów względem rowków koła pasowego, 

b) błędu synchronizacji kół pasowych, 

c) obniżenia sprawności przekładni, 

d) nierównomiernego obciążenia cięgna, a w konsekwencji obniżenia jego ży-

wotności, 

a w przypadku zawyżonej wartości np. do: 

e)  nadmiernego obciążenia cięgna, a w konsekwencji również obniżenia jego 

żywotności, 

f) nadmiernego obciążenia łożysk powodującego zwiększenie w nich oporów 

ruchu przez tarcie toczne, a w wyniku odkształcenia elementów tocznych ło-

żysk również powstanie drgań i w konsekwencji obniżenie ich żywotności, 

g) zwiększenia tarcia ślizgowego powierzchni cięgna oraz kół zębatych, wystę-

pującego standardowo w fazie eksploatacji przekładni synchronicznych, 

choć w dużo mniejszym stopniu w porównaniu do przekładni cięgnowych 

ciernych, mającego jednak szczególny wpływ na zużycie pasa oraz kół paso-

wych w przypadku błędów osiowania liniowego lub kątowego, których nie 

sposób całkowicie uniknąć, 

2) niedotrzymanie resursu cięgna, jak i kół pasowych, co może prowadzić w przy-

padku zbyt późnych czynności konserwacyjnych np. do: 

a) plastycznego odkształcenia się pasa i problemów analogicznych 

do pkt. 1), a)÷d), 

b) względnie wysokiego ubytku materiału w pasie oraz kołach pasowych, co 

wpływa na dokładność kształtowego zazębiania się, poziom luzów, a zatem 

sprawność i błąd synchronizacji, 

c) utraty geometrycznych cech powierzchniowych, które warunkują względnie 

niski poziom tarcia, 
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choć w przypadku braku informacji o stanie przekładni może dojść również do niepo-

trzebnej wymiany jej komponentów, co generuje zbędne koszty [1÷30]. Na rysunku 1.3 

ukazano schematycznie błędy w montażu przekładni, które mogą przyczynić się 

do przyspieszonego zużycia się cięgna. 

 

Rys. 1.3. Schematy anomalii przekładni cięgnowych przedstawione w literaturze 

Źródło: [56] 

 

Z listy wskazanych problemów wynika, że do wspomagania eksploatacji oraz dia-

gnostyki przekładni cięgnowych synchronicznych może przysłużyć się bieżące monito-

rowani następujących parametrów: 

1) siły naciągu pasa, 

2) współczynnika sprężystości cięgna, 

3) siły obciążającej łożyska w wyniku napięcia pasa, 

4) drgań w łożyskach, 

5) błędu synchronizacji kół pasowych. 

Rysunek 1.4 to przykład użycia liniału do eliminacji anomalii rozosiowania. 
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Rys. 1.4. Schematy anomalii przekładni cięgnowych przedstawione w literaturze c.d. 

Źródło: [3] 

 

Na podstawie analizy opisanych parametrów można zidentyfikować kolejno: 

a) konieczność modyfikacji poziomu naciągu, by dopasować go do wytycznych 

producenta pasa lub wartości znormalizowanych, 

b) zmianę charakterystyki cięgna kwalifikującą je do wymiany wg wytycznych 

producenta lub norm, 

c) poziom obciążenia łożysk, wywołany naciągiem pasa, który nie mieści się 

w zakresie wytycznych producenta lub wartości znormalizowanych, 

d) poziom drgań, który nie mieści się w zakresie dopuszczenia maszyny do ru-

chu wg norm, 

e) wystąpienie w działaniu przekładni anomalii związanych z nieprawidłowym 

poziomem parametrów z pkt. 1)÷4). 

Biorąc pod uwagę przemysłowe warunki produkcyjne, w których systemy uspraw-

niające eksploatację oraz diagnostykę napędów mają szczególną wartość, w rozważa-

niach kierowano się kryterium minimum oprzyrządowania i manualnej ingerencji 

w procesach identyfikacji oraz eliminacji anomalii eksploatacyjnych. 

Do bezpośrednich pomiarów parametrów z pkt. 1)÷4) konieczne jest zastosowanie 

wielu czujników, w tym stykowych, wymagających np. specjalnego przygotowania po-

wierzchni, odsłonięcia miejsc występujących standardowo pod obudową, zapewnienia 

przestrzeni wokół elementów montażowych w układach napędowych itp. Ponadto wy-

znaczenie każdej z wskazanych wielkość fizycznych wiązałoby się z indywidualną kon-

figuracją toru pomiarowego. Bazując na przeglądzie literaturowym rozpoczęto rozwa-

żania nad możliwością zredukowania do minimum liczby pomiarów niezbędnych 

do tego, aby wyznaczyć kluczowe w poprawnej eksploatacji parametry układu napędo-

wego. 

Sformułowanie, że na podstawie błędu synchronizacji kół pasowych można byłoby 

określić czy w działaniu przekładni występują anomalie związane z nieprawidłowym 

poziomem parametrów z pkt. 1)÷4) jest tezą, którą weryfikowano podczas badań opisa-

nych w niniejszej rozprawie. Postawiono ją na podstawie serii prac naukowych 
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przedstawiających wyniki badań z zakresu wpływu różnych zjawisk mechanicznych 

występujących w działaniu rozważanego typu układu przeniesienia napędu na powsta-

wanie błędu synchronizacji kół pasowych. Z obecnego stanu wiedzy wynika, że różne 

oddziaływania mechaniczne mogą wywołać asynchronizm obserwowany w ruchu ele-

mentów wirujących przekładni, jednak nie opracowano dotąd modeli wiążących warto-

ści lub wzorzec przebiegu czasowego asynchronizmu z jego przyczynami. Mogłoby to 

stanowić metodę diagnostyczną analogiczną do analizy widmowej drgań i wnioskowa-

nia na jej podstawie o przyczynach nieprawidłowości oraz proponowanych środkach 

zaradczych. Przegląd literatury jest kontynuowany w kontekście problemu szczegóło-

wego w rozdziale 3 [1÷30]. 

1.2. Zakres badań 

W ramach prowadzonych podstawowych eksperymentów badawczych poszukiwano 

odpowiedzi m.in. na pytanie o to, jak poziom naciągu pasa zębatego wpływa na błąd 

synchronizacji i czy niewyważenie ciał wirujących, wpływa na badane zależności. Są to 

zjawiska związane z odkształceniem sprężystym cięgna lub elementów na nie oddzia-

łujących, więc przyjęto, że są odzwierciedlone w charakterystyce przemieszczania się 

pasa sprzęgającego koła pasowe, zatem obserwowalne również w przebiegu chwilowej 

relacji ich pozycji czy prędkości. Przyjęto, że identyfikacja asynchronizmu może być 

pierwszą przesłanką do wprowadzenia korekt w konfiguracji napędu, a jego intensyw-

ność lub wzorzec przebiegu w czasie może wiązać się z intensywnością lub formą nie-

zbędnej korekty. 

Zawężono obszar rozważań do problemu naciągu pasa, by możliwie przekrojowo 

rozpoznać ten aspekt, który wydaje się wpływać na wszystkie pozostałe, i by skonkre-

tyzować wnioski zorientowane na poprawę procesu eksploatacji przekładni. Aby takie 

eksperymenty mogły zostać przeprowadzone, niezbędne jest stanowisko badawcze z na-

pinaczem cięgna z ramieniem o regulowanym wychyleniu (wprost związanym z regu-

lacją wartości siły naciągu) oraz z szeregiem czujników i układów akwizycji sygnałów 

pomiarowych. Opisane stanowisko badawcze utworzono ramach przygotowania badań, 

a zrealizowano to w koncepcji automatyzacji zarówno gromadzenia i przetwarzania in-

formacji o działaniu przekładni, jak i sterowania rozważanym parametrem warunkują-

cym poprawną eksploatację. Jest to rozwiązanie, które ma wartość nie tylko badawczą, 

ale stanowi również prototyp urządzenia do automatycznej regulacji stopnia naciągu 

pasa zębatego [1÷30]. 
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Z ograniczonej puli danych pomiarowych (odczytów chwilowej pozycji kątowej kół 

pasowych) ma wynikać nastawa napinacza, prowadząca do redukcji anomalii związa-

nych z kinematyką napędu. Należy weryfikować również rozkład sił, więc zapropono-

wano włączenie do procedury analitycznej matematycznych modeli statycznych lub dy-

namicznych układu przeniesienia ruchu. Na podstawie geometrii oraz rozmieszczenia 

poszczególnych jego członów oraz odczytywanej z układu pomiarowego wartości siły 

obciążającej napinacz (co jest zestawem danych wejściowych do obliczeń) można wy-

znaczyć siły występujące m.in. w poszczególnych odcinkach cięgna oraz w podporach 

łożyskowych, jak i współczynnik sprężystości pasa. 

Na rysunku 1.5 ukazano wstępną koncepcję obejmującą wnioskowanie o określo-

nych stanach i czynnościach zaradczych z użyciem modeli, które stanowiły obiekt dzia-

łań prototypowych i badawczych. 

 

Rys. 1.5. Koncepcyjny schemat systemu regulacji i diagnostyki 

 

Kolorem szarym zaznaczono elementy wyłączone spod zakresu rozważań. Budowa 

takiego matematycznego modelu oddziaływań siłowych i włączenie symulacji z jego 

użyciem w procedurę sterowania napędem było również przedmiotem pracy. Jakość 

i przydatność opisanego stanowiska prototypowego w zakresie redukcji problemów 

eksploatacyjnych była kolejnym obszarem badań, który można określić jako aplika-

cyjny. Doprowadziło to do powstania podsystemów: 

1) identyfikacji anomalii na bazie odczytów pozycji kątowej kół pasowych, 
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2) automatycznej korekty pozycji napinacza cięgna w odpowiedzi na zidentyfiko-

waną anomalię, 

3) symulacyjnego wyznaczania siłowych następstw tej korekty, 

które – po zintegrowaniu w jednym systemie – pozwalają poprawić warunki pracy prze-

kładni, co stanowi utylitarną wartość opisywanego dokonania naukowego. 

Metodykę gromadzenia, przetwarzania oraz generowania danych w poszczególnych 

podukładach regulacji działania przekładni (włączając w to ich walidację) opisano do-

kładnie w dalszych rozdziałach, poświęconych badaniom każdej z trzech wskazanych 

składowych. Zostały one potraktowane jako trzy odrębne zadania badawcze, z których 

wyciągnięto wnioski niezbędne w realizacji następujących po nich prac. Ostateczny re-

zultat omówiono w rozdziale poświęconym podsumowaniu. 

W rozprawie – w opisach poszczególnych podsystemów i wynikających z nich in-

formacji zawartych w kolejnych rozdziałach – podano również propozycje wdroże-

niowe utworzonych rozwiązań, włączając w to koncepcje: 

1) ustandaryzowanej łączności pomiędzy różnymi środowiskami przetwarzania da-

nych na bazie przemysłowego protokołu Ethernet – Przemysłowy Internet Rzeczy, 

2) zastosowania technologii przyrostowej typu FDM (ang. Fused Deposition Mode-

ling) do mechanicznego przystosowania maszyn do minimalnych wymogów mon-

tażowych oprzyrządowania niezbędnego do realizacji opracowanego systemu. 

W przypadku przedmiotu rozprawy wartość dodaną stanowią niewątpliwie zwięk-

szenie dostępu do informacji oraz możliwości wnioskowania i wdrażania odpowiednich 

czynności usprawniających działanie maszyn oraz prace serwisowe w ich obszarze 

[1÷34]. Natomiast tematyka badań wpisuje się w założenia Przemysłu 4.0 – idei 

uwzględniającej m.in. kompatybilność systemów. 

 



2. System automatycznej identyfikacji i regulacji poziomu napięcia 

cięgna 

Układ, który opisano w niniejszym rozdziale, opracowano w podstawowej konfigu-

racji do regulacji wychylenia ramienia napinacza pasa zębatego rozważanej przekładni. 

Jego rola w procedurze badawczej sprowadzała się do wywołania określonego nacisku 

na cięgno przez łożyskowaną rolkę, co skutkuje zwiększeniem napięcia pasa. Pozwala 

to m.in. obserwować wpływ tego parametru pasa na asynchronizm kół pasowych. 

 

Rys. 2.1. Koncepcyjny rysunek układu regulacyjno-pomiarowego w zakresie napięcia cięgna 

 

Na rysunku 2.1 ukazano zestawienie komponentów układu monitorowania i regula-

cji poziomu napięcia cięgna, gdzie: 

1 – ramię napinacza, 

2 – napęd pozycjonujący, 

3 – momentomierz, 

4 – tensometr, 

5 – łącznik pozycyjny, 
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6 – układ montażowy. 

 

Wartość oddziaływania siłowego jest mierzona za pośrednictwem czujnika mo-

mentu obrotowego umieszczonego w osi obrotu ramienia, pomiędzy ramieniem i napę-

dem elektrycznym pozycjonującym napinacz. Takie rozwiązanie pozwala pośrednio 

określić siły rozciągające wzdłuż poszczególnych fragmentów cięgna, a na tej podsta-

wie również poprzeczne obciążenia łożysk kół pasowych. Do tego jednak niezbędna jest 

znajomość wzajemnej orientacji przestrzennej poszczególnych komponentów prze-

kładni i napinacza, w tym pochylenia ramienia tego ostatniego względem przyjętego 

stałego odniesienia geometrycznego w mechanizmie, np. prostej łączącej osie podpór 

łożyskowych. Wspomniana wartość wpływa na kąt pochylenia fragmentów cięgna 

stycznych do kół pasowych i rolki napinacza, a co za tym idzie na kąt opasania kół pa-

sowych przez cięgno. 

Na rysunku 2.2 przedstawiono schemat geometryczny opracowanego napinacza od-

działującego z cięgnem przekładni. 

 

Rys. 2.2. Schemat geometryczny opracowanego napinacza oddziałującego z cięgnem przekładni 

 

W sterowaniu napinaczem są zatem istotne zarówno parametry siłowe, jak i pozy-

cyjne. Reakcja cięgna, która wywołuje wypadkową siłę wzdłużną względem ramienia 

napinacza, nie będzie odzwierciedlona w wartości momentu oporowego w osi obrotu 

ramienia, co jest ograniczeniem badanej metody – do wygenerowania momentu, jak 

i ugięcia ramienia niezbędna jest siłowa składowa poprzeczna. 
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Na rysunku 2.3 przedstawiono przykład skrajnego położenia napinacza, w którym 

rozkład sił reakcji cięgna nie przekłada się na moment oporowy w osi obrotu ramienia. 

 

Rys. 2.3. Przykład skrajnego położenia napinacza, w którym rozkład sił reakcji cięgna nie przekłada 

się na moment oporowy w osi obrotu ramienia 

 

Przedstawiony na rysunku 2.3 przypadek jest skrajny i możliwa jest jego eliminacja 

poprzez: 

1) odpowiednią postać konstrukcyjną układu napinającego 

2) automatyczną kontrolę pozycji w taki sposób, aby w sile wypadkowej zawsze wy-

stępowała składowa poprzeczna (przeliczalna na siłę reakcji sprężystej pasa w jego 

konkretnym ułożeniu). 

Pokazuje to zatem, że w przewidzianych metodach określania wartości kluczowych 

sił monitorowanie obrotu napinacza względem elementów przekładni jest niezbędne 

do holistycznej analizy obciążeń. Wielkości fizyczne wyznaczane z odczytu momentu 

oporowego oraz relacji geometrycznych będą istotne w pełnym modelu matematycz-

nym przedstawionym w rozdziale 3. 

Podczas badań opisanych w rozdziale 4 posłużono się danymi wynikającymi m.in. 

z pomiarów z użyciem utworzonego układu napinającego, jak również z symulacji 

na bazie modelu oddziaływań siłowych. W niniejszym rozdziale skupiono się natomiast 

na metodach pozyskiwania informacji o oddziaływaniach siłowych dotyczących sa-

mego ramienia napinacza. Dokładne przeliczenia w odniesieniu do całej przekładni nie 

były zatem niezbędne w tym etapie prac. 
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Rys. 2.4. Widok stanowiska badawczego z zastosowanymi rozwiązaniami montażowymi, czujniko-

wymi, sterowniczymi i wykonawczymi 

 

Element wykonawczy napinacza ma postać ramienia z jednej strony sprzęgniętego 

z wałkiem napędu, a z drugiej strony zakończonego przegubem obrotowym do montażu 

rolki dociskającej cięgno. Ta ostatnia jest elementem standardowego napinacza spręży-

nowego, który występuje powszechnie w rozważanym typie przekładni. 

Samo ramię zostało wytworzone technologią FDM. W jego konstrukcji przewi-

dziano prostoliniowy odcinek, pozwalający na umieszczenie na nim tensometrów. Wy-

nika to z koncepcji zastąpienia czujnika momentu obrotowego układem tensometrycz-

nym, pozwalającym wyznaczyć w rozpatrywanym przypadku obciążenie zginające ra-

mię na bazie pomiaru wartości jego ugięcia, przy wystąpieniu sił nacisku na rolkę (do-

celowo reakcji cięgna). 

Takie rozwiązanie – w porównaniu do pomiarów momentometrycznych – cechuje 

się niskimi koszami i oszczędnością przestrzeni montażowej na elementy sensoryczne 

oraz ich podpory i łączniki. Aby zweryfikować informacje pozyskiwane poprzez po-

miary tensometryczne przeprowadzono serię prób przy określonym położeniu ramienia 

w przestrzeni oraz obciążeniu z użyciem różnych odważników, co dokładnie opisano 

w rozdziale 2.1 [77÷89]. 

Korzystanie z wydruku przestrzennego w przemysłowej realizacji badanego systemu 

sprawia, że każdorazowo niezbędne komponenty można dopasować do specyfiki ma-

szyny. W przypadku przeprowadzonych badań okazało się to pomocne w wytworzeniu 

m.in. sprzęgieł oraz uchwytów czujników. 

Technologia addytywna jest również przewidziana do zastosowania w proponowa-

nym autorskim układzie monitorowania i regulacji napięcia cięgna, będącym przedmio-

tem części badań. Wysoka dostępność wybranej technologii komponentów o zmiennej 

postaci geometrycznej oraz cechach wytrzymałościowych pokazuje łatwość 
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przystosowania projektowanego zespołu do układów napędowych w różnych warian-

tach oraz typach zabudowy. Modyfikacja konstrukcji ramienia napinacza (np. zmiana 

gabarytów lub wypełnienia wewnętrznego wydruku) prowadzi jednak do zmiany jego 

charakterystyki naprężenia. Każdorazowo należy zatem przeprowadzić kalibrację 

układu pomiarowego przez wykonanie serii testów z użyciem rożnych odważników 

i pozycji kątowych, wg metody opisanej w kolejnym rozdziale pracy [57÷65]. Wszyst-

kie ustawienia sterowania pozycją wykonano w oprogramowaniu MOVITOOLS Mo-

tionStudio, którego okno monitorowania trybu pozycyjnego ukazano na rysunku 2.5. 

 

Rys. 2.5. Widok oprogramowania komputerowego do ustawień sterowania pozycyjnego w zbudo-

wanym stanowisku badawczym 

 

W opracowanym układzie badawczo-prototypowym zastosowano regulację pozy-

cyjną napędu ramienia napinacza. Wprowadzono pozycję referencyjną zdefiniowaną 

przez osiągnięcie osi ramienia napinacza pozycji pionowej (potwierdzone pomiarem 

przy użyciu poziomnicy oraz zerową wartością odczytów momentów obrotowego oraz 

zginającego), sygnalizowane łącznikiem krańcowym. 
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Pozycjonowanie kątowe elementu wykonawczego jest możliwe dzięki zastosowaniu 

odpowiedniego układu typu serwo, w którym występuje sprzężenie zwrotne w torze re-

gulacji obrotów wału napędowego. W jego realizacji zastosowano pomiar enkoderowy, 

a za kompensację uchybu odpowiada sterownik silnika – w prototypowym układzie 

przemiennik częstotliwości. Zestawienie elementów napędu napinacza przedstawiono 

w tabeli 1. 

Tabela 1 

Składowe napędu pozycjonującego w automatycznym układzie napinającym 

Lp. Elementy Oznaczenia 
Kluczowe pa-

rametry 

Warto-

ści 
Jednostki 

1. 
Czujnik momentu obro-

towego 
IFFT8-10NM-B 

Zakres pomia-

rowy 
+/- 10 Nm 

2. Tensometr TF3/120-K Rezystancja 120 Ω 

3. 

Programowalny sterow-

nik do akwizycji i digi-

talizacji sygnałów ten-

sometrycznych 

Arduino Uno 

Moduł rozsze-

rzeń tensome-

trycznych 

HX711 – 

4. Enkoder inkrementalny ifm RV3100 Rozdzielczość 10000 
impul-

sów/obrót 

5. 

Napęd elektryczny: sil-

nik i przemiennik czę-

stotliwości 

SEW DRS71M4 + 

MOVIDRIVE® 

MDX60B/61B 

Dokładność 

pozyc-

jonowania 

4096 

im-

pulsy/ob-

rót 

 

Zastosowanie wskazanych obiektów pozwoliło na uzyskanie możliwie największej 

elastyczności w kontekście sterowania, wymaganej w fazie badań. Zastosowany napęd 

cechuje się jednymi z najwyższych dokładności w utrzymywaniu zadanych prędkości 

lub pozycji oraz stabilnością momentu przy nastawie stałowartościowej – np. w porów-

naniu do napędów z silnikami prądu stałego. W odniesieniu do zastosowanego urządze-

nia napędowego silniki serwosynchorniczne (przy takiej samej możliwej do uzyskania 

dynamice ruchu) wykazują korzystniejszy stosunek gabarytów oraz strat cieplnych, jed-

nak nie były to parametry kluczowe w okolicznościach prowadzonych badań. Napęd 

został zbudowany i skonfigurowany do zadawania oraz utrzymywania pozycji w naj-

bardziej precyzyjnym znanym obecnie systemie regulacji (wektorowymi w pętli za-

mkniętej), z uwzględnieniem możliwości generowania momentu hamującego (istotnego 
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w odpowiadaniu na reakcję cięgna względem napinacza podczas ruchu i potencjalnych 

drgań w układzie przekładni). 

Przyjmuje się, że w przypadku przemysłowej realizacji rozważanej koncepcji auto-

matycznej regulacji naciągu pasa można zastosować układ o parametrach dopasowa-

nych do wymagań konkretnej aplikacji napędowej. Mniej skomplikowany i gabarytowo 

dopasowany układ napędowy (np. z samohamowną przekładnią), optymalnie dopaso-

wany pod względem parametrów użytkowych, można dobrać przy uwzględnieniu wie-

dzy oraz doświadczeń uzyskanych w ramach prezentowanych prac [57÷65]. 

Jako główny węzeł akwizycji i przetwarzania danych pomiarowych oraz sterowni-

czych wybrano sterownik logiczny programowany przy użyciu oprogramowania TIA 

Portal. Fragment pupilu programistyczno-nadzorczego ukazano na rysunku 2.6. 

 
Rys. 2.6. Widok programu nadrzędnego sterownika logicznego, wysyłającego komendy sterownicze 

do napędu napinacza 

 

W parametryzacji programu sterującego w przemienniku częstotliwości należało 

uwzględnić m.in. rozdzielczość enkodera silnikowego, przełożenie napędu na ruch ele-

mentu wykonawczego czy też źródło sygnałów sterujących. Tym ostatnim w opisywa-

nym układzie badawczo-prototypowym jest nadrzędny sterownik logiczny czasu rze-

czywistego, połączony z wszystkimi pozostałymi elementami systemu magistralą typu 

Ethernet (jako przystosowanie do działania w ramach Internetu Rzeczy) [77÷89]. 

  



  21  

2.1. Materiał i metodyka badań 

Główny obiekt, którego parametry i charakterystykę należało rozpoznać w ramach 

badań, to ramię napinacza wraz z jego układem pomiarowym. Podstawową wiedzą 

do uzyskania była relacja pomiędzy (wyznaczonymi różnymi metodami) wartościami 

obciążenia możliwego do wystąpienia w ramach działania układu regulacji napięcia cię-

gna. Do walidacji pomiarów tensometrycznych użyto czujnika momentometrycznego, 

jako sygnalizatora „pochodnego” oddziaływania siłowego, skupionego w innym miej-

scu mechanizmu i możliwego do przeliczenia na badaną wielkość. Sposób obciążenia 

i montażu poszczególnych komponentów podczas badań przedstawiono na rysunku 2.7. 

 
Rys. 2.7. Widok obiektu badań w z prototypowymi rozwiązaniami wykonawczymi i pomiarowymi 

 

Wszystko to zestawiono również z wynikami obliczeń analitycznych, reprezentują-

cymi wartości przyjmowane przez układ w warunkach rzeczywistych. Uwzględniono, 

że samo odkształcenie elementu wykonawczego może mieć wpływ na poziom sygnałów 

pomiarowych z uwagi na zmieniający się przy jego wystąpieniu układ sił. W przypadku 

znacznego ugięcia ramienia mogłoby dojść do błędu w przeliczaniu rozważanych wiel-

kości, gdyż pozycja kątowa regulowana w napędzie napinacza nie przekładałaby się 

wprost na umiejscowienie punktu przyłożenia obciążenia. Znajomość punktu przyłoże-

nia jest podstawą identyfikacji kierunków i zwrotów oddziaływań siłowych, niezbęd-

nych w wyznaczaniu kluczowych parametrów eksploatacyjnych przekładni. 

W ramach badań ustalono również wpływ ugięcia (będącego jednocześnie podstawą 

do zastosowania relatywnie nieskomplikowanego układu tensometrycznego w rozwa-

żanym systemie) na dokładność pomiaru. Jest to kwestia istotna z uwagi na założenie 

o zastosowaniu technologii addytywnych w wytworzeniu komponentów rozważanego 
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układu regulacji. Każda zmiana w konstrukcji lub w parametryzacji samego wydruku 

(jego materiale, stopniu wypełnienia lub orientacji przestrzennej) oznacza modyfikację 

charakterystyki mechanicznej. Korzystne byłoby zatem, gdyby ugięcie nie powodowało 

wysokiej rozbieżności odczytów dokonywanych różnymi metodami, a ewentualny błąd 

był pomijalny – by zmiany mieściły się w zakresie tolerancji wskazanych przez wy-

tyczne producentów lub normy naciągu cięgna oraz obciążenia poprzecznego łożysk. 

Projektując procedurę badawczą przyjęto, że: 

1) na ramieniu napinacza zostaną przymocowane tensometry do badania obciążenia 

rolki, 

2) w osi obrotu napinacza zostanie umieszczony momentomierz do badania oporu 

wywołanego przez obciążenie rolki, 

3) do badań zostaną użyte odważniki połączone z osią rolki, generujące obciążenie 

w kierunku pionowym pod wpływem oddziaływania grawitacyjnego, 

4) obiekt badań zostanie przetestowany w pozycjach zmieniających się co 1° pomię-

dzy warunkami brzegowymi, w przypadku których spodziewany jest zerowy mo-

ment obrotowy oraz zginający: 

a) pionowe ułożenie ramienia z rolką skierowaną od cięgna (0° względem po-

zycji referencyjnej – łącznika pozycyjnego), 

b) pionowe ułożenie ramienia z rolką skierowaną do cięgna (180° względem 

pozycji referencyjnej – łącznika pozycyjnego). 

Na rysunku 2.8 przedstawiono symbolicznie elementy, zastosowane w przeprowa-

dzonych badaniach oraz zakres regulacji pozycyjnej napinacza. 

 

Rys. 2.8. Układy pomiarowe i wizualizacja zakresu ruchu obciążonego ramienia napinacza 
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Do budowy układu pomiarowego użyto mostka Wheatstona, w którym przetwarzano 

sygnały tensometryczne. Jest to mostek połowiczny, utworzony w konfiguracji dwóch 

tensometrów umieszczonych na przeciwstawnych powierzchniach zginanego ramienia 

– odpowiednio ściskanej i rozciąganej – z uwagi na możliwości montażowe badanego 

obiektu. W otoczeniu urządzeń nie dochodziło do znaczących zmian temperatury, mo-

gących wpłynąć na charakterystykę rezystancyjną, więc nie było konieczności wprowa-

dzania tensometrów do kompensacji termicznej. Do uzyskania funkcjonalności pomia-

rowej mostka posłużono się zatem opornikami umieszczonymi przy układzie akwizycji 

sygnałów, o rezystancji odpowiedniej do użytych tensometrów. Wielkości pomiarowe 

z domeny analogowej są przekształcane w sygnały cyfrowe w programowalnym ste-

rowniku niższego szczebla (Arduino Uno) i wprowadzane przez sieć komunikacyjną 

do utworzonego w środowisku MATLAB komputerowego programu gromadzącego 

i przetwarzającego dane, którego panel użytkownika przedstawiono na rysunku 2.9. 

 
Rys. 2.9. Ekran oprogramowania do akwizycji danych tensometrycznych 

 

Opisane rozwiązanie umożliwia rejestrację oraz bieżącą analizę w czasie rzeczywi-

stym, co ma kluczowe znaczenie w nadrzędnym systemie sterująco-diagnostycznym, 

rozważanym w ramach pracy. 
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Sygnał z miernika momentu (zamontowanego w osi napędu napinacza) jest kiero-

wany do nadrzędnego sterownika logicznego i odczytywany po każdym pomiarze bez-

pośrednio w jego producenckim oprogramowaniu. Proces ma znaczenie tylko w proce-

durze badawczej (podczas laboratoryjnej walidacji proponowanego rozwiązania) i nie 

występuje w prototypie przemysłowej instalacji (wskazane parametry nie są wprowa-

dzane w obieg w jej systemie informatycznym). 

Mierzone sygnały momentometryczne przeliczono na odpowiadające im oddziały-

wania siłowe i zestawiono z wartościami wyznaczonymi analitycznie – przy założeniu 

braku odkształcenia ramienia, na którym działa siła obciążająca: 

 

𝐹𝑃 =
𝑀𝑂
𝑟 sin 𝛼

, (2.1) 

gdzie: 

𝑀𝑜 – moment oporowy w osi napędu napinacza [𝑁𝑚], 

𝑟 – długość ramienia napinacza [𝑚], 

𝐹𝑃 – siła skierowana pionowo względem końcówki napinacza [𝑁], 

𝛼 – 
kąt pochylenia ramienia napinacza względem pozycji referencyjnej (ustawienia 

ramienia w pionie ze zwrotem przeciwnym do cięgna) [°]. 

 

To porównanie pozwoliło określić miarę wpływu ugięcia na błąd wyznaczenia sił 

w badanym układzie. Z sygnału tensometrycznego wynikać ma natomiast poziom po-

przecznego obciążenia napinacza, który należy zweryfikować pod względem liniowej 

korelacji z odczytem momentu oraz wyliczeniami. Do tego celu posłużono się współ-

czynnikiem Pearsona ρp, wg wzoru: 

 

ρp(𝑝1, 𝑝2) =
cov(𝑝1, 𝑝2)

𝜎𝑝1𝜎𝑝2
, (2.2) 

gdzie: 

𝑝𝑖 – zmienne wybrane do analizy, 

𝜎𝑝𝑖 – odchylenie standardowe zmiennych, 

cov – kowariancja zmiennych. 

 

Ustalenie opisanych relacji jest podstawą oceny skuteczności zredukowanego (ten-

sometrycznego) układu pomiarowego w badanym rozwiązaniu automatycznej regulacji 

naciągu. 
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2.2. Wyniki 

W tabeli 2 przedstawiono fragmentarycznie wyniki obliczeń i pomiarów przy okre-

ślonych wartościach masy obciążnika (podwieszonego do osi rolki napinacza) oraz ką-

towego ustawienia ramienia względem pionu. 

Tabela 2 

Obliczenia i odczyty w badaniach napinacza 
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0,69 45 4,77 4,68 1,7% 0,29 0,29 0,6% 4,83 3,0% 

… … … … … … … … … … 

0,69 90 6,79 6,79 0,0% 0,41 0,41 0,0% 6,79 0,0% 

… … … … … … … … … … 

0,69 135 4,81 4,83 0,5% 0,29 0,28 1,5% 4,73 2,3% 

… … … … … … … … … … 

1,24 45 8,54 8,57 0,3% 0,51 0,51 1,7% 8,43 1,6% 

… … … … … … … … … … 

1,24 90 12,13 12,13 0,0% 0,73 0,72 1,3% 11,98 1,3% 

… … … … … … … … … … 

1,24 135 8,65 8,65 0,0% 0,51 0,52 0,7% 8,64 0,1% 

… … … … … … … … … … 

2,08 45 14,49 14,31 1,3% 0,86 0,88 1,7% 14,65 2,3% 

… … … … … … … … … … 

2,08 90 20,36 20,36 0,0% 1,22 1,22 0,0% 20,36 0,0% 

… … … … … … … … … … 

2,08 136 14,25 14,34 0,7% 0,85 0,85 0,2% 14,18 1,1% 

 

Na podstawie kompletnych danych pomiaowych sporządzono charakterystyki, 

przedstawione na rysunkach 2.10÷2.20.  
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 Kąt pochylenia [°] 

▬ Wynik analityczny, 0,69 kg ▬ ▬ Wynik pomiarowy, 0,69 kg 

▬ Wynik analityczny, 1,24 kg ▬ ▬ Wynik pomiarowy, 1,24 kg 

▬ Wynik analityczny, 2,08 kg ▬ ▬ Wynik pomiarowy, 2,08 kg 

Rys. 2.10. Wykresy wartości momentu oporowego wyznaczonych analitycznie oraz zmierzonego 
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 Kąt pochylenia [°] 

▬ Wynik analityczny, 0,69 kg ▬ ▬ Wynik pomiarowy, 0,69 kg 

▬ Wynik analityczny, 1,24 kg ▬ ▬ Wynik pomiarowy, 1,24 kg 

▬ Wynik analityczny, 2,08 kg ▬ ▬ Wynik pomiarowy, 2,08 kg 

Rys. 2.11. Wykresy wartości momentu oporowego wyznaczonych analitycznie oraz pomiarowo 
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 Obciążenie poprzeczne analityczne [N] 

▬ Wynik analityczny, 0,69 kg × Wynik pomiarowy, 0,69 kg 

Rys. 2.12. Wykres korelacji wartości obciążenia poprzecznego wyznaczonego analitycznie oraz po-

miarowo 
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 Obciążenie poprzeczne analityczne [N] 

▬ Wynik analityczny, 1,24 kg × Wynik pomiarowy, 1,24 kg 

Rys. 2.13. Wykres korelacji wartości obciążenia poprzecznego wyznaczonego analitycznie oraz po-

miarowo 

 



  28  
O

b
ci

ąż
en

ie
 p

o
p

rz
ec

zn
e 

p
o

m
ia

ro
w

e 
[N

] 

 

 Obciążenie poprzeczne analityczne [N] 

▬ Wynik analityczny, 1,24 kg × Wynik pomiarowy, 1,24 kg 

Rys. 2.14. Wykres korelacji wartości obciążenia poprzecznego wyznaczonego analitycznie oraz po-

miarowo 
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 Moment oporowy analityczny [Nm] 

▬ Wynik analityczny, 0,69 kg × Wynik pomiarowy, 0,69 kg 

Rys. 2.15. Wykres korelacji wartości momentu oporowego wyznaczonego analitycznie oraz pomia-

rowo 
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 Moment oporowy analityczny [Nm] 

▬ Wynik analityczny, 1,24 kg × Wynik pomiarowy, 1,24 kg 

Rys. 2.16. Wykres korelacji wartości momentu oporowego wyznaczonego analitycznie oraz pomia-

rowo 
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 Moment oporowy analityczny [Nmm] 

▬ Wynik analityczny, 2,08 kg × Wynik pomiarowy, 2,08 kg 

Rys. 2.17. Wykres korelacji wartości momentu oporowego wyznaczonego analitycznie oraz pomia-

rowo 

 



  30  
O

b
ci

ąż
en

ie
 p

o
p

rz
ec

zn
e 

p
o

m
ia

ro
w

e 
[N

] 

 

 

 Obciążenie poprzeczne wyliczone z momentu pomiarowego [N] 

▬ Wynik pomiarowy, 0,69 kg × Wynik wyliczony, 0,69 kg 

Rys. 2.18. Wykres korelacji pomiarowej wartości obciążenia oraz wyliczonej z momentu pomiaro-

wego 
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 Obciążenie poprzeczne wyliczone z momentu pomiarowego [N] 

▬ Wynik pomiarowy, 1,24 kg × Wynik wyliczony, 1,24 kg 

Rys. 2.19. Wykres korelacji pomiarowej wartości obciążenia oraz wyliczonej z momentu pomiaro-

wego 
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 Obciążenie poprzeczne wyliczone z momentu pomiarowego [N] 

▬ Wynik pomiarowy, 2,08 kg × Wynik wyliczony, 2,08 kg 

Rys. 2.20. Wykres korelacji pomiarowej wartości obciążenia oraz wyliczonej z momentu pomiaro-

wego 

 

W tabeli 3 przedstawiono współczynniki korelacji liniowej Pearsona zmian bada-

nych parametrów przy postępującym wychyleniu ramienia napinacza. 

Tabela 3 

Miary korelacji badanych parametrów 

Obciążenie [kg] Parametr 1 Parametr 2 
Współczynnik ko-

relacji Pearsona 

0,69 Wartość obciążenia po-

przecznego wyznaczona 

analitycznie 

Wartość zmierzona ob-

ciążenia poprzecznego 

0,9998 

1,24 0,9999 

2,08 0,9998 

0,69 Wartość momentu opo-

rowego wyznaczona 

analitycznie 

Wartość zmierzona mo-

mentu oporowego 

0,9988 

1,24 0,9998 

2,08 0,9988 

0,69 Wartość obciążenia po-

przecznego wyliczona 

na podstawie wartości 

zmierzonych momentu 

Wartość zmierzona ob-

ciążenia poprzecznego 

1,0000 

1,24 1,0000 

2,08 1,0000 
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Przeprowadzone pomiary i obliczenia stanowią podstawę wnioskowania o przydat-

ności badanego rozwiązania w układzie automatycznej regulacji napięcia cięgna. 

2.3. Wnioski 

Badania wykazały, że wartości momentu mierzonego w osi obrotu ramienia napina-

cza są wysoce zbieżne z wartościami wyznaczonymi analitycznie. Dzieje się tak nawet 

w przypadku wystąpienia ugięcia ramienia, więc zjawisko to nie zaburza procedur po-

zyskiwania informacji przetestowanymi metodami. 

Zaobserwowano również, że pomiar wartości odkształcenia za pośrednictwem 

układu tensometrycznego pozwala precyzyjnie określić siłę poprzeczną do ramienia na-

pinacza. Na podstawie opisanych w kolejnych rozdziałach pracy modeli symulacyjnych 

możliwe jest wyznaczenie rozkładu sił we wszystkich punktach przekładni, istotnych 

z punktu widzenia prowadzonych rozważań. Daje to możliwość zredukowania oczujni-

kowania do układu tensometrycznego z wprowadzeniem operacji tarowania. 

W skrajnym pionowym ułożeniu ramienia napinacza, gdy zginanie nie występuje, 

odczyt powinien przyjąć zerową wartość. Skrajnie wysokie obciążenie momentowe wy-

stąpi natomiast przy ustawieniu kątowym równym 90° 

Opisane wartości geometryczne (tj. długość dźwigni napinacza – ramię działania siły 

– oraz wartość obciążenia zadawanego w fazie tarowania lub wartość siły napięcia cię-

gna) posłużą jako baza do wyliczenia momentów w dowolnym położeniu i obciążeniu 

napinacza. 

 



3. Modelowanie badanego układu zorientowane na wsparcie eksploatacji 

i diagnostyki przekładni 

Prace w zakresie modelowania rozpoczęto od zdefiniowania celu maksimum oraz 

minimum do uzyskania w ramach symulacji. W najkorzystniejszym przypadku oblicze-

nia powinny umożliwiać: 

1) automatyczną aktualizację modelu symulacyjnego na podstawie wprowadzanych 

parametrów konstrukcyjnych przekładni, 

2) otrzymanie wyniku w czasie zbliżonym do rzeczywistego do celów zastosowania 

badanego systemu w bieżącej (występującej w trakcie działania napędu) mecha-

nicznej regulacji przekładni, 

3) wgląd w rozkład i wartości sił rozciągających cięgno oraz obciążających łożyska 

istotnych w weryfikacji poprawności ustawienia napinacza, 

4) wgląd w deformację komponentów przekładni niezbędny do zawansowanej dyna-

micznej analizy przekładni, np. w kontekście drgań czy tarcia, 

5) wgląd w rozkład naprężenia materiału cięgna do celów lokalizacji obszarów nie-

bezpiecznych pod kątem wytrzymałości w danym zakresie bieżących parametrów 

regulacji mechanicznej oraz zdefiniowanej charakterystyce ruchu. 

Minimalny pożądany zakres cech symulacji bazującej na zbudowanym modelu to 

spełnienie pkt. 1), 2) i 3). Podczas rozważań nad modelem odwzorowującym charakte-

rystykę działania cięgna oraz jego następstw, w literaturze zidentyfikowano pewne 

nurty w modelowaniu rozpatrywanego typu obiektu. 

3.1. Obecny stan wiedzy – problem szczegółowy 

Przedstawione w literaturze dotychczasowe analizy elastycznych pasów przekładni 

były skupione wokół deformacji głównej linii przebiegu cięgna – zmiany długości jej 

fragmentów, odchyłek od nominalnego toru ruchu pasa, drgań cięgna czy rozkładu na-

prężenia wzdłuż kordu pasa. Pod kątem tych zjawisk projektowano procedury tworzenia 
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oraz weryfikacji i walidacji modeli rozpatrywanego napędu. W ramach przeprowadzo-

nego przeglądu zidentyfikowano rozwiązania bazujące na metodach: 

a)  elementów skończonych (FEM – ang. Finite Element Method), 

b) sztywnych elementów skończonych (RFEM – ang. Rigid Finite Element 

Method) /  układów wieloczłonowych (MBS – ang. MultiBody Simulation) 

[35÷56]. 

Jedną z najbardziej rozpowszechnionych jest metoda elementów skończonych. 

Na bazie określonej postaci konstrukcyjnej tworzy się analizę FEM. Głównym proble-

mem takiego sposobu przygotowania symulacji jest początkowe ułożenie elastycznego 

cięgna. Traktowane jest ono jak ciało „fabrycznie” uformowane do opasania kół, o no-

minalnej długości wynikającej z rozmieszczenia komponentów nieruchomego mecha-

nizmu. 

 
Rys. 3.1. Wynik dynamicznej symulacji przekładni pasowej zębatej wykonanej za pomocą FEM 

Źródło: [47] 

 

Taki wirtualny obiekt nie jest w stanie w pełnym zakresie odwzorować połączenia 

pomiędzy źródłem i odbiornikiem napędu, ponieważ ruch w jego wybranych obszarach 

znacznie odbiega od rzeczywistości. Stany statyczne związane z początkowym ugię-

ciem zaokrąglonych fragmentów pasa oraz rozciągnięciem jego prostoliniowych odcin-

ków nie są uwzględniane. 

W celu wyznaczenia charakterystyki opisanych stanów należałoby poprzedzić ana-

lizę przekładni symulacją odkształcenia tych właśnie części cięgna w sposób 
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dopasowany do geometrii całego mechanizmu. Dodatkowo każda zmiana struktury mo-

delu wymagałaby ponowienia tych działań. Opisywana technika pozwala uzyskać do-

kładne rezultaty, jednak jest to obarczone wysokimi kosztami symulacji. Poza odpo-

wiednią mocą obliczeniową, należy zapewnić szereg parametrów opisujących cechy 

materiałowe badanego obiektu. Człony podatne często charakteryzują się nieliniowo-

ścią charakterystyki odkształcenie-naprężenie w pewnych zakresach działania. Wspo-

mniana cecha komplikuje, a zatem wydłuża obliczenia. Cechy oraz złożoność przedsta-

wionej metody sprawiają, że znajduje ona zastosowanie praktycznie jedynie w przy-

padku reprezentacji zgrubnych zmian odkształcenia i naprężenia cięgna w jego prosto-

liniowych fragmentach (tj. różnic w odniesieniu do stanu początkowego, który należa-

łoby wcześniej ustalić) po zasymulowaniu obrotu kół pasowych [47÷49]. 

Zamiast klasycznej procedury dyskretyzacji obiektów ciągłych, tj. określania funkcji 

kształtu i analizy zdarzeń w węzłach, w literaturze proponowane jest także podejście 

zgodne z metodą RFEM.  

W zakresie analizy RFEM model wykonuje się w odmienny sposób. W charaktery-

styce nie jest uwzględniana dokładna postać geometryczna pasa zębatego, a badany 

obiekt jest układem o parametrach skupionych. Cięgno podzielone jest jednak na iden-

tyczne elementy, scharakteryzowane wartościami masy i momentów bezwładności. 

W przypadku pasa zębatego są to fragmenty obejmujące jeden ząb. Ich zachowanie 

można opisać za pomocą określonej liczby zmiennych stanu (tj. współrzędnych prze-

strzennych). W tym przypadku nie bierze się jednak pod uwagę elastyczności pojedyn-

czych ogniw (są one zamodelowane jako doskonale sztywne, z występującymi pomię-

dzy nimi elementami sprężystymi i tłumiącymi – w ten sposób oddzielne ciała tworzą 

pętlę). 

W symulacji zdefiniowane są warunki kontaktu kół zębatych z poszczególnymi czę-

ściami cięgna. Takie sprzęgnięcie wyodrębnianych elementów sprawia, że fragmenty 

obiektu elastycznego poruszają się po torze zbliżonym do rzeczywistego, tj. obserwo-

wanego podczas działania mechanizmu. 

Na rysunku 3.2 przedstawiono ideę modelowania rozpatrywanej przekładni za po-

mocą sztywnych elementów skończonych. Przyjęty sposób reprezentacji pasa zakłada 

rozważanie go jako zbioru wielu ciał sztywnych połączonych równoległymi elementami 

sprężysto-tłumiącymi. Jest to metoda Kelvina-Voigta, którą wielokrotnie weryfiko-

wano, walidowano i opisywano w literaturze.  

Do analizy można zastosować również technikę MBS. Cięgno rozważa się wtedy 

jako podukład ciał sztywnych oddziałujących z innymi komponentami przekładni. 
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Rys. 3.2. Istota metody sztywnych elementów skończonych 

Źródło: [35] 

 

Na rysunku 3.3 przedstawiono ideę interpretacji ciągu ogniw, który swoją podatność 

uzyskuje dzięki odpowiedniemu połączeniu poszczególnych komponentów składo-

wych. 

 
Rys. 3.3. Podział pasa zębatego na ogniwa i ich połączenie w modelu MBS 

Źródło: [37] 
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Symulacja komputerowa jest możliwa również dzięki oprogramowaniu do obliczeń 

równań różniczkowych dynamiki, w tym przypadku nie jest wymagana klasyczna me-

toda elementów skończonych. W opisanych aplikacjach komputerowych dane wej-

ściowe (struktura lub parametry poszczególnych obiektów) mogą być odczytywane au-

tomatycznie z plików CAD. W narzędziach wspomagających cały proces definiuje się 

relacje kinematyczne i oddziaływania dynamiczne w rozpatrywanym mechanizmie, 

a opis matematyczny i wyniki generowane są automatycznie. Wskazane cechy stanowią 

dobrą podstawę do spełnienia wskazanych wcześniej wymagań. 

Ten sposób pozwala przedstawić ruch pasa jedynie w zgrubnej skali (tj. bez 

uwzględnienia odkształceń w obrębie pojedynczych ogniw), co w większości zastoso-

wań jest to wystarczające (np. gdy badane są drgania cięgna lub charakterystyka prze-

kładni). Szczegółowa analiza przekładni pod kątem eksploatacji, predykcji uszkodzeń 

i zużycia elementów elastycznych wraz z precyzyjną lokalizacją problematycznych ob-

szarów (co równałoby się z funkcjonalnością z pkt. 4) i 5) rozdziału 3 wymagałaby jed-

nak dokładniejszego modelu. Takiego, w którym przemieszczenie fragmentów pasa 

w przestrzeni i ich kontakt z innymi ciałami byłyby powiązane z odwzorowaniem de-

formacji i naprężenia w obszarze pojedynczego zęba [35÷46]. 

Istnieje technika umożliwiająca połączenie obliczeń MBS i FEM. Pozwala ona 

umieścić obiekt podatny w strukturze mechanizmu w symulacji układu wieloczłono-

wego. Metodą elementów skończonych przeprowadzana jest analiza modalna w celu 

zidentyfikowania zakresu odkształceń danego ciała. W określonych miejscach znajdują 

się węzły główne – punkty, względem których obliczane są parametry we wszystkich 

częściach siatki. Służą one do „komunikacji” pomiędzy MBS i FEM, czyli integracji 

różnych aparatów matematycznych. Wymuszenia siłowe i więzy kinematyczne, wyni-

kające z modelu strukturalnego, oddziałują tylko na węzły główne wirtualnego kompo-

nentu elastycznego. Dane z MBS wprowadzane są do równań FEM, następuje wyzna-

czenie postaci danego członu i przekazanie parametrów jego punktów składowych z po-

wrotem do MBS. W efekcie ukazywane są zmiana kształtu (względne przemieszczenie 

węzłów głównych) i wywołane nią naprężenie. 

W obliczeniach przyjmuje się warunki brzegowe związane z ograniczeniem ruchu 

określonych obszarów elementu podatnego, by w symulacji uzyskać jego odpowiednie 

osadzenie wśród innych obiektów. Można to zrobić np. przez sztywne połączenie wy-

branej powierzchni z jednym z węzłów głównych, gdy w całym układzie ta powierzch-

nia przylega nieruchomo do innego ciała. 
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Przedstawiona metoda modelowania łączy w sobie możliwości MBS (w zakresie 

analizy strukturalnej mechanizmów) z dokładnością FEM (w prezentacji odkształcenia 

i naprężenia). 

Przykłady zastosowania hybrydowej symulacji MBS/FEM można znaleźć w litera-

turze w odniesieniu do elementów elastycznych o strukturze ciągłej, współpracujących 

z bryłami doskonale sztywnymi [35÷46, 50÷52]. Jednym z nich jest analiza odkształce-

nia elementu mechanizmu korbowo-wodzikowego, podczas gdy współpracujące z nim 

obiekty można potraktować jak ciała doskonale sztywne, co pokazano na rysunku 3.4. 

 
Rys. 3.4. Przykład zastosowania kosymulacji MBS/FEM 

Źródło: [55] 

 

W kombinacji MBS i FEM dostrzeżono możliwość dokładnego zobrazowania zja-

wisk związanych z ruchem w przekładni pasowej zębatej. Koncepcja użycia elementów 

podatnych w strukturze obiektu wieloczłonowego tworzącego łańcuch elastycznego 

pasa, w którym nie ma stałych powiązań z ciałami sztywnymi jest podejściem nieziden-

tyfikowanym dotąd w literaturze [50÷52]. 

Do czynników przemawiających za zastosowaniem modelu wieloczłonowego MBS 

można zaliczyć m.in. możliwość: 

a) redukcji modelu do postaci współpracujących ciał sztywnych, 
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b) zamodelowania wpływu reakcji sprężystych pasa elastycznego przez działa-

nie elementów sprężystych umieszczonych pomiędzy punktami styku pasa 

z kołami pasowymi i elementami napinacza. 

Opisane rozwiązania zobrazowano na rysunku 3.5. 

 
Rys. 3.5. Uproszczone modelowanie przekładni cięgnowej 

Źródło: [56] 

 

Jest to podejście, w którym nieznane pozostają ruchy wewnątrz poszczególnych od-

cinków cięgna, zatem rozkład odkształcenia i naprężenia oraz charakterystyka drga-

niowa nie są możliwe do wyznaczenia. 

Jednak rozwiązanie to daje pożądany rezultat w kontekście badania napięcia cięgna 

oraz jego wpływu na obciążenia występujące w podporach łożyskowych. Układ taki 

charakteryzuje się zdecydowanie mniejszą liczbą zmiennych i jest analitycznie 
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wyznaczalny – w przeciwieństwie do wcześniej przedstawionych metod. Pozawala to 

przeprowadzić analizę porównawczą modeli symulacyjnych tych samych zjawisk, od-

wzorowywanych różnymi metodami obliczeniowymi [53÷56]. 

3.2. Materiał i metodyka badań 

W ramach wstępnych badań podjęto próby modelowania elastycznego pasa zębatego 

technikami: 

1) FEM, 

2) MBS (RFEM), 

3) MBS/FEM, 

4) MBS. 

Niezależnie od rozpatrywanej metody posłużono się zależnościami geometrycz-

nymi, które wynikają z normalizacji w typoszeregach elementów rozważanego rodzaju 

przekładni [31÷34, 53÷56]. 

 

Rys. 3.6. Schemat zależności geometrycznych w rozważanym układzie napędowym 

Źródło: [56] 
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Przedstawiony na rysunku 3.6 schemat jest klasycznym, wielokrotnie opisywanym 

w literaturze zbiorem relacji geometrycznych, gdzie: 

𝛼 – 
kąt pochylenia odcinka cięgna rozpiętego między kołami pasowymi względem 

linii środkowej [°], 

𝛽 – kąt opasania [°], 

𝑑𝐾 – średnica podziałowa kół pasowych [𝑚], 

𝑑𝑊 – średnica zewnętrzna kół pasowych [𝑚], 

ℎ𝑟 – wysokość pasa [𝑚], 

ℎ𝑠 – grubość całkowita pasa [𝑚], 

ℎ𝑡 – wysokość zęba [𝑚], 

𝑙𝐵 – długość pasa [𝑚], 

𝑙𝑇 – długość odcinka cięgna rozpiętego między kołami pasowymi [𝑚], 

𝑝 – podziałka przekładni [𝑚], 

𝐶, 𝑆 – długość linii środkowej [𝑚], 

𝑢 – odległość powierzchni wewnętrznej pasa od kordu [𝑚], 

𝑧 – liczba zębów, 

 

𝛼 = arcsin
𝑝(𝑧2 − 𝑧1)

2𝜋𝐶
, (3.1) 

 

𝑑𝑊 =
𝑧𝑝

𝜋
, (3.2) 

 

𝑑𝐾 =
𝑧𝑝

𝜋
− 2𝑢, (3.3) 

 

𝑙𝐵 =
𝑝

2
(𝑧2 + 𝑧1) +

𝑝𝛼

𝜋
(𝑧2 − 𝑧1) + 2𝐶 cos 𝛼. (3.4) 

 

W każdej z przebadanych procedur symulacyjnych pojawiły się parametry geome-

tryczne zgodne z przedstawionymi formułami matematycznymi (wzory 3.1÷3.4). Jest 

to jeden z czynników automatyzacji aktualizowania modelu na podstawie wprowadzo-

nej do systemu ograniczonej puli danych konstrukcyjnych (relatywnie łatwych do usta-

lenia – np. przez pomiary w obszarze mechanizmu przy użyciu popularnych przyrzą-

dów), uwarunkowany parametryczną budową modelu, w którym określone (trudne 

w bezpośredniej obserwacji) wielkości są wyliczane bez ingerencji operatora. 
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Tabela 4 

Geometryczne dane wejściowe przyjęte na etapie budowy modelu 

Lp. Parametr 
Sym-

bol 

Jed-

nostka 

Wartość 

w obiekcie ba-

dań 

1. 

Parametry znormali-

zowane wybranego 

typu przekładni 

Długość linii środko-

wej 
𝐶, 𝑆 mm 400 

2. 

Odległość powierzchni 

wewnętrznej pasa od 

kordu 

𝑢 mm 0,69 

3. Wysokość pasa ℎ𝑟 mm 1,34 

4. 
Grubość całkowita pasa 

z zębem 
ℎ𝑠 mm 4,32 

5. Wysokość zęba ℎ𝑡 mm 2,28 

6. Podziałka przekładni 𝑝 mm 12,7 

7. 

Odległość powierzchni 

wewnętrznej pasa od 

kordu 

𝑢 mm 0,69 

8. Parametry indywidu-

alne konstrukcji na-

pędu 

Liczba zębów koła 1 𝑧1 – 24 

9. Liczba zębów koła 2 𝑧2 – 40 

10. Liczba zębów pasa 𝑧𝑝 – 120 

 

W tabeli 4 ukazano parametry geometryczne układu napędowego, będące danymi 

wejściowymi do parametrycznych modeli analizowanych w kolejnych podrozdziałach. 

3.2.2. Model FEM 

Chcąc przybliżyć klasycznie przedstawianą w literaturze symulację FEM cięgna roz-

patrywanego mechanizmu do symulacji warunków rzeczywistych postanowiono wy-

znaczyć wartości odkształcenia i naprężenia także wewnątrz tych fragmentów, które 

poddane są deformacji już w początkowym etapie montażu przekładni. Jako materiał 

do eksperymentu wybrano odcinek pasa, który jest zawijany wokół wycinka koła zęba-

tego (odpowiadającemu rzeczywistej wartości kąta opasania). 
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Na rysunku 3.7 przedstawiono widok okna oprogramowania symulacyjnego z mo-

delem badanego fragmentu pasa, natomiast na rysunku 3.8 umiejscowienie węzłów pod-

dawanych przemieszczeniu podczas symulacji. 

 
Rys. 3.7. Widok oprogramowania symulacyjnego z modelem badanego fragmentu pasa 

 

Aby w początkowym stanie nie występowały żadne reakcje sprężysto-tłumiące ma-

teriału, cięgno zamodelowano w postaci odcinka prostoliniowego (rysunek 3.7). Na-

stępnie odpowiednie jego punkty zostały przemieszczone w symulacji, by uformować 

łuk oddający kształt rozważanego fragmentu pasa w przekładni (rysunek 3.8). 

 
Rys. 3.8. Umiejscowienie węzłów poddawanych przemieszczeniu podczas symulacji 
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Cały proces symulacji przeprowadzono w środowisku komputerowym Siemens NX, 

z zastosowaniem niezbędniej w przypadku tak wysokich odkształceń metody nielinio-

wej (przy użyciu narzędzia NX Nastran). 

Na rysunku 3.9 przedstawiono widok okien parametryzacji struktury modelu oraz 

obliczeń symulacyjnych, wraz z parametrami przyjętymi do symulacji. 

 
Rys. 3.9. Okna parametryzacji struktury modelu oraz obliczeń symulacyjnych 

 

Obliczenia przeanalizowano pod względem czasu ich trwania oraz stopnia złożono-

ści ich przygotowania ,z uwzględnieniem specyfiki konstrukcji analizowanego mecha-

nizmu. 

3.2.3. Model MBS (RFEM) 

W przypadku rozpatrywanego napędu do modelowanych rozważaną techniką zja-

wisk można zaliczyć dwa parametry (istotne z punktu widzenia trwałości oraz nieza-

wodności obiektu rzeczywistego), w tym: 
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a) ruch elastycznego pasa i towarzyszące mu odkształcenia, 

b) oddziaływania siłowe w poszczególnych fragmentach cięgna. 

Na rysunku 3.10 ukazano strukturę analizowanego mechanizmu. 

 
Rys. 3.10. Przykład podziału cięgna na ciała sztywne 

 

Zaproponowano następującą procedurę tworzenia i uruchamiania symulacji: 

1) zbudowanie modelu mechanizmu, w tym elastycznego komponentu metodą 

Kelvina-Voigta, w module Motion oprogramowania Siemens NX, 

2) przystosowanie modelu do włączenia go w strukturę sterowania przez zdefiniowa-

nie sygnałów: 

a) wejściowych – mierzonych bieżących parametrów działania napędu (pręd-

kości kątowych kół pasowych), 

b) wyjściowych – obliczanych parametrów pasa, 

3) eksport modelu do bloku funkcyjnego aplikacji MATLAB Simulink, gdzie system 

czasu rzeczywistego ma być docelowo realizowany, 

4) utworzenie w środowisku MATLAB Simulink symulacji parametrów pasa w cza-

sie rzeczywistym na bazie otrzymanego wcześniej modelu i trafiających do niego 

danych wejściowych. 

Istotą badanego rozwiązania jest, by generowane informacje były uzyskiwane w jak 

najkrótszym czasie, pozwalającym na odpowiednią reakcję zabezpieczającą po wykry-

ciu przeciążenia. Założono, że istnieje graniczny stopień złożoności obliczeń związany 

z liczbą elementów modelu (a więc jego liczbą stopni swobody – liczbą równań do roz-

wiązania), przy którym pojawia się opóźnienie w otrzymywaniu wyników. 
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Jako cel badań wskazano zatem znalezienie odpowiedzi na następujące pytanie: jaka 

jest maksymalna złożoność modelu (definiowana liczbą obiektów elementarnych mo-

delu pasa), przy której odpowiedź systemu symulacyjnego (zasilanego wartościami 

zmiennych parametrów rzeczywistych, pobieranych on-line z obiektu) dostępna jest 

przy zachowaniu pomiarów w rygorach czasu rzeczywistego? Model widoczny na ry-

sunku 3.11 stanowił materiał badawczy, który podczas prób podlegał modyfikacjom 

związanym ze stopniem jego złożoności. Analizę rozpoczęto od symulacji fragmentu 

cięgna zredukowanego do 6 sztywnych ogniw połączonych elementami sprężysto-tłu-

miącymi. 

 
Rys. 3.11. Bazowy model będący materiałem badawczym 

 

W zakresie przyjętej struktury, złożoności modelu oraz przebiegu symulacji zasto-

sowano następujące założenia: 

a) skrajne elementy cięgna zostały unieruchomione we wszystkich 6 osiach, 

b) elementy powiązane relacją odziaływań w postaci wzajemnych połączeń, 

charakteryzują się poprzez reakcję przemieszczeń wywołanych ich ciężarem, 

c) obiekt miał podlegać stopniowej modyfikacji w kierunku pełnej postaci pasa 

(współpracującego z kołami pasowymi), 

d) eksperyment wykonywany był według opracowanego algorytmu.  

Jednym z etapów eksperymentu była redukcja modelu. Aby stosowane mechaniczne 

oddziaływania przyniosły obserwowalny rezultat niezbędne było zastosowanie w mo-

delu co najmniej trzech ogniw (w tym dwóch skrajnych, które zostały unieruchomione). 

Na rysunku 3.12 przedstawiono algorytm, który został zaprojektowany do celów 

eksperymentu. 
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Rys. 3.12. Algorytm przeprowadzonego eksperymentu 

 

W używanym środowisku obliczeniowym dostępne jest dedykowane narzędzie prze-

znaczone do monitorowania czasu zakończenia obliczeń.  

W rozważanym przypadku nie może być on dłuższy od czasu zdarzeń, których do-

tyk-czy symulacja. W celu eliminacji przypadku, w którym odwzorowanie (w prze-

strzeni symulacyjnej) wybranych parametrów replikowanego obiektu odbywa się 

z opóźnieniem, w stosunku do dynamiki zmian parametrów rzeczywistego obiektu, 

przeprowadzono walidację wydajności zaproponowanego modelu. 

Na rysunku 3.13 przedstawiono raport wydajności analizowanego przypadku symu-

lacji. 

 
Rys. 3.13. Raport wydajności w zbudowanym systemie 

Po każdej próbie zakończonej spełnieniem postawionego wymogu dodawano 

do modelu kolejne nieskrępowane elementy aż do osiągnięcia warunku stopu. Układ 
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obserwowano przez 5 sekund, w ramach których wszystkie zaprogramowane zdarzenia 

zostają wywołane. Po tym czasie w układzie nie powinny występować żadne zjawiska 

dynamiczne. Rysunek 3.14 przedstawia uproszczony schemat programowy służący 

do uruchomienia symulacji. 

 
Rys. 3.14. Badany model jako blok funkcyjny w MATLAB Simulink 

 

Czas przetwarzania danych w bloku funkcyjnym zawierającym równania dynamiki 

pasa (nazwanym „plantout”) nie mógł zatem przekraczać wskazanej wartości. 

3.2.4. Model MBS/FEM 

Proponowana struktura elastycznego pasa zębatego w symulacji układu wieloczło-

nowego wynika z autorskiej koncepcji. Bazuje ono na wyznaczaniu podatności poje-

dynczego ogniwa metodą elementów skończonych i wprowadzaniu wyników takiej sa-

mej analizy do modelu cięgna złożonego z wielu przylegających do siebie ciał (frag-

mentów zawierających jeden ząb). Sam rezultat analizy FEM pozwala wziąć pod uwagę 

zjawisko podatności, które w klasycznej metodzie MBS odzwierciedlone jest przez ele-

menty sprężysto-tłumiące łączące bryły składowe pasa. W badanej metodzie konieczne 

jest natomiast stosowanie wymuszeń pełniących rolę „spoiwa”, zapewniających cią-

głość w obszarze obiektu elastycznego. Założono, że przyłożenie sił przyciągających 

do siebie ścianki sąsiednich ogniw (powierzchnie znajdujące się w przekroju 
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poprzecznym cięgna) pozwoli utrzymać je w pożądanej pozycji. W proponowanej me-

todzie wprowadza się w ten sposób siły łączące pojedyncze obiekty w jeden elastyczny 

pas zębaty. 

Takie założenie pozwala zgrubnie ustalić względem siebie elementy przekładni i sy-

mulować ruch pomiędzy nimi. To również sprawia, że początkowa struktura jednostko-

wych obiektów składających się na cięgno może być reprezentowana przez uniwersalny 

wzorzec, a w pierwszej fazie symulacji każde elastyczne ogniwo zostanie poddane de-

formacji przez zespolenie go z sąsiadującymi elementami. Takie podejście odzwiercie-

dli również panujący stan naprężenia wewnątrz pasa. 

Po nadmiernym rozciągnięciu lub zgięciu pasa w rzeczywistszym obiekcie pojawia 

się pęknięcie, odwzorowywane w symulacji odsunięciem od siebie elementów składo-

wych. 

W zaproponowanym podejściu pojawia się również problem kontaktu pomiędzy cia-

łami elastycznymi i sztywnymi. W przypadku klasycznej metody MBS zjawisko to jest 

reprezentowane przez oddziaływania pomiędzy powierzchniami brył. Komponent FEM 

ma jednak formę siatki. W oprogramowaniu obliczeniowym można zdefiniować jedynie 

więzy i wymuszenia w jej węzłach. Po przestudiowaniu możliwości i procedur w róż-

nych programach do obliczeń numerycznych zaproponowano rozwiązanie problemu de-

finicji warunków kontaktu ciał elastycznych. Przyjęto, że pas styka się z kołem zębatym 

w narożach zębów. Na rysunku 3.15 widoczne są okręgi wyznaczające obszary sztyw-

nych brył wewnątrz pojedynczych zębów, związanych z siatką FEM. 

 
Rys. 3.15. Wstępne rozmieszczenie „ciał-markerów” wewnątrz siatki FEM elementów elastycznych 
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W tych obszarach wirtualnego pasa można umieścić węzły główne (współpracujące 

z obiektami MBS) i zespolić je z niewielkimi bryłami sztywnymi o znikomym wpływie 

na masę i bezwładność ogniwa. Sprzężenie kształtowe pomiędzy tak zdefiniowanymi 

„ciałami-markerami” i pozostałymi elementami mechanizmu jest wtedy wyznaczalne 

metodami numerycznymi MBS. W czterech wskazanych punktach w modelu FEM znaj-

dują się węzły główne, które w strukturze MBS połączone są za pomocą wiązań z opi-

sanymi wcześniej „ciałami-markerami”. Bryły wewnątrz ogniw współpracują z kołami 

zębatymi, a siatka FEM łączy je ze sobą w sposób elastyczny i jest jednocześnie od-

kształcana przez ich względne przemieszczenia. Na rysunku 3.16 przedstawiono węzły, 

w których zachodzą oddziaływania pomiędzy obiektem FEM oraz ciałami sztywnymi 

w symulacji MBS. 

 
Rys. 3.16. Wstępne rozmieszczenie węzłów głównych w modelu ogniwa pasa FEM 

 

Uzyskuje się dzięki temu obraz wzajemnego oddziaływania poszczególnych części 

mechanizmu na siebie, co jest podstawą odwzorowania ruchu możliwie najbliższego 

rzeczywistości. 

W przypadku rozważanego obiektu symulacji jego rozbudowana struktura (wynika-

jąca z podziału pasa na elementy jednostkowe oraz konieczności implementacji odpo-

wiednich reakcji pomiędzy ich wieloma punktami) sprawia, że ręczna budowa modelu 

jest uciążliwa. W ramach przygotowania badań opracowano skrypty, które 
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automatycznie generują wieloczłonowy model przekładni pasowej zębatej na bazie jej 

modelu geometrycznego i powielają we wskazanych miejscach identyczny obiekt ela-

styczny (powtarzalny jednostkowy fragment cięgna). 

Przy zastosowaniu odpowiednich oznaczeń i struktury podczas procedury budowy 

modelu metody MBS/FEM przynoszą pożądany rezultat niezależnie od postaci i liczeb-

ności elementów mechanizmu. 

Podobnie, jak w przypadku analizy z zastosowaniem metody FEM, obliczenia prze-

analizowano pod względem czasu ich trwania oraz stopnia złożoności ich przygotowa-

nia (z uwzględnieniem specyfiki konstrukcji mechanizmu). 

3.2.5. Model MBS 

W dalszych badaniach posłużono się modelem MBS o najwyższym stopniu uprosz-

czenia, zgodnie z jednym z głównych nurtów modelowania zidentyfikowanych w lite-

raturze. Takie podejście spełnia minimalne wymogi odnośnie do pożądanych rezultatów 

obliczeń z pkt. 3) rozdziału 3 (można zatem uznać, że model jest zweryfikowany). 

Zdecydowanie niewielka liczba komponentów poddawanych symulacji statycznej 

w odniesieniu do pozostałych rozważanych rozwiązań pozwala przypuszczać, że odpo-

wiedź systemu symulacyjnego może odbywać się w czasie zbliżonym do rzeczywistego 

– co było do weryfikacji. 

Z uwagi na przyjęte założenie oraz w przeciwieństwie do dotychczas opisanych te-

stów symulacyjnych, w tym przypadku istnieje możliwość opracowania komplekso-

wego modelu, włączając w to układ regulacji napięcia pasa i następstwa jego działania. 

Wiąże się to jednak z wprowadzeniem dodatkowych relacji geometrycznych i kinema-

tycznych. 

Przyjęcie dodatkowego warunku, w postaci każdorazowego rozpoczęcia ruchu ką-

towego napinacza od określonej pozycji referencyjnej implikuje fakt, że znana jest 

orientacja przy odczycie konkretnego momentu (w osi obrotu napinacza) lub ugięcia 

ramienia rejestrowanego poprzez układ tensometrów. Wiąże się to z określonym od-

działywaniem siłowym na pas (współczynniki wiążące parametry takie jak ugięcie, mo-

ment oraz pionowe obciążenie napinacza były przedmiotem rozważań z poprzedniego 

rozdziału).  

W ten sposób dokonuje się jedynie pośredniego pomiaru siły prostopadłej do ramie-

nia napinacza. Zmierzona wartość w połączeniu z zależnościami geometrycznymi, 
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specyficznymi w każdym przypadku aplikacyjnym rozważanej przekładni, jest nie-

zbędna w modelowaniu zorientowanym na weryfikację konfiguracji mechanicznej. 

Pozycja bazowa w ruchu napinacza jest z założenia określona pionem, co wydaje się 

słusznym podejściem z uwagi na konieczność kalibracji badanego układu w warunkach 

przemysłowych. Prosta łącząca osie kół pasowych nie musi być linią poziomą, jeśli 

wziąć pod uwagę różne przypadki ułożenia komponentów przekładni. Znajomość po-

czątkowego wzajemnego ułożenia pionowego i poziomego poszczególnych elementów 

napędu (występującego przed wywoływaniem na pas jakiegokolwiek nacisku napina-

cza) pozwala określić wartość różnicy kątowej między liniami bazową ramienia napi-

nacza i odniesienia przekładni, co jest podstawą dalszych przeliczeń kierunków działa-

nia sił, wywołanych ruchem napinacza. 

Na rysunku 3.17 przedstawiono wielkości istotne w analizie rozpatrywanej prze-

kładni. 

 

Rys. 3.17. Schemat geometryczny modelowanego układu 

 

W przypadku niniejszego badania wzięto pod uwagę dwa podejścia: 

1) analityczne, w którym model odzwierciedla przedmiotowy rozkład sił w stanie 

statycznym; w tym przypadku istotne są więzy geometryczne w konkretnym, sta-

łym ułożeniu komponentów mechanizmu,, 

2) numeryczne, w którym siły zmieniają się w wyniku symulacji ruchu napinacza 

do osiągnięcia konkretnej pozycji kątowej; istotne są więzy kinematyczne wiążące 
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ruchy kątowe skorelowane z przemieszczeniem i wydłużeniem określonych od-

cinków cięgna. 

W modelu analitycznym więzy geometryczne, na podstawie których wyznaczany 

jest rozkład sił, dane są następującymi wzorami: 

 

α1(𝛼𝑁, 𝑟,1, 𝑟2, 𝑟𝑁 , 𝑆, 𝑥1, 𝑦1, 𝑦2) = 

= asin

(

 
 
 

𝑟1

√
(𝑦2 − 𝑦1 + 𝑟𝑁 cos(𝛼𝑁))

2

𝜎1
2 + 𝜎1

)

 
 
 

+ 

−atan (
𝑦2 − 𝑦1 + 𝑟𝑁 cos(𝛼𝑁)

𝜎1
) + 

= asin (
𝑦1
𝑆
), 

(3.5) 

gdzie: 

𝜎1 = 𝑥1 − 𝑆 √1 −
𝑦1
2

𝑆2
+ 𝑟𝑁  sin(𝛼𝑁), (3.6) 

 

α2(𝛼𝑁, 𝑟,1, 𝑟2, 𝑟N, 𝑆, 𝑥1, 𝑦1, 𝑦2) = 

= asin

(

 
 
 

𝑟2

√
(𝑦2 − 𝑦1 + 𝑟𝑁  cos(𝛼𝑁))

2

𝜎2
2 + 𝜎2

)

 
 
 

+ 

−atan (
𝑦2 + 𝑟𝑁 cos(𝛼𝑁)

𝜎2
) + 

+asin (
𝑦1
𝑆
), 

(3.7) 

gdzie: 

𝜎2 = 𝑥1 + 𝑟𝑁  sin(𝛼𝑁), (3.8) 

 

α3(𝑟1, 𝑟2, 𝑆)=asin (
𝑟2 − 𝑟1
𝑆

), (3.9) 
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Na bazie powyższych zależności możliwe jest sformułowanie wzorów do wyliczenia 

wartości siły naciągu pasa: 

 

F(α1, α2, 𝛼𝑁 , 𝐹𝑇 , 𝑆, 𝑦1) = 

=
𝐹𝑇

2 sin (
α1
2
−
α2
2
) sin (

α1
2
+
α2
2
− 𝛼𝑁 − sin (

𝑦1
𝑆
))

 (3.10) 

 

oraz sił obciążających poprzecznie łożyska, wynikających z poziom naciągu, zależnego 

od ustawienia napinacza: 

 

FB(α2,α3,F) = F cos(α2) + F cos(α3), (3.11) 

 

W tabeli 5 przedstawiono parametry wejściowe, które w połączeniu z danymi geo-

metrycznymi z rozdziału 3.2 pozwalają wyznaczyć pożądane wielkości siłowe. 

Tabela 5 

Geometryczne i sterownicze dane wejściowe w symulacji 

Lp. Parametr Symbol 
Jed-

nostka 

Wartość 

w obiekcie ba-

dań 

1. 

Stałe wielkości kon-

strukcyjne 

Długość linii środko-

wej 
𝐶, 𝑆 mm 400 

2. 
Średnica podziałowa 

koła 1 
𝑑𝐾1 mm 97 

3. 
Średnica podziałowa 

koła 2 
𝑑𝐾2 mm 161 

4. Długość ramienia na-

pinacza 
𝑟N mm 60 

5. Odległość po-

wierzchni wewnętrz-

nej pasa od kordu 

𝑢 mm 0,69 

6. Odsunięcie poziome 

osi obrotu napinacza 

względem koła paso-

wego 

𝑥1 mm 150 
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Tabela 5 

Geometryczne i sterownicze dane wejściowe w symulacji c.d. 

Lp. Parametr Symbol 
Jed-

nostka 

Wartość 

w obiekcie ba-

dań 

7. 

Stałe wielkości kon-

strukcyjne 

Odsunięcie pionowe 

kół pasowych 
𝑦1 mm 0 

8. 

Odsunięcie pionowe 

osi obrotu napinacza 

względem koła paso-

wego 

𝑦2 mm 60 

9. Wielkości pomiarowe 

z układu napinają-

cego 

Wychylenie kątowe 

napinacza 
𝑎𝑁 ° 0÷105 

10. 
Siła poprzeczna do ra-

mienia 
𝐹𝑇 N 0÷22 

 

Przedstawiony model analityczny MBS zestawiono z modelem numerycznym utwo-

rzonym w środowisku CAE (ang. Computer Aided Engineering) – w module Mecha-

tronics Concept Designer oprogramowania Siemens NX. Jest to o tyle istotne, że wska-

zane narzędzie jest przystosowane do współpracy i wymiany danych (m.in. do potrzeb 

sterowania symulacją) z układami pomiarowymi w przemysłowych systemach sterowa-

nia, za pośrednictwem kanałów komunikacji np. w standardzie Internetu Rzeczy (przez 

zastosowanie protokołu Ethernet). 

Moduł ten, poza obliczaniem wielkości dynamicznych mechanizmu i wizualizacją 

jego ruchu w odpowiedzi na ograniczone sygnały o rzeczywistych zdarzeniach w ob-

szarze symulowanego układu (ruch pewnych komponentów nie jest mierzony i przeka-

zywany do symulacji w formie sterowania pozycją lub prędkością, a jest wyznaczany 

obliczeniowo na podstawie powiązań kinematycznych), zapewnia informację o wystę-

pującym opóźnieniu w symulacji (jeśli odpowiedź symulacyjna na zewnętrzne sygnały 

nie może być wygenerowania w czasie rzeczywistym). 

Na rysunku 3.18 przedstawiono widok struktury modelu oraz okna konfiguracji 

więzu kinematycznego, odnoszące się do przypadku opracowanej konfiguracji stanowi-

ska badawczego. 
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Rys. 3.18. Widok struktury modelu oraz okna konfiguracji więzu kinematycznego 

 

W symulacji siła oddziałująca na zakończenie napinacza wynika z reakcji powiąza-

nych z nim sprężyn (rysunek 3.18). Im wyższa sztywność, tym większy nacisk w roz-

patrywanym punkcie ramienia. Punkty zaczepienia sprężyn w obszarze kół pasowych 

przemieszczają się po określonym torze, wyznaczonym styczną do okręgu – zgodnie 

z więzami kinematycznymi. Te ostatnie odzwierciadlają przełożenie ruchu obrotowego 

kół na ruch postępowy punktów zaczepowych sprężyn zgodnie z geometrią 
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mechanizmu. Wydaje się to słusznym założeniem, gdyż w obszarze opasania zęby po-

zostające we współpracy z rowkami kół poruszają się w sposób ściśle określony wzglę-

dem koła (brak ruchu względnego pomiędzy zębami pasa). Czynnikiem wymuszającym 

ruch kół zębatych jest reakcja sprężyn odkształcanych przez oddziaływanie napinacza. 

W takim układzie asynchronizm wynika jedynie z faktu deformacji fragmentów cię-

gna niewchodzących w bezpośredni kontakt z kołami (zauważalna rozbieżność pojawia 

się w postaci prędkości względnej punktów zaczepienia sprężyn, podczas gdy punkty 

zaczepienia sprężyn zawsze będą poruszać się synchronicznie względem kół). Stąd 

wprowadzono koncepcję zdefiniowanych więzów kinematycznych, dostępnych w po-

pularnych środowiskach symulacyjnych CAE. 

W przypadku numerycznej symulacji dynamicznej zadawane jest przemieszczenie 

ramienia napinacza, w odpowiedzi wyznaczany jest ruch kół oraz sprężyn, umożliwiając 

odczytanie wartości rozważanych wielkości w konkretnym ustawieniu przekładni. Moż-

liwość obserwacji sił (w dowolnych punktach i kierunkach) modelu symulacyjnego 

umożliwia m.in. bezpośrednio zestawić wyniki pomiarów parametrów napinacza z war-

tościami wyznaczonymi analitycznie. 

W procedurze badawczej zaplanowano zatem:  

1) weryfikację uzyskania przez model zredukowany pożądanych wyników 

z uwzględnieniem rygoru odpowiedzi systemu symulacyjnego w czasie rzeczywi-

stym, 

2) walidację modeli przez zbadanie korelacji pomiędzy statyczną symulacją anali-

tyczną oraz dynamiczną symulacją numeryczną z innymi rodzajami więzów – ki-

nematycznymi – które dostępne są w danym środowisku modelowania. 

3.3. Wyniki 

3.3.1. Model FEM 

Symulacja obejmująca deformację połowy rozważanego odcinka cięgna została zwi-

zualizowana na rysunku 3.19. 



  58  

 

 

Rys. 3.19. Postacie symulowanego cięgna jako efekt obliczeń 

 

Raport z obliczeń pozwala określić czas, który był potrzebny na uzyskanie wyniku 

przy określonych możliwościach obliczeniowych komputera. Kluczowe parametry z ra-

portu zestawiono w tabeli 9. 

Tabela 6 

Wybrane wskaźniki raportu obliczeń symulacyjnych w badaniu modelu FEM 

Lp. Wskaźnik Wartość 

1. Architecture em64tnt 

2. Clock freq. 2594 MHz 

3. Number of CPUs 4 

4. Physical memory 12149 MB 

5. NX Nastran started  09:13:42 

6. NX Nastran finished 09:15:09 

 

W przypadku symulacji o niskim stopniu złożoności obliczenia zajęły 87 sekund. 

Badanie zakończono na tym etapie, ponieważ było już możliwe wyciągnięcie wniosków 

w zakresie przekroczenia dopuszczalnego czasu zakończenia symulacji oraz braku speł-

niania warunku automatycznej aktualizacji procedury symulacyjnej pod względem od-

zwierciedlenia dowolnej osiągalnej w rzeczywistości struktury mechanizmu (na podsta-

wie wejściowych danych konstrukcyjnych). 
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3.3.2. Model MBS (RFEM) 

W przypadku modelu MBS (RFEM) czas potrzebny do wykonania symulacji zacho-

wania się analizowanego układu przez 5 sekund, przy określonych oddziaływaniach me-

chanicznych, przedstawiono rysunku 3.20 (ekran raportu z badania czasu obliczeń w ite-

racji nr 5). Rezultaty tego, jak i kolejnych kroków eksperymentu, umieszczono w ta-

beli 7. 

Tabela 7 

Zestawienie wyników badania dopuszczalnej złożoności modelu MBS 

Iteracja Czas symulowany Czas obliczeń 
Spełnienie warunku 

czasu rzeczywistego 

1. 5 s 0,190 s Tak 

2. 5 s 0,231 s Tak 

3. 5 s 0,328 s Tak 

4. 5 s 1,691 s Tak 

5. 5 s 
958,633+ s (symulacja zatrzy-

mana) 
Nie 

 

Na rysunku 3.20 przedstawiono okno narzędzia służącego do pomiaru czasu prze-

twarzania danych w poszczególnych blokach funkcyjnych systemu obliczeniowego 

podczas ostatniej iteracji (tj. iteracji, w której osiągnięto warunek stopu w zastosowa-

nym algorytmie). 

 
Rys. 3.20. Raport z badania czasu obliczeń w iteracji nr 5 

 

Na rysunku 3.21 przedstawiono postać modelu zastosowanego w iteracji z osiągnię-

tym warunkiem stopu. 
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Rys. 3.21. Postać modelu użytego w iteracji nr 5 

 

Ostatnia próba była przeprowadzona z modelem rozszerzonym w stosunku do po-

czątkowego o 4 nieskrępowane ogniwa związane z resztą łańcucha elementami 

„bushing” – zgodnie z rys 3. 21. 

3.3.3. Model MBS/FEM 

Kolejnym krokiem było wykonanie symulacji zgodnej z modelem MBS/FEM. Jed-

nak w przypadku symulacji o niskim stopniu złożoności obliczenia zajęły 31 sekund.  

Badanie zakończono na tym etapie, ponieważ były już widoczne przekroczenie do-

puszczalnego czasu zakończenia symulacji oraz brak spełniania warunku automatycznej 

aktualizacji procedury symulacyjnej pod względem odzwierciedlenia dowolnej osiągal-

nej w rzeczywistości struktury mechanizmu (na podstawie wejściowych danych kon-

strukcyjnych Na rysunku 3.22 przedstawiono rozkład deformacji i naprężenia we wstęp-

nej analizie pasa zębatego z zastosowaniem modelu bazującego ma modelu MBS/FEM. 

 
Rys. 3.22. Rozkład deformacji i naprężenia we wstępnej analizie pasa zębatego z zastosowaniem ba-

danej metody 
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Kluczowe parametry z raportu zestawiono w tabeli 8. 

Tabela 8 

Wybrane wskaźniki raportu obliczeń symulacyjnych w badaniu modelu FEM 

Lp. Wskaźnik Wartość 

1. Architecture em64tnt 

2. Clock freq. 2594 MHz 

3. Number of CPUs 4 

4. Physical memory 12149 MB 

5. NX Nastran started  09:43:31 

6. NX Nastran finished 09:44:02 

 

Z uwagi na opisaną poważną wadę czasochłonności obliczeń odrzucono zastosowa-

nie metody w rozważanym przypadku symulacji rzeczywistej przekładni cięgnowej. 

Czas symulacji można zminimalizować poprzez zastosowanie komputerowej stacji ro-

boczej o wysokich parametrach pracy, jednak podwyższa to znacznie koszt wdrożenia 

proponowanego rozwiązania. 

3.3.4. Model MBS 

Wyniki uzyskane w symulacji wieloczłonowego modelu MBS, przy użyciu metod 

analitycznej oraz numerycznej, podano w tabeli 9 na przykładzie wybranych parame-

trów oraz wyjściowych oraz wejściowych systemu symulacyjnego. 

Tabela 9 

Wybrane parametry i rezultaty symulacji MBS 

Lp. 

Kąt wychyle-

nia ramienia 

napinacza [°] 

Siła obciążająca ło-

żyska [N] Błąd me-

tody nu-

merycznej 

Siła rozciągająca 

pas [N] Błąd me-

tody nu-

merycznej 

Model 

anali-

tyczny 

Model nu-

meryczny 

Model 

anali-

tyczny 

Model nu-

meryczny 

1. 90 15,01 14,86 1% 5,81 5,96 3% 

2. 105 112,45 117,75 5% 56,05 58,40 4% 
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Błąd metody numerycznej jest akceptowalny, a maksymalna wartość czasu oczeki-

wania na wynik obliczeń spełnia założenia uzyskania wyników symulacji w czasie rze-

czywistym. 

Na rysunkach 3.23÷3.26 przedstawiono reprezentację danych wygenerowanych 

na drodze symulacji przez oprogramowanie do obliczeń numerycznych. 

 
Rys. 3.23. Przebieg symulowanej numerycznie wartości siły obciążającej łożyska przy ruchu napina-

cza do pozycji 90° 

 

 

Rys. 3.24. Przebieg symulowanej numerycznie wartości siły obciążającej łożyska przy ruchu napina-

cza do pozycji 105° 
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Rys. 3.25. Przebieg symulowanej numerycznie wartości siły rozciągającej pas przy ruchu napinacza 

do pozycji 90° 

 

 

Rys. 3.26. Przebieg symulowanej numerycznie wartości siły rozciągającej pas przy ruchu napinacza 

do pozycji 105° 

 

Na wykresach wprowadzono wskaźnik służący do identyfikacji wartości badanych 

parametrów w chwili ustabilizowania napinacza w docelowej pozycji. 

Na rysunku 3.27 przedstawiono widok aplikacji komputerowej zastosowanej do ob-

liczeń numerycznych, z wizualizacją ruchu oraz wskaźnikiem opóźnienia symulowa-

nych zdarzeń względem rzeczywistości. 
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Rys. 3.27. Widok ekranu w środowisku symulacji współbieżnej z działaniem systemów sterowania, 

z wskaźnikiem opóźnienia obliczeń względem czasu rzeczywistego 

 

 

Rys. 3.28. Widok skryptu i rezultatu jego działania do wykonywania obliczeń wg wzorów wyprowa-

dzonych metodą analityczną 

 

Rysunek 3.28 to widok okna oprogramowania, w którym wyznaczono wartości ba-

danych wielkości, sformułowanych analitycznie. 
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3.4. Wnioski 

W kontekście rozważanego systemu komputerowy model zjawisk zachodzących 

w danej chwili w przekładni ma umożliwiać wgląd w charakterystykę cięgna. Jednocze-

śnie proces symulacyjny nie może być zbyt złożony, by wnioskowanie na jego podsta-

wie odbywało się z zapewnieniem wyników w czasie zbliżonym do rzeczywistego. 

Najbardziej rozwiniętą techniką modelowania w rozważanym zakresie potrzeb jest 

metoda elementów skończonych. W tym przypadku obliczenia są jednak czasochłonne, 

a zdefiniowanie w symulacji warunków początkowych (umożliwiających odwzorowa-

nie naprężenia odpowiadającego rzeczywistym wartościom) jest problematyczne i wy-

maga indywidualnego podejścia (w każdym przypadku konstrukcyjnym analizowanej 

przekładni). Nie sposób sformułować również uniwersalnych (algorytmicznych) wy-

tycznych odnośnie ścieżki prowadzenia cięgna od postaci prostoliniowej (w stanie zu-

pełnie nieobciążonym) do deformacji po okręgu (związanej z opasaniem kół i napinacza 

przekładni). Zaobserwowano to już na przykładzie niewielkiego fragmentu struktury 

mechanizmu, a przy każdej dodatkowej komplikacji zauważono wzrost złożoności oraz 

czasochłonności przygotowania i wykonania symulacji. 

Modele uproszczone, bazujące na przedstawieniu pasa zębatego w formie układu 

wieloczłonowego złożonego z brył sztywnych, nie zapewniają dokładności odwzoro-

wania reakcji materiału. Skala reprezentacji wyników symulacji sprowadza się 

do zgrubnych zmian istotnych w rozpatrywanym przypadku wielkości w linii cięgna. 

Nie ukazuje się w ten sposób ich rozkładu wewnątrz tworzących pas elementów jed-

nostkowych, choć z dobrym rezultatem można odwzorować symulacyjnie ich rzeczy-

wistą dynamikę jako układu połączonych brył sztywnych. Wiąże się to jednak również 

z długotrwałymi obliczeniami, co przy obecnie stosowanych powszechnie w przemyśle 

komputerach nie umożliwia wykonanie tej operacji w czasie rzeczywistym. Sztywno 

zdefiniowanym warunkiem krytycznym jest odpowiednio krótki czas wykonywania 

operacji numerycznych zdefiniowanych w bloku „plantout”. 

W rozpatrywanym przypadku przy 5 nieskrępowanych ogniwach – połączonych ele-

mentami sprężysto-tłumiącymi i poddanych jedynie przyspieszeniu grawitacyjnemu – 

obliczenia trwały zbyt długo, by utworzony w ten sposób podsystem symulacyjny mógł 

być stosowany w docelowym systemie. Zbudowany model Kelvina-Voigta nie spełnił 

zatem oczekiwań. 

W wyniku badań wstępnych została zgrubnie opracowana technika wspomaganego 

komputerowo modelowania elastycznego pasa zębatego. Korzystając z narzędzi CAE 
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utworzono i zweryfikowano część wirtualnej przekładni, której cięgno podczas ruchu 

odkształca się w spodziewany sposób, a symulacja ukazuje rozkład deformacji i naprę-

żenia. Analizy pozwoliły wskazać miejsca, gdzie skumulowana jest energia odkształce-

nia. Wśród nich znajdują się podstawa zęba oraz obszary cięgna obciążone najwięk-

szymi momentami zginającymi. Sytuacja taka jest zgodna z wyobrażeniem. Ząb, jako 

element przenoszący ruch, jest w mechanizmie poddawany głównie ścinaniu, choć 

z uwagi na elastyczność dochodzi do zmian postaciowych, związanych z generowaniem 

naprężenia w różnych jego częściach. Przy użyciu wybranej metody budowy modelu – 

skryptów wywołujących i powtarzających określone operacje wg wskazanego wzorca – 

automatyzację można zaimplementować we wszystkich czynnościach niezbędnych 

w procesie modelowania. Powstał w ten sposób generator pożądanego modelu MBS, 

obsługiwany bez konieczności wcześniejszego manualnego przygotowywania elemen-

tów. Wszelkie wymagania są wtedy spełnione bez zależności od użytkownika i jego 

nadzoru. 

Takie podejście eliminuje zagrożenie popełnienia błędów i pozwala uzyskać pożą-

dany efekt nawet przy braku specjalistycznej wiedzy potencjalnego operatora systemu. 

Mimo powielenia wyników analizy FEM w miejscach jednostkowej składowej łańcucha 

tworzącego pas nie uzyskano wydajności obliczeniowej pozwalających na stosowanie 

testowanego systemu symulacyjnego w sterowaniu w czasie rzeczywistym.  

W odpowiedzi na zidentyfikowane ograniczenia rozpatrzonych metod komplekso-

wej symulacji ruchu cięgna lub rozkładu jego naprężenia, biorąc pod uwagę prioryte-

towe parametry niezbędne do wyliczenia w jak najkrótszym czasie, postanowiono upro-

ścić model do powiązań relacji pozycyjnych komponentów całego mechanizmu z para-

metrami z pkt. 3) rozdziału 3. Badania wykazały, że tak zdefiniowana symulacja zwraca 

wyniki bez opóźnień, zatem nadaje się do włączenia jej w system sterowania czasu rze-

czywistego. Błąd obliczeniowy nie jest wysoki, a model może podlegać dalszemu do-

strajaniu, by polepszyć jakość odwzorowania rzeczywistych procesów. 

 



4. Badanie korelacji zjawisk mechanicznych w utworzonym systemie 

Już w 1983 roku zaobserwowano, że na powstawanie błędu synchronizacji w dzia-

łaniu przekładni cięgnowej synchronicznej wpływa interferencja pasa zębatego i koła 

pasowego w obszarze ich zazębiania się. Zostało to opisane w serii publikacji nauko-

wych. 

Wykazano, że wybrane anomalie związane m.in. ze zużyciem cięgna (np. uszkodze-

nie materiału w postaci ubytku zęba) są możliwe do identyfikacji na podstawie przebie-

gów czasowych rozbieżności pomiędzy prędkościami kątowymi kół pasowych. Wyni-

kiem wspomnianych badań były modele wiążące wzorzec okresowych zmian błędu syn-

chronizacji z określonymi przyczynami jego powstawania: drganiami i tarciem, wyni-

kającymi z nieprawidłowości w stanie eksploatacyjnym lub w konfiguracji montażowej 

napędu. 

W ramach prac opisywanych w niniejszej rozprawie postanowiono rozszerzyć bada-

nia o określenie wpływu stopnia napięcia cięgna na relację kinematyczną kół pasowych. 

Czynniki rozpoznane i przedstawione dotąd w literaturze również włączono w proce-

dury eksperymentów. W niniejszych rozważaniach przyjęto, że główną przyczyną błędu 

asynchronizmu jest nieprawidłowy naciąg pasa, ale w poziomie lub przebiegu czaso-

wym asynchronizmu mogą odzwierciedlone być także inne nieprawidłowości. Co wię-

cej, jeśli rozpoznany jest model ukazujący relację pomiędzy napięciem pasa i błędem 

synchronizacji, to inne zjawiska dynamiczne mogą tę relację zaburzyć, co może stano-

wić przeszkodę w poprawnym wnioskowaniu o stanie eksploatacyjnym analizowanego 

układu [66÷76]. 

W eksploatacji napędów obrotowych zwraca się szczególną uwagę na problem 

drgań. Jest to zjawisko związane z siłą odśrodkową, przenoszoną na wszystkie elementy 

napędu. Może prowadzić ono do chwilowej separacji powierzchni cięgna i kół paso-

wych w miejscach, gdzie nie powinno to wystąpić. To samo może wydarzyć się w ob-

szarze kontaktu pasa z rolką napinacza. Dodatkowo falowanie cięgna, wynikające 

z drgań, będzie powodować chwilową zmianę jego siły naciągu regulowanej wychyle-

niem ramienia napinacza. Odkształcenia drgających swobodnych odcinków pasa 
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zębatego wpłyną na ruch jego pozostałych fragmentów, które współpracują z kołami 

pasowymi. W ujęciu energetycznym: drgania pochłoną część energii, która jest dostar-

czana z silnika wprost w formie mechanicznej, a każdy jej ubytek obniża poziom od-

wzorowania pracy wału napędowego po stronie napędzanej [1÷12, 66÷76]. 

Kolejny czynnik wpływający na ruch cięgna, który jest akcentowany w literaturze, 

to rozosiowanie kół pasowych. Rozprasza ono energię ruchu przez tarcie zarówno bocz-

nych powierzchni pasa oraz kołnierzy koła pasowego, jak również powierzchni walco-

wych uzębienia. Mimo założenia o sprzęgnięciu kształtowym w opisywanym typie na-

pędu, zęby cięgna przemieszają się względem powierzchni koła nawet, gdy pracują 

w obszarze opasania. Występuje tam luz (wynikający z geometrii warunkującej możli-

wość dopasowania się elastycznego materiału pasa do sztywnego koła), czego negatyw-

nym następstwem jest tarcie ślizgowe. Jest ono potęgowane w sytuacji nierównomier-

nego rozłożenia sił, wynikającego z kątowego lub liniowego odsunięcia od siebie płasz-

czyzn kół, a symptomem tej nieprawidłowości może być nadmierny niesymetryczny 

ubytek materiału cięgna [1÷12, 66÷76]. 

4.1. Materiał i metodyka badań 

W niniejszym rozdziale opisano wyposażenie stanowiska badawczego (w tym obiekt 

badań), środowiska programistyczne do akwizycji i przetwarzania danych oraz proce-

dury matematyczne, dzięki którym uzyskano pożądane wskaźniki liczbowe, pozwala-

jące zbadać korelację pomiędzy analizowanymi zjawiskami. 

4.1.1. Konfiguracja sprzętowa i programowa stanowiska badawczego 

Opracowane stanowisko badawcze jest autorskim rozwiązaniem przeznaczonym 

do celów badania, jak i prototypowania koncepcyjnego układu regulacji parametrów 

przekładni cięgnowych. Układ złożono z elementów widocznych na rysunku 4.1, które 

zestawiano i opisano w tabeli 10. 
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Tabela 10 

Komponenty stanowiska do badań błędu synchronizacji przekładni pasowej zębatej 

Lp. Rodzaj komponentu Model 

1. 
Programowalny sterownik logiczny (ang. pro-

grammable logic controller, PLC) 

SIEMENS S7-1200 CPU 1214C 

DC/DC/DC 

2. 
Układ akwizycji i przetwarzania sygnałów ak-

celorometrycznych 
ifm VSE100 

3. Pas zębaty H200 

4. Elastyczne sprzęgło enkoderoweo ifm E60066 

5. Enkoder inkrementalny ifm RV3100 

6. Akcelerometryczny czujnik drgań ifm VSA001 

7. Podpora łożyskowa UCP 204 

8. 
Napęd elektryczny: silnik i przemiennik 

częstotliwości 

SEW DRS71M4 + 

MOVIDRIVE® MDX60B/61B 

 

 

Rys. 4.1. Schemat układu pomiarowego ukazany na przykładzie dowolnej przekładni 

 

Koncepcję rozbudowy stanowiska o wskazane elementu zrealizowano w połączeniu 

z przyrządami zainstalowanymi w ramach poprzednich czynności badawczych. Rzeczy-

wista postać kompletnego układu została przedstawiona na rysunku 4.2. 
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Rys. 4.2. Widok zbudowanego stanowiska badawczo-prototypowego 

 

Schemat powiązań mechanicznych widoczny jest na rysunku 4.3. 

 
Rys. 4.3. Powiązania mechaniczne w stanowisku badawczym 
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Wał napędzany został zamontowany w taki sposób, by możliwa była instalacja do-

datkowego obciążenia w postaci koła zamachowego o masie 4 kilogramów. 

Źródła i jednostki przetwarzania sygnałów użyte w ramach badań tworzą system 

elektroniczny i informatyczny, ukazany na rysunku 4.4. 

 
Rys. 4.4. Powiązania elektroniczne i informacyjne w stanowisku badawczym 

 

Sygnały pozyskiwane z enkoderów zostały przetworzone w PLC. Tam rejestrowano 

ich próbki korzystając z rejestrów szybkozmiennych (ang. hight speed counters, HSC). 

Zliczano impulsy, które były generowane przez enkodery z rozdzielczością 10000 im-

pulsów/obrót. 

Dodatkowym zadaniem PLC było automatyczne sterowanie napędem, by wszystkie 

próby wykonane były w określonym reżimie prędkości oraz czasu poszczególnych faz 

ruchu. Sygnały sterujące były przekazywane w sieci PROFINET do przemiennika czę-

stotliwości zawiadującego silnikiem elektrycznym. 

Elektronika do analizy drgań została skonfigurowana do gromadzenia sygnałów z 2 

akcelerometrów.  

Pierwszym krokiem była identyfikacja podpory łożyskowej o większej amplitudzie 

zmierzonych drgań, poprzez wstępny pomiar akcelerometrami. Pomiary drgań w zasad-

niczej części badań przedstawionych w pracy wykonywano przy użyciu czujnika za-

montowanego na podporze łożyskowej, na którą drgania przenoszone są z większą in-

tensywnością. 
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Układ pomiarowy pozwala prowadzić obserwację z interwałem 5 sekund, więc w ra-

mach pomiaru zaplanowanego możliwe było zgromadzenie szeregu charakterystyk 

drganiowych, by ostatecznie posłużyć się tą występującą przy ustabilizowanej pracy 

napędu. 

 
Rys. 4.5. Widok okna z utworzonym programem sterowania napędami oraz akwizycji danych po-

miarowych 

 

Rysunek 4.5 przedstawia widok oprogramowania TIA Portal z fragmentem pro-

gramu w PLC z blokami komunikacji w modelu TCP/IP oraz mapą sieci, w której znaj-

duje się podłączony do sterownika napęd. 

Dane wysyłane przez PLC zostały odebrane przez oprogramowanie MATLAB uru-

chomione na komputerze, który spełniał rolę klienta, podczas gdy sterownik logiczny 

został przez swój adres IP wskazany jako serwer. 

Fragment kodu realizującego akwizycję danych w środowisku ich docelowego prze-

twarzania został ukazany na rysunku 4.6. 

Dodatkowym elementem sprzętowego przygotowania stanowiska było wykonanie 

procedury osiowania kół pasowych, by odizolować układ od zjawisk, które nie są przed-

miotem badań, a mogących zakłócić przebiegi istotnych parametrów. Taka sytuacja mo-

głaby doprowadzić do wyciągnięcia błędnych wniosków. Posłużono się liniałem lase-

rowym do wykonania osiowania, o którym wspomniano w rozdziale 1, co schematycz-

nie zostało ukazane na rysunku 1.4. 
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Rys. 4.6. Widok okna z utworzonym programem sterowania napędami oraz akwizycji danych po-

miarowych 

 

Okno oprogramowania do przetwarzania danych pomiarowych w zakresie drgań 

przedstawiono na rysunku 4.7. 

 
Rys. 4.7. Okno oprogramowania do przetwarzania, monitorowania i rejestrowania sygnałów z 2 ak-

celerometrów podłączonych do elektroniki pomiarowej 

 

Dane z urządzenia można monitorować i rejestrować za pośrednictwem aplikacji 

komputerowej ifm VES004, której użyto do zapisania danych w plikach z rozszerze-

niem „.xlsx”. 
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4.1.2. Procedura gromadzenia materiału badawczego 

Pomiary wykonywano przy 3 ustawieniach kąta pochylenia ramienia napinacza, 

które wywoływany różne poziomy nacisku rolki na cięgno: 

1) 0° (brak napięcia), 

2) 90°, 

3) 105°. 

W każdej konfiguracji przeprowadzono próby pracy przekładni przy różnych pręd-

kościach obrotowych: 

1) 15 obr./min, 

2) 750 obr./min, 

3) 1500 obr./min. 

By określić stopień wpływu drgań wynikających z niewyważenia ciała wirującego, 

napędzanego za pośrednictwem badanej przekładni, wprowadzono 2 warianty obciąże-

nia: 

1) masa własna wału i elementów napędu, 

2) masa własna wału i elementów napędu wraz z krążkiem o masie 4 kilogramy za-

montowanym na wale odbiorczym, wprowadzającym nieważenie jednołaszczy-

znowe. 

Zaprojektowany plan testów pozwolił na gromadzenie próbek zawierających warto-

ści pozycji kątowych kół pasowych (występujących przy różnych częstotliwościach ru-

chu obrotowego) i jednoczesną identyfikację modelu wpływu intensywności naciągu 

cięgna na mierzony metodą enkoderową błąd synchronizacji.  

W celu uzyskania przydatności zaproponowanej metody w rozwoju diagnostyki roz-

ważanych układów napędowych wprowadzono następujące założenia: 

a) konieczność występowania korelacji niezależnie od wartości prędkości ob-

rotowej,  

b) występowanie pewnych prawidłowości, na bazie których istnieje możliwość 

dostrojenia pomiaru bazującego na poszukiwanym modelu do określonych 

prędkości działania maszyn wirujących.  

Stąd eksperymenty wykonane przy różnych wartościach zadanych prędkości obro-

towych. Dodatkowo charakterystyka dynamiczna danego układu sprawia, że przy 

rónych prędkościach obrotowych występują różne amplitudy drgań, więc przeprowa-

dzenie szeregu wskazanych testów pozwoliło zaobserwować zmiany drgań i towarzy-

szące im zmiany asynchronizmu w szerokim zakresie wartości. 



  75  

Wszystkie obserwacje prowadzono przez ponad 1 minutę, by w pełni ustabilizować 

działanie mechanizmu i w razie wystąpienia anomalii, zarejestrować ich powtarzalność. 

4.1.3. Procedura obliczeniowa i analityczna 

Dane wygenerowane w układach sterująco-monitorujących zostały skatalogowane 

na lokalnym komputerze i przetwarzane dalej przy użyciu oprogramowania MATLAB. 

W tym celu użyto funkcji akwizycji, obróbki oraz reprezentacji informacji pochodzą-

cych z zewnętrznych źródeł, by wygenerować odpowiednie miary liczbowe pozwala-

jące na poszukiwanie modelu korelacji pomiędzy opisanymi dalej parametrami. 

Przy użyciu układu monitorowania pozycji kątowych zgromadzono zbiory próbek 

zliczonych impulsów enkoderów 𝑒𝑘=1,2, którym przypisane zostały wartości stempli 

czasowych UTCTime. Wycinek zbioru danych, które stanowiły materiał do obróbki, 

został przedstawiony w tabeli 11. 

Tabela 11 

Wycinek zbioru próbek pomiarowych 
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1. 275 68 11 53 37 135308000 147 1 

2. 275 85 11 53 37 160562000 148 1 

3. 275 100 11 53 37 189373000 156 33 

4. 275 289 11 53 37 220426000 219 152 

5. 275 366 11 53 37 234194000 277 251 

6. 275 509 11 53 37 265682000 466 561 

… … … … … … … … … 

 

Przed rozpoczęciem każdej analizy rejestry gromadzące dane z obu czujników po-

zycji kątowej zostały wyzerowane (zbazowane) przez odjęcie od kolejnych próbek war-

tości pierwszej z nich. Liczba 𝑖 to numer próbki. 
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𝑝𝑘=1,2(𝑖) = 𝑒𝑘=1,2(𝑖) − 𝑒𝑘=1,2(1), (4.1) 

 

Podobnie postąpiono z wektorem stempla czasowego, by mieć do dyspozycji czas 𝑡 

miniony od początku pomiaru przy każdej próbce. Dodatkowo do 𝑆𝑒𝑘𝑢𝑛𝑑𝑦 𝑝𝑜𝑚𝑖𝑎𝑟𝑢 

dodano wartości nanosekund zapisane w osobnej kolumnie tablicy danych z PLC, gdyż 

funkcjonalność sterownika nie umożliwia uzyskania takiej dokładności w wbudowanej 

procedurze zapisu stempla czasowego. 

 

𝑡 = 𝑆𝑒𝑘𝑢𝑛𝑑𝑎 𝑝𝑜𝑚𝑖𝑎𝑟𝑢 +
𝑁𝑎𝑛𝑜𝑠𝑒𝑘𝑢𝑛𝑑𝑎 𝑝𝑜𝑚𝑖𝑎𝑟𝑢

109
 , (4.2) 

𝑡(𝑖) = 𝑡(𝑖) − 𝑡(1). (4.3) 

 

Zbiory wartości reprezentujące pozycje kół pasowych 𝑝𝑘=1,2 w chwilach przypada-

jących ustabilizowanej pracy przekładni poddano analizie statystycznej z użyciem 

współczynnika korelacji liniowej Pearsona ρp. 

 

ρp(𝑝1, 𝑝2) =
cov(𝑝1, 𝑝2)

𝜎𝑝1𝜎𝑝2
 (4.4) 

 

Miara korelacji wprost pozwoliła zatem określić poziom zbieżności pozycji osiąga-

nych przez oba koła pasowe. Obliczono także przyrost pozycji kątowej w kolejnych 

próbkach z wyłączeniem próbki 𝑖 = 1, przy której przyrostowi ∆𝑟𝑘=1,2 nadano wartość 

0. W tym samym kroku zamieniono wartość miary kątowej wyrażanej w impulsach 

na obroty na podstawie rozdzielczości enkodera (10000 impulsów/obrót). 

 

∆𝑟𝑘=1,2(𝑖) =
𝑝𝑘=1,2(𝑖) − 𝑝𝑘=1,2(𝑖 − 1)

104
 (4.5) 

 

Przyrost obliczono również w odniesieniu do próbek minionego czasu od początku 

pomiaru ∆t i przekształcono jednostkę do liczby minut. 

 

∆𝑡(𝑖) = 𝑡(𝑖) − 𝑡(𝑖 − 1) (4.6) 

 

Następnie można było wyznaczyć chwilowe prędkości. 
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𝑛𝑘=1,2 =
∆𝑟𝑘=1,2
∆𝑡

 (4.7) 

 

Pomiary prędkości również poddano analizie korelacji Pearsona ρp, by określić, 

który parametr jest bardziej czuły na anomalie: pozycja czy prędkość. 

 

ρn(𝑛1, 𝑛2) =
cov(𝑛1, 𝑛2)

𝜎𝑛1𝜎𝑛2
 (4.8) 

 

Następnie wyznaczono rozbieżności w pozycjach kół pasowych. 

 

∆𝑝 = |𝑝2 − 𝑝1| (4.9) 

 

Podobnie postąpiono w przypadku prędkości kół pasowych przez obliczenie różnicy 

wartości danego parametru w kole napędowym oraz napędzanym. 

 

∆𝑛 = |𝑛2 − 𝑛1| (4.10) 

 

Poddano je analizie statystycznej przy użyciu wskaźnika wartości skutecznej (RMS, 

średniej kwadratowej, będącej klasyczną miarą określania natężenia sygnałów okreso-

wych w technice napędowej). 

 

𝑅𝑀𝑆∆𝑝 = √
1

𝑒𝑛𝑑
∑|∆𝑝𝑖|

2

𝑒𝑛𝑑

𝑖=1

 (4.11) 

𝑅𝑀𝑆∆𝑛 = √
1

𝑒𝑛𝑑
∑|∆𝑛𝑖|

2

𝑒𝑛𝑑

𝑖=1

 (4.12) 

 

We wszystkich opisanych wskaźnikach uwzględniono współczynnik przeliczeniowy 

– przełożenie przekładni równe 
40

24
. Pozwala to dopasować do siebie przebiegi poszcze-

gólnych parametrów i ocenić ich korelację przy założeniu synchronicznego ruchu na-

pędu. 

Sprawdzenie opisanych miar statystycznych pozwoliło znaleźć tę, która najsilniej 

odzwierciedla błąd powstający przy różnych poziomach naciągu pasa. 
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Równolegle do pomiarów pozycji kątowych były prowadzone pomiary wartości 

skutecznej prędkości drgań oraz pomiary siły nacisku napinacza na pas. Ta ostatnia 

wielkość jest okresowo zmienna z uwagi na drgania cięgna i dynamiczne wymuszenia 

napędowe. Do potrzeb badania korelacji pomiędzy różnymi parametrami próbki oddzia-

ływania siłowego między pasem i napinaczem również zostały przeliczone na wartość 

skuteczną. Całość analizy została przeprowadzona w sposób automatyczny, dzięki au-

torskim skryptom utworzonym w środowisku MATLAB, których fragment przedsta-

wiono na rysunku 4.8. 

 
Rys. 4.8. Fragment skryptu do analizy danych pomiarowych 
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Układ pomiaru drgań pozwolił wygenerować dane w formie widma częstotliwościo-

wego, rejestrowanego w określonych interwałach. Wszystkie wskazane parametry zo-

stały one opatrzone stemplem czasowym, by skorelować je z daną fazą pracy napędu. 

Wycinek zbioru próbek danych przed obróbką, które stanowiły materiał do dalszych 

analiz, został przedstawiony w tabeli 12. 

Tabela 12 

Wycinek zbioru próbek z pomiarów drgań 

Czas 
Częstotliwość 

0.000000 0.254313 0.508626 0.762939 1.017253 1.271566 1.525879 … 

14:03:56 0.000000 0.000000 0.000257 0.000174 0.000120 0.000269 0.000283 … 

14:04:00 0.000000 0.000000 0.000252 0.000122 0.000251 0.000249 0.000125 … 

14:04:04 0.000000 0.000000 0.000411 0.000429 0.000278 0.000239 0.000035 … 

14:04:08 0.000000 0.000000 0.000532 0.000043 0.000009 0.000401 0.000301 … 

14:04:12 0.000000 0.000000 0.000395 0.000216 0.000263 0.000236 0.000030 … 

14:04:17 0.000000 0.000000 0.000164 0.000069 0.000080 0.000113 0.000031 … 

14:04:21 0.000000 0.000000 0.000016 0.000061 0.000026 0.000121 0.000201 … 

… … … … … … … … … 

 

Pierwszym etapem obróbki było wyciągnięcie średniej wartości mierzonego po-

ziomu drgań w całym okresie ustabilizowanego ruchu mechanizmu. Jako że istotą badań 

było porównanie wybranych parametrów przy określonych prędkościach, to widmo czę-

stotliwościowe zawężono do obszaru bliskiego częstotliwości obrotowej uzyskiwanej 

w danej próbie. To pozwoliło wprost porównać zmianę natężenia badanego zjawiska 

po wywołaniu niewywagi i odnieść ją do zmian błędu synchronizacji. 

Zmienność w miarach statystycznych asynchronizmu zestawiono ze zmiennością 

w poziomach drgań posługując się użyty wcześniej współczynnikiem korelacji liniowej 

Pearsona. Na jednej osi przedstawiono natężenie drgań, a na drugiej jedną ze statystycz-

nych miar błędu przełożenia – obie wielkości zaobserwowane przy tych samych oko-

licznościach, tj. wysterowanej prędkości oraz obciążeniu. Taką analizę przeprowadzono 

znów kilkakrotnie, z użyciem różnych wyliczonych wcześniej miar błędu synchroniza-

cji. Przy założeniu, że model wiążący badane zjawiska jest liniowy, przyrost na osi 

drgań powinien być proporcjonalny do przyrostu na osi asynchronizmu. Świadczyłoby 

to w takim przypadku o idealnej korelacji zmian poziomu napięcia cięgna oraz błędu 

synchronizacji, co w dalszej części przedstawiono na wykresach jako wartość odniesie-

nia. 
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4.2. Wyniki 

W niniejszym rozdziale wartości uzyskane bezpośrednio z pomiarów oraz te wyli-

czane przy użyciu opisanych wcześniej wzorów zostały przedstawione w postaci gra-

ficznej, na wykresach czasowych, częstotliwościowych lub korelacyjnych. 

Pierwszym dostępnym wskaźnikiem błędu synchronizacji jest rozbieżność w pozy-

cjach wyrażanych w impulsach zliczonych przez enkodery sprzęgnięte z wałami obu 

kół pasowych. 
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 — ∆𝑝 — 𝑅𝑀𝑆∆𝑝 

Rys. 4.9. Porównanie przebiegów różnic położenia kół napędowego i odbiorczego, 15 obr./min 
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Rysunek 4.9 przedstawia model rozbieżności w pozycjach osiąganych przez koła 

zębate przy prędkości nastawionej 15 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  
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Rys. 4.10. Porównanie przebiegów różnic położenia kół napędowego i odbiorczego, 750 obr./min 
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Rysunek 4.10 przedstawia model rozbieżności w pozycjach osiąganych przez koła 

pasowe przy prędkości nastawionej 750 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  

R
ó

żn
ic

a 
p

o
zy

cj
i 

[i
m

p
u

ls
y

] 

 
a) 

 
d) 

 

b) 

 

e) 

 

c) 

 

f) 

 Czas [mm:ss] 

 — ∆𝑝 — 𝑅𝑀𝑆∆𝑝 

Rys. 4.11. Porównanie przebiegów różnic położenia kół napędowego i odbiorczego, 1500 obr./min 

 



  83  

Rysunek 4.11 przedstawia model rozbieżności w pozycjach osiąganych przez koła 

pasowe przy prędkości nastawionej 1500 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  
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 Pozycja koła napędowego [impulsy] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.12. Korelacja pomiędzy pozycjami kół napędowego i odbiorczego, 15 obr./min 
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Rysunek 4.12 przedstawia model korelacji w pozycjach osiąganych przez koła pa-

sowe przy prędkości nastawionej 15 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  
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 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.13. Korelacja pomiędzy pozycjami kół napędowego i odbiorczego, 750 obr./min 
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Rysunek 4.13 przedstawia model korelacji w pozycjach osiąganych przez koła pa-

sowe przy prędkości nastawionej 750 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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 Pozycja koła napędowego [impulsy] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.14. Korelacja pomiędzy pozycjami kół napędowego i odbiorczego, 1500 obr./min 
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Rysunek 4.14 przedstawia model korelacji w pozycjach osiąganych przez koła pa-

sowe przy prędkości nastawionej 1500 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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Rys. 4.15. Porównanie przebiegów prędkości kół napędowego i odbiorczego, 15 obr./min 
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Rysunek 4.15 przedstawia model zmian prędkości rzeczywistej kół pasowych przy 

prędkości nastawionej 15 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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Rys. 4.16. Porównanie przebiegów prędkości kół napędowego i odbiorczego, 750 obr./min 
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Rysunek 4.16 przedstawia model zmian prędkości rzeczywistej kół pasowych przy 

prędkości nastawionej 750 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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Rys. 4.17. Porównanie przebiegów prędkości kół napędowego i odbiorczego, 1500 obr./min 
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Rysunek 4.17 przedstawia model zmian prędkości rzeczywistej kół pasowych przy 

prędkości nastawionej 1500 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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Rys. 4.18. Porównanie przebiegów różnic prędkości kół napędowego i odbiorczego, 15 obr./min 
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Rysunek 4.18 przedstawia model rozbieżności w prędkościach osiąganych przez 

koła pasowe przy prędkości nastawionej 15 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  
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Rys. 4.19. Porównanie przebiegów różnic prędkości kół napędowego i odbiorczego, 750 obr./min 
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Rysunek 4.19 przedstawia model rozbieżności w prędkościach osiąganych przez 

koła pasowe przy prędkości nastawionej 750 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  
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Rys. 4.20. Porównanie przebiegów różnic prędkości kół napędowego i odbiorczego, 1500 obr./min 
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Rysunek 4.20 przedstawia model rozbieżności w prędkościach osiąganych przez 

koła pasowe przy prędkości nastawionej 1500 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie.  
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Rys. 4.21. Korelacja pomiędzy prędkościami kół napędowego i odbiorczego, 15 obr./min 
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Rysunek 4.21 przedstawia model korelacji w prędkościach rzeczywistych osiąga-

nych przez koła pasowe przy prędkości nastawionej 15 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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Rys. 4.22. Korelacja pomiędzy prędkościami kół napędowego i odbiorczego, 750 obr./min 
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Rysunek 4.22 przedstawia model korelacji w prędkościach rzeczywistych osiąga-

nych przez koła pasowe przy prędkości nastawionej 750 obr./min w dwóch przypad-

kach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 
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Rys. 4.23. Korelacja pomiędzy prędkościami kół napędowego i odbiorczego, 1500 obr./min 
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Rysunek 4.23 przedstawia model korelacji w prędkościach rzeczywistych osiąga-

nych przez koła pasowe przy prędkości nastawionej 1500 obr./min w dwóch przypad-

kach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 

Parametry koła odbiorczego przeliczone są przez wskazane wcześniej przełożenie. 

R
M

S
 p

rę
d

k
o

śc
i 

d
rg

ań
 [

m
/s

] 

 
a) 

 
d) 

 

b) 

 

e) 

 

c) 

 

f) 

 Częstotliwość [Hz]; czas [mm:ss] 

Rys. 4.24. Widmo częstotliwościowe wartości skutecznej prędkości drgań, 15 obr./min 
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Rysunek 4.24 przedstawia model widma częstotliwościowego wartości skutecznej 

prędkości drgań przy prędkości nastawionej 15 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 
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Rys. 4.25. Widmo częstotliwościowe wartości skutecznej prędkości drgań, 750 obr./min 

 

Rysunek 4.25 przedstawia model widma częstotliwościowego wartości skutecznej 

prędkości drgań przy prędkości nastawionej 750 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 
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2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 
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Rys. 4.26. Widmo częstotliwościowe wartości skutecznej prędkości drgań, 1500 obr./min 

 

Rysunek 4.26 przedstawia model widma częstotliwościowego wartości skutecznej 

prędkości drgań przy prędkości nastawionej 1500 obr./min w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 
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Rys. 4.27. Wybrany fragment widma częstotliwościowego przebiegu wartości skutecznej prędkości 

drgań, 15 obr./min 

 

Rysunek 4.27 przedstawia model wybrany fragment widma częstotliwościowego 

wartości skutecznej prędkości drgań, który obejmuje obszar wokół częstotliwości wy-

muszenia w ustabilizowanej fazie ruchu, przy prędkości nastawionej 15 obr./min 

w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 
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Rys. 4.28. Wybrany fragment widma częstotliwościowego przebiegu wartości skutecznej prędkości 

drgań, 750 obr./min 

 

Rysunek 4.28 przedstawia model wybrany fragment widma częstotliwościowego 

wartości skutecznej prędkości drgań, który obejmuje obszar wokół częstotliwości wy-

muszenia w ustabilizowanej fazie ruchu, przy prędkości nastawionej 750 obr./min 

w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 
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Rys. 4.29. Wybrany fragment widma częstotliwościowego przebiegu wartości skutecznej prędkości 

drgań, 1500 obr./min 

 

Rysunek 4.29 przedstawia model wybrany fragment widma częstotliwościowego 

wartości skutecznej prędkości drgań, który obejmuje obszar wokół częstotliwości wy-

muszenia w ustabilizowanej fazie ruchu, przy prędkości nastawionej 1500 obr./min 

w dwóch przypadkach: 

1) bez zewnętrznego obciążenia wału odbiorczego – a)÷c), 

2) z dodatkowym krążkiem o masie 4 kilogramy na wale odbiorczym – d)÷f). 

Pomiary a) oraz d) dotyczą ustawienia napinacza w pozycji 0°, b) oraz e) – 90°, c) 

oraz f) – 105°. 
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W tabeli 13 zestawiono miary statystyczne wyznaczone w odniesieniu do zbadanych 

przypadków nastaw i konfiguracji napędu. 

Tabela 13 

Zestawienie miar statystycznych badanych wielkości 
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15 0 0 0,00 0,000000 35,15 1,32 0,999995 0,786964 

15 90 0 384,77 0,000000 33,55 0,94 0,999998 0,957382 

15 105 0 2276,66 0,000000 19,90 0,80 0,999997 0,976490 

15 0 4 0,00 0,000000 40,16 1,75 0,999988 0,854351 

15 90 4 269,30 0,000000 29,27 1,02 0,999999 0,902001 

15 105 4 2440,49 0,000000 19,76 0,75 0,999998 0,986611 

750 0 0 0,00 0,000051 705,00 11,16 1,000000 0,998865 

750 90 0 358,50 0,000050 45,46 10,15 1,000000 0,998936 

750 105 0 1438,75 0,000037 19,23 10,51 1,000000 0,998628 

750 0 4 0,00 0,000040 1873,40 13,67 0,999998 0,998273 

750 90 4 433,25 0,000073 57,27 9,58 1,000000 0,999244 

750 105 4 1422,68 0,000035 42,44 10,51 1,000000 0,999103 

1500 0 0 0,00 0,001321 4039,63 20,75 0,999999 0,999081 

1500 90 0 368,19 0,001601 55,69 16,47 1,000000 0,999470 

1500 105 0 1478,55 0,001310 23,17 18,67 1,000000 0,999303 

1500 0 4 0,00 0,002184 9228,81 26,93 0,999987 0,998557 

1500 90 4 587,89 0,001519 60,61 17,39 1,000000 0,999380 

1500 105 4 1528,27 0,001604 30,12 17,22 1,000000 0,999441 
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Tabela 14 

Zestawienie wyników 
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15, 0, 0 0,00 0,000000 35,15 1,32 0,999995 0,786964 

15, 0, 4 0,00 0,000000 40,16 1,75 0,999988 0,854351 

750, 0, 0 0,00 0,000051 705,00 11,16 1,000000 0,998865 

750, 0, 4 0,00 0,000040 1873,40 13,67 0,999998 0,998273 

1500, 0, 0 0,00 0,001321 4039,63 20,75 0,999999 0,999081 

1500, 0, 4 0,00 0,002184 9228,81 26,93 0,999987 0,998557 

15, 90, 4 269,30 0,000000 29,27 1,02 0,999999 0,902001 

750, 90, 0 358,50 0,000050 45,46 10,15 1,000000 0,998936 

1500, 90, 0 368,19 0,001601 55,69 16,47 1,000000 0,999470 

15, 90, 0 384,77 0,000000 33,55 0,94 0,999998 0,957382 

750, 90, 4 433,25 0,000073 57,27 9,58 1,000000 0,999244 

1500, 90, 4 587,89 0,001519 60,61 17,39 1,000000 0,999380 

750, 105, 4 1422,68 0,000035 42,44 10,51 1,000000 0,999103 

750, 105, 0 1438,75 0,000037 19,23 10,51 1,000000 0,998628 

1500, 105, 0 1478,55 0,001310 23,17 18,67 1,000000 0,999303 

1500, 105, 4 1528,27 0,001604 30,12 17,22 1,000000 0,999441 

15, 105, 0 2276,66 0,000000 19,90 0,80 0,999997 0,976490 

15, 105, 4 2440,49 0,000000 19,76 0,75 0,999998 0,986611 

 

Dalsze miary korelacji dotyczą już nie relacji kinematycznych między kołami paso-

wymi, a zależności pomiędzy wskaźnikami statystycznymi błędu synchronizacji 
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i poziomem naciągu pasa oraz poziomem drgań. Na bazie uzyskanych wyników moż-

liwe było sformułowanie ostatecznych modeli wiążących zmienność błędu synchroni-

zacji kół pasowych (określoną 4 podanymi wcześniej wskaźnikami statystycznymi: 

wartość skuteczna rozbieżności pozycji, wartość skuteczna rozbieżności prędkości,

współczynnik korelacji pozycji oraz współczynnik korelacji prędkości) ze zmiennością 

wartości skutecznej siły napinającej, jak również prędkości drgań. Zestawienie wejścio-

wych danych liczbowych uporządkowanych w sposób narastający względem kolumny 

z wartością skuteczną siły napinającej jest ukazane w tabeli 14. Dane z tabel posłużyły 

do wygenerowania wykresów korelacji. 

W pierwszym zestawie modeli korelacyjnych znajdują się miary wyznaczone w od-

niesieniu do zmian w wartości skutecznej siły napinającej. 
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 Wartość skuteczna siły napinającej [N] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.30. Korelacja zmian siły napinającej i rozbieżności pozycji 

 

Na rysunku 4.30 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości skutecznych rozbieżności pozycji względem zakresu wartości 

skutecznej siły napinającej. 
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 Wartość skuteczna siły napinającej [N] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.31. Korelacja zmian siły napinającej i rozbieżności prędkości 

 

Na rysunku 4.31 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości skutecznych rozbieżności prędkości względem zakresu war-

tości skutecznej siły napinającej. 
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 Wartość skuteczna siły napinającej [N] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.32. Korelacja zmian siły napinającej i współczynnika korelacji pozycji 
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Na rysunku 4.32 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości współczynnika korelacji pozycji względem zakresu wartości 

skutecznej siły napinającej. 
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 Wartość skuteczna siły napinającej [N] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.33. Korelacja zmian siły napinającej i współczynnika korelacji prędkości 

 

Na rysunku 4.33 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości współczynnika korelacji prędkości względem zakresu warto-

ści skutecznej siły napinającej. 

W kolejnym zestawie modeli korelacyjnych znajdują się miary wyznaczone w od-

niesieniu do zmian w wartości skutecznej prędkości drgań. 

Na rysunku 4.34 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości skutecznych rozbieżności pozycji względem zakresu wartości 

skutecznej prędkości drgań. 
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 Wartość skuteczna prędkości drgań [mm/s] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.34. Korelacja zmian wartości skutecznej prędkości drgań i rozbieżności pozycji 

 

Na rysunku 4.35 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości skutecznych rozbieżności prędkości względem zakresu war-

tości skutecznej prędkości drgań. 
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 Wartość skuteczna prędkości drgań [mm/s] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.35. Korelacja zmian wartości skutecznej prędkości drgań i rozbieżności prędkości 
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Na rysunku 4.36 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości współczynnika korelacji pozycji względem zakresu wartości 

skutecznej prędkości drgań. 
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 Wartość skuteczna prędkości drgań [mm/s] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.36. Korelacja zmian wartości skutecznej prędkości drgań i współczynnika korelacji pozycji 
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 Wartość skuteczna prędkości drgań [mm/s] 

 — Wzorcowa korelacja liniowa × Znacznik korelacji 

Rys. 4.37. Korelacja zmian wartości skutecznej prędkości drgań i współczynnika korelacji prędkości 
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Na rysunku 4.37 przedstawiono korelację, do której opracowania posłużono się nor-

malizacją zbioru wartości współczynnika korelacji prędkości względem zakresu warto-

ści skutecznej prędkości drgań. 

4.3. Wnioski 

W ramach eksperymentów nie zidentyfikowano miary statystycznej w zakresie ki-

nematyki kół pasowych przekładni, której zmienność byłaby ściśle powiązana ze zmien-

nością poziomu naciągu. Podobny wniosek wyciągnięto w odniesieniu do zmienności 

poziomu drgań. Jedynym parametrem, który wydaje się korelować z wartością sku-

teczną prędkości drgań jest wartość skuteczna rozbieżności prędkości. Co do wartości 

charakterystyka ta wykazuje rozbieżności, jednak tendencja wzrostu opisywanych 

wskaźników w tym samym tempie pozwala przypuszczać, że możliwe jest znalezienie 

łączącego je modelu. Zakres przeprowadzonych prób to początek podstawowych badań 

w rozpatrywanym obszarze, z których wynikają pewne refleksje odnośnie do możli-

wych przyczyn braku zgodności przetestowanych miar, jak i koncepcje rozwoju meto-

dyki badawczej.  

Widmo częstotliwościowe wskazuje na silny stopień szumów w przypadku niższych 

prędkości obrotowych, co sprawia, że odczytywanie poziomu drgań tylko w okolicach 

częstotliwości odzwierciedlającej nastawioną prędkość obrotową mogło być niewystar-

czające do odpowiedniego zamodelowania zależności pomiędzy drganiami i asynchro-

nizmem. Z analizy widmowej przy wyższych poziomach nastawionej prędkości wynika, 

że praktycznie jedyny istotny poziom drgań występuje przy chwilowej częstotliwości 

obrotów silnika, co daje warunki izolacji niewywagi jednopłaszczyznowej dopiero po-

wyżej prędkości 1000 obr./min. Przy niższych prędkościach wskaźnik błędu synchroni-

zacji wzrasta nieproporcjonalnie szybko względem zmian poziomu wibracji oraz na-

ciągu pasa. Przypuszcza się więc, że ma to związek w silnymi szumami w amplitudzie 

wartości skutecznej prędkości drgań w okolicach zadanej częstotliwości obrotowej, 

w szerokim jej otoczeniu. Można określić zatem rezultat pomiarów przy niższych po-

ziomach prędkości jako niedokładny i nieadekwatny do założeń – pomiarów w warun-

kach niewywagi jednopłaszczyznowej. To jednak nie oznacza, że ten zakres wyników 

nie jest przydatny – wręcz przeciwnie. Wykazano dzięki temu, że korelacja badanych 

miar ma różne wartości przy różnych konfiguracjach czynników drgań, co otwiera nowy 

kierunek badań – poszukiwanie modeli korelacji w diagnozowaniu różnych przyczyn 

anomalii. Istnieje prawdopodobieństwo, że poziomy rozbieżności w korelacji 
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z wartością skuteczną prędkości drgań można wyliczyć przez wzmocnienie stałą licz-

bową, powiązaną z rodzajem niewywagi. Na bazie dotychczasowych eksperymentów 

nie jest jeszcze możliwe określenie jej wartości, stąd propozycja dalszych testów. 

Analiza wykazała, że istnieje związek pomiędzy zmianą nie tylko w poziomach, ale 

i rodzajach drgań oraz asynchronizmem kół pasowych. Jako dalsze perspektywy badaw-

cze autorzy proponują kontynuację badań z wprowadzaniem izolacji drgań – okoliczno-

ści, w których drgania o różnych poziomach występują w tej samej płaszczyźnie bądź 

w tej samej konfiguracji wartości szczytowych w całym spektrum częstotliwości. Przy-

puszcza się, że drgania wielopłaszczyznowe (lub inne zjawisko wpływające na postać 

widma częstotliwościowego) w opisanych badaniach stanowią przyczynę niskiej kore-

lacji w niższych rejestrach nastawianych prędkości. Fakt, że szerokie spektrum ampli-

tudy drgań, obserwowane przy niższych poziomach prędkości, spotęgowało asynchro-

nizm, daje podstawę do stwierdzenia, że nie tylko poziom drgań przy chwilowej często-

tliwości obrotowej jest powiązany z poziomem błędu synchronizacji, ale ma na to 

wpływ także model drgań, mogący odzwierciedlać niewywagę w wielu płaszczyznach 

lub rozosiowanie. Taki wniosek stanowi bazę do dalszych rozważań i planowania eks-

perymentów w wielu innych okolicznościach, możliwych do zasymulowania przy uży-

ciu opracowanych w ramach niniejszej pracy metod badawczych. Możliwe będzie za-

tem rozszerzenie pola eksperymentów o analizę stanu przekładni np. po wprowadzeniu 

rozosiowania lub dodatkowych czynników niewywagi czy też po zmianie poziomu na-

ciągu pasa zębatego. Wszystko to dzięki dobranym technikom montażu oraz powiązań 

informatycznych, jak również algorytmom i automatyzacji w akwizycji oraz obróbce 

danych. 



5. Podsumowanie 

W ramach badań przeanalizowano przekrojowo możliwości identyfikacji oraz re-

dukcji czy nawet eliminacji wybranych anomalii w działaniu przekładni cięgnowych 

synchronicznych. Skupiono się na parametrach, które dotąd nie były zestawione, by 

spróbować odnaleźć powiązania między nimi. Opracowano szereg charakterystyk uka-

zujących relacje kinematyczne kół pasowych występujące w różnych okolicznościach 

sterowania i konfiguracji instalacyjnej napędu. Dokonania te stanowią bazę do dalszych 

szczegółowych prac w zakresie budowy modeli eksploatacyjnych, pozwalających po-

średnio identyfikować konkretne zaburzenia w działaniu maszyny – przez relatywnie 

mało skomplikowane techniki monitorowania pozycji kątowej. 

Rozważania doprowadziły do opracowania koncepcji układu automatycznej regula-

cji poziomu naciągu pasa zębatego. Badania pozwalają stwierdzić, że zaproponowane 

rozwiązanie jest skuteczna odpowiedzią na problem zmian w oddziaływaniach siłowych 

na cięgno, a przez nie na łożyska oraz inne elementy mechanizmu napędowego. 

Uwzględniono w nim integrację ze środowiskami komputerowej symulacji. W czasie 

rzeczywistym można symulować niemierzone (niedostępne przy zastosowaniu popular-

nych technik metrologicznych) parametry przekładni. System, który zrealizowano jako 

prototyp badawczy, stanowi wirtualną replikę rozpatrywanego urządzenia – jego cy-

frowy bliźniak, który dostarcza istotne informacje bez zwłoki czasowej. 

Dobór metody obliczeniowej spełniającej warunek konieczny generowania odpo-

wiedzi symulacyjnej w czasie rzeczywistym wymagał szeregu testów wydajności róż-

nych znanych metod analizy, a nawet sięgnięcia po kombinację dotąd niespotykaną w 

literaturze. Zaproponowano powiązanie metod MBS oraz FEM, którego rezultatem jest 

wartość dodana – bardziej obszerny i dokładny obraz zjawisk związanych z działaniem 

elastycznego komponentu przekładni cięgnowej w porównaniu do każdej z tych technik 

rozpatrywanej osobno. Jak zaznaczono w rozdziale poświęconym modelowaniu, prak-

tyczne zastosowanie opracowanej idei modelowania w bieżącym symulowaniu pracy 

maszyn uwarunkowane byłoby dostępem do mocy obliczeniowych znacznie przewyż-

szających współczesne komputery inżynierskie oraz sterowniki czasu rzeczywistego. 
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W dalszych krokach sformułowano matematyczny opis wybranych parametrów eks-

ploatacyjnych przekładni, jako funkcji geometrycznych danych wejściowych. Podejście 

wprowadzające redukcję zakresu symulacji do tych kilku najważniejszych wielkości si-

łowych wydaje się słuszne z uwagi na niski stopień złożoności obliczeń, a zatem moż-

liwość ich prowadzenia bez istotnej zwłoki czasowej. Oznacza to, że w razie drastycz-

nego przekroczenia którejś z monitorowanych wartości można doprowadzić do nagłej 

zmiany nastaw lub zatrzymania napędu w celu uniknięcia awarii. Biorąc po uwagę wy-

sokie prawdopodobieństwo uszkodzenia łożysk oraz cięgna w okresie eksploatacji prze-

kładni słuszne wydaje się dążenie do optymalizacji działania tych właśnie części, któ-

rych sprawność przekłada się na ogólny stan zdatności danej maszyny do pracy. 

Dowodem wartości sieciowego powiązania opracowanych elementów wykonaw-

czo-pomiarowych z środowiskiem symulacyjnym, gdzie z gromadzonych danych 

można uzyskać przydatne informacje przez odpowiednie metody analityczne, niech bę-

dzie fragment danych walidacyjnych z procedury strojenia modelu numerycznego, opi-

sanego w pracy, co przedstawiono w tabeli 15. 

Tabela 15 

Porównanie danych pomiarowych i wyniku symulacji po dostrojeniu modelu 

Pozycja ramienia napi-

nacza [°] 

Moment działający w osi napędu na-

pinacza [Nm] Błąd metody nume-

rycznej Wartość pomia-

rowa 

Wartość symulo-

wana 

90 0,099 0,098 1% 

105 0,804 0,829 3% 

 

Wszystkie opracowane i przebadane rozwiązania budowano na bazie standardów 

konstrukcyjnych, technologicznych, programistycznych, obliczeniowych oraz komuni-

kacyjnych. Oznacza to, że możliwe jest powiązanie wszystkich elementów wynikają-

cych opisanej pracy w zintegrowanym systemie zautomatyzowanego monitorowania 

i sterowania napędu. Przedstawiono przykłady skryptów oraz programów automatyzu-

jących czynności analityczne oraz sterownicze, składających się z popularnych, dostęp-

nych w znormalizowanych urządzeniach klasy PLC, funkcji. Dane oprogramowanie sy-

mulacyjne również zostało wybrane jako przykład, jednak wiele innych platform (rów-

nież tych otwartych) wykazuje takie same możliwości symulacji mechaniki danego 

układu sterowanej rzeczywistymi sygnałami pomiarowymi. Istnieje więc duże pole 
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przeniesienia opracowanych rozwiązań do wielu różnych środowisk przetwarzania da-

nych, obecnych w systemach przemysłowych. 

Posłużono się technikami przesyłu informacji, które stają się coraz bardziej popu-

larne wraz z lawinowo zwiększającymi się zasięgami sieci Internet i dostosowaniem 

protokołów komunikacyjnych do jej standardu. 

Kolejnym przykładem zastosowania rozwiązania, rokującego by stać się ogólno-

światowym standardem, jest technologia przyrostowa FDM. Zaproponowano przysto-

sowanie maszyny do badanego systemu przez wydruk niezbędnych elementów monta-

żowych, a nawet wykonawczych w układzie napinacza. Potwierdzono również możli-

wość jego działania na bazie tanich i powszechnie dostępnych układów tensometrycz-

nych – do generowania niezbędnych w obliczeniach danych. 

Opracowano i przebadano eksperymentalnie pewne koncepcje, które stanowią inno-

wację, a możliwe są do zaimplementowania we współczesnych systemach produkcyj-

nych z orientacją na wydłużenie okresów eksploatacji podzespołów maszynowych, jak 

również na optymalizację warunków działania komponentów mechanicznych. 

5.1. Dalsze perspektywy badawcze 

W ramach prac identyfikowano pewne prawidłowości w przebiegach parametrów 

kinematycznych, które dalej można badać i rozwijać do postaci modeli diagnostycz-

nych. Zaproponowane metody akwizycji i przetwarzania danych są łatwo adaptowalne 

do nowych okoliczności pomiarowych. Warto kontynuować dążenie do automatyzacji 

w obranym i opisanym w niniejszej pracy kierunku, tj. gromadzenia miar statystycznych 

w określonych okolicznościach działania napędu. Tę koncepcję można rozszerzyć 

do systemu ekspertowego, który w powiązaniu ze znormalizowanymi wytycznymi eks-

ploatacyjnymi, jak również z specjalistyczną wiedzą w każdym specyficznym przy-

padku zastosowania rozpatrywanego rozwiązania monitorująco-sterowniczego, po-

zwoli w pełni regulować istotne parametry przekładni. Dalszym krokiem rozwojowym 

jest włączenie w opracowany system obiegu danych sztuczną inteligencję. Wobec trud-

ności w identyfikacji wizualnej oraz statystycznej relacji pomiędzy przebadanymi dotąd 

wskaźnikami, maszynowe uczenie się może znacznie przyspieszyć wnioskowanie o wy-

stąpieniu określonej anomalii, jak również dobór czynności zaradczych. 

Działanie samego napinacza można rozszerzyć o stany dynamiczne – reagowanie 

przeciwfazą na drgania, do których wzbudzany jest pas. Ruch falowy cięgna przekłada 

się również na koła pasowe, więc redukcja tej anomalii powinna przyczynić się 
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do zmniejszenia błędu synchronizacji, a nawet redukcji ciernych oddziaływań materia-

łów pasa i kół zębatych. 

Metodyka budowy i użytkowania modelu cięgna w ramach powiązania technik MBS 

i FEM wydaje się mieć również wysoki potencjał rozwojowy. Mimo (współcześnie wy-

stępującej) czasochłonności obliczeń zakres uzyskiwanych w ten sposób danych jest 

obszerny, a procedura tworzenia modelu oraz przygotowania symulacji algorytmiczna 

– co jest jednym z wniosków z opisanych w niniejszej pracy rozważań. To podejście 

można przenieść na inne obiekty elastyczne, które nie są sztywno mocowane do innych 

elementów maszyn, a w których dotyczą oddziaływania wynikające ze styku – sprzę-

gnięcia kształtowego. 

Wszystkie aspekty innowacyjne wskazane w pracy sprawiają, że poruszenie opisanej 

tematyki jest dopiero początkiem drogi do budowy zintegrowanych systemów pomia-

rowo-wykonawczych. Koncepcję powiązań urządzeń mechanicznych z czujnikami, 

z których dane wprowadzane są w obieg sieciowy i dostępne w różnych środowiskach 

analitycznych, można przenieść na inne rodzaje maszyn i narzędzi regulacyjnych. Ten 

sam wzorzec komunikacji oraz poszerzania puli informacji wynikami symulacji jest 

możliwy do zaimplementowania w różnych rodzajach napędów, które są kluczowym 

podzespołem każdej maszyny technologicznej. Poza odkryciem dróg minimalizacji ano-

malii w zakresie mechaniki przekładni pasowej opisane prace badawcze doprowadziły 

do opracowania procedur i praktyk postępowania w budowie cyberfizycznych układów, 

w których sieciowa integracja jest fundamentem wartości dodanej – nowej wiedzy wy-

nikającej z powiązania funkcjonalności narzędzi i korzystania z różnych dostępnych 

źródeł informacji. Z takim założeniem prowadzono opisane w niniejszej pracy badania 

– w sposób „wielowątkowy”, by znalezione lub opracowane środki poprawy eksploata-

cji maszyn, które (dziś jeszcze) wykazują pewne ograniczenia, pozostawić jako otwartą 

myśl, w oczekiwaniu na rozwój mocy obliczeniowych lub metod sztucznej inteligencji. 

Droga rozwoju w trzech eksplorowanych i opisanych tutaj płaszczach (których doty-

czyły rozdziały poświęcone trzem tematom badawczym) jest zatem aktualna dopóki 

świat wymaga ruchu materii, którą trzeba napędzać. Niech wyrazem dbałości o ten „na-

pęd świata” w nurcie współczesnego dobrodziejstwa techniki, jak i perspektyw rozwo-

jowych, pozostaną dokonania, których dowodzi niniejszy tekst. 
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