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В настоящее время известно довольно много ви�
дов механических передач с промежуточными тела�
ми качения (ПТК) [1−3]. Все эти передачи по прин�
ципу построения можно разделить на имеющие: 

− подобно зубчатым роликовые тела качения −
вместо зубьев; 

− "направляющие" для промежуточных тел каче�
ния и вал с эксцентриком, создающим волно�
вое движение промежуточных звеньев.

Изучением и разработкой передач этих видов в
Томском политехническом институте начинал за�
ниматься профессор А.Е. Беляев с учениками [1].
Последней разработкой передач с промежуточны�
ми звеньями стала передача, имеющая входной вал
с эксцентриком, ПТК, обойму (сепаратор), цент�
ральное колесо с циклоидальным профилем (ве�
нец) и выходной вал, жестко связанный с сепарато�
ром (рис. 1). Данная передача относится ко второ�
му виду передач с ПТК.

Рис. 1. Поперечное сечение передачи с ПТК: 1) эксцентрик
(генератор); 2) промежуточные тела качения; 3) се�
паратор; 4) венец

Сейчас механизмы на базе этой передачи широко
применяют в машиностроении, нефтяной, горнодо�
бывающей, теплоэнергетической, строительной
промышленности, в кондитерском оборудовании.

Передача с ПТК была внедрена в производство
Э.Н. Панкратовым в НИИ "Технотрон", г. Томск.
Передача имеет следующие технические характе�
ристики: большое передаточное отношение в од�
ной ступени (до 60); возможность передавать мощ�
ность до 85 кВт [3]; КПД − 0,9…0,94; высокий вы�
ходной крутящий момент; компактность конструк�
ции; плавность работы и непрерывность кинема�
тического замыкания. 

Однако наряду с достоинствами, передача име�
ет и ряд недостатков. Один из основных − это воз�
никновение в зацеплении трения скольжения под
нагрузкой, из�за чего снижается КПД передачи и
при длительной работе с высокими нагрузками
происходит значительный (до 100...120 °С) нагрев
корпусных деталей механизма. Реальный КПД пе�
редачи по данным ее практического применения −
0,8...0,85; расчетное значение − 0,94 [1]. Также сле�
дует отметить, что в силовой передаче движения
участвует тонкостенная деталь (сепаратор), что
снижает надежность как передачи, так и всего ме�
ханизма в целом. Анализ существующих передач с
ПТК показал, что выявленные недостатки прису�
щи как российским, так и заграничным аналогам.

В последнее время д.т.н. Ан И�Кан в сотрудни�
честве с профессором А.Е. Беляевым на основе пе�
редач с ПТК создал роторную гидромашину с нек�
руглыми зубчатыми колесами и расположенными
между ними сателлитами [4]. Использование прин�
ципов передачи движения, разработанных Ан 
И�Каном, позволило создать механическую пере�
дачу с ПТК нового вида, исключающую выявлен�
ные в передачах с ПТК недостатки (рис. 2).

Рис. 2. Поперечное сечение передачи с промежуточными те�
лами качения с разгруженным сепаратором: 1) гене�
ратор; 2) кулачок; 3) ПТК; 4) венец; 5) сепаратор; 
6) подшипник

Передача нового вида (рис. 2) получила назва�
ние "передача с разгруженным сепаратором", пос�
кольку сепаратор не участвует в передаче крутяще�
го момента и является разгруженным. Принцип
этой передачи основан на том, что промежуточные
тела качения находятся между профилями�зубьями
(в данном случае гладкими циклоидальными про�
филями) двух колес: одного с внутренним профи�
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лем (венец); другого с наружным (кулачок). Так, в
зацеплении присутствуют только обкатные движе�
ния и снижаются скользящие. Исключить скользя�
щие движения полностью в настоящее время,
практически не возможно, поскольку во время ра�
боты промежуточные тела проскальзывают по про�
филю одного из колес, например кулачка.

Выходным звеном в передаче данного вида может
быть кулачок или венец. 

Входными (исходными для расчета) параметра�
ми передачи являются: Z2 − число промежуточных
тел качения; r2 − радиус производящей окружности
обоймы с промежуточными телами; χ − коэффи�
циент смещения или коэффициент отличия радиу�
са окружности центров тел качения от радиуса про�
изводящей окружности; rтк − радиус тела качения.

Передаточное отношение определяется из вы�
ражения:

i=Z/2,

где Z − число профилей выходного звена.

Межосевое расстояние (эксцентриситет е) обой�
мы с телами качения и кулачка (или венца) можно
подобрать из широкого диапазона значений (от де�
сятых долей до нескольких мм), благодаря его пря�
мой зависимости от исходных параметров передачи:

Общий эксцентриситет передачи определяется
умножением полученного значения е на 2, хотя
возможны случаи неравенства межцентровых рас�
стояний сепаратор�кулачок и сепаратор�венец.
Тогда общий эксцентриситет находится сложением
найденных эксцентриситетов, определенных по
представленной формуле.

Рассмотрев геометрию передачи, можно вывес�
ти уравнения профилей колес в собственной систе�
ме координат. Т.е. начало системы совпадает с гео�
метрическим центром основной окружности коле�
са или с центром самого колеса [5].

Уравнения профиля:

а) кулачка 

б) венца

где ϕ1, ϕ2, ϕ3 − углы поворота звеньев − кулачка, се�
паратора и венца соответственно.

Один из недостатков передачи нового вида − пла�
нетарное движение выходного звена (кулачка или
венца) в одноступенчатой компоновке. В этой связи
возникает необходимость ввода в конструкцию ком�
пенсирующей муфты, что увеличивает габаритный
осевой размер передачи. Избежать планетарного
движения выходного звена можно применением

дифференциальной схемы компоновки передачи с
разгруженным сепаратором (рис. 3), хотя габарит�
ный осевой размер будет также увеличенным.

Рис. 3. Схема дифференциальной передачи с разгружен�
ным сепаратором: профиль кулачка первого модуля; 
2) промежуточные тела качения; 3) венец первого
модуля; 4) профиль кулачка второго модуля; 5) ве�
нец второго модуля; 6) кулачек; 7) подшипник каче�
ния; 8) генератор

Применение дифференциальной схемы целесо�
образно в случае, когда необходимо обеспечить
большое передаточное отношение i75

K. Для передачи с
разгруженным сепаратором, выполненной по дан�
ной схеме, оно определяется по следующей формуле:

В большинстве случаев проектирования передач
возникает задача определения числа зубьев колес по
известному передаточному отношению, а не наобо�
рот. Известные методы подбора числа зубьев плане�
тарных и дифференциальных передач трудоемки.

Для предложенной схемы (рис. 3) получено
уравнение, позволяющее подобрать числа профи�
лей колес, задавшись передаточным отношением.
Уравнение выводилось с использованием основ�
ных формул геометрического построения переда�
чи, а также формулы Виллиса [6]. После преобра�
зований уравнение принимает вид простого квад�
ратного уравнения (*):

(*)

где δ=Z5−Z1 − разность между числами профилей
венца второго модуля и кулачка первого модуля;
∆=Z4−Z1 − разность между числом профилей кулач�
ков второго и первого модулей.

Квадратное уравнение (*) выражено через чис�
ло профилей кулачка первого модуля, остальные
числа профилей находятся через выражения для δ
и ∆, определяющие соотношения чисел профилей
в первом и втором модулях, а также постоянной
разницей между числом профилей кулачка и венца
(она равняется 2). Если ∆ отрицательна, т.е. число
профилей кулачка первого модуля больше, чем у
второго, то (*) решается как обычное квадратное
уравнение. Если ∆ положительна (Z4>Z1), то (*) ре�
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шается в комплексном виде. За решение следует
брать положительный (или по модулю) корень из
двух, независимо от знака ∆, поскольку отрица�
тельного числа зубьев быть не может.

Рис. 4 Схема соосной передачи с разгруженным сепарато�
ром, продольное сечение: генератор; 2) выходной
вал; 3) эксцентрик; 4) эксцентриковый кулачок; 
5) опора качения; 6) противовес; 7) сепаратор; 8) ро�
ликовые тела качения; 9) венец (центральное коле�
со); 10) соосный кулачок

Однако, если необходимо обеспечить неболь�
шое передаточное отношение, то применение диф�
ференциальной схемы экономически не оправда�
но. Для получения малых передаточных отноше�
ний разработана соосная схема одноступенчатой
передачи с разгруженным сепаратором, рис. 4 [7]. В
разработанной схеме компенсирующая планетар�
ное движение муфта преобразуется в часть переда�
чи и сокращает осевой габаритный размер меха�
низма. Т.о., выходное звено вращается соосно с
входным. К соосной схеме передачи применимы
все выведенные зависимости по расчету геометрии
и кинематики передачи.

Полученные формулы описывают геометрию пе�
редачи с разгруженным сепаратором и позволяют оп�
ределить передаточные отношения между звеньями
передачи. Однако, как уже отмечалось выше, в зацеп�
лении имеет место проскальзывание тел качения по
профилю одного из колес из�за разности скоростей
вращения. Определим проскальзывание в зацепле�
ние передачи с разгруженным сепаратором. Для это�
го рассмотрим схему (рис. 5), показывающую нап�
равление линейных скоростей в точках контакта тела
качения с профилями колес. На рисунке: Р − полюс
зацепления; О − центр тела качения; О2 − центр сепа�
ратора; ϕ2 − угол поворота сепаратора; rц − радиус рас�
положения центров тел качения; V 12 и V 32 − линейные
скорости тела качения в точках контакта с профиля�
ми кулачка и венца соответственно.

Определить возможную скорость проскальзы�
вания можно сложением линейных скоростей в
точках контакта тела качения с профилями колес.
В случае равенства этих скоростей проскальзыва�
ние отсутствует.

Вычислив с помощью геометрических преобразо�
ваний отрезок РО', равный L, и, используя кинемати�
ческие зависимости, запишем выражение для опре�
деления скорости проскальзывания Vск в зацеплении:

где LA, LB − расстояния от полюса зацепления до то�
чек контакта; ω1 − угловая скорость кулачка.

Рис. 5. Схема распределения скоростей в зацеплении

Используя полученную формулу, можно постро�
ить график изменения скорости проскальзывания в
зависимости от угла поворота генератора (рис. 6).
Задавая различные значения входных параметров
передачи, можно получить графики скоростей для
случаев, когда ось абсцисс пересекается или не пе�
ресекается графиком скорости проскальзывания.
Т.е. на угле зацепления может возникнуть момент
(при определенном сочетании исходных парамет�
ров передачи), когда тело качения обкатывается по
профилю без скольжения, и когда этот момент от�
сутствует. На рис. 6 представлен первый случай гра�
фика изменения скорости проскальзывания.

Рис. 6. Графики изменения приведенных линейных скорос�
тей скольжения is в зацеплении в точках контакта те�
ла качения с: 1) кулачком; 2) венцом; 3) суммарная
скорость (скорость проскальзывания)

На основании анализа графиков изменения
скоростей в зацеплении, полученных при различ�
ных значениях входных параметров, можно дать
несколько рекомендаций по оптимизации проек�
тирования передачи с разгруженным сепаратором,
учитывая скорости проскальзывания. При:

− r2/Z2≤2,5 проскальзывание существует на всем
угле зацепления;

− r2/Z2>2,5 на угле зацепления возникает момент,
когда тело качения обкатывается по профилю
без скольжения;
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− увеличении числа тел качения, при прочих рав�
ных входных параметрах, среднее значение ско�
рости проскальзывания уменьшается.

Т.о., с целью оптимизации передачи по скорости
скольжения целесообразно использовать как мож�
но большее количество промежуточных тел, нас�
колько позволяют требуемое передаточное отноше�
ние, габаритные размеры передачи и всего механиз�
ма. При предельно возможном соотношении r2/Z2,
по условию соседства (не наложения тел качения) и
минимальных габаритных размеров передачи, воз�
можно наличие проскальзывания на всем угле за�
цепления. Но при этом среднее значение скорости
проскальзывания ниже, чем при соотношении па�
раметров, когда на угле зацепления возникает мо�
мент обкатки тел качения по профилю без скольже�
ния. Поэтому рекомендуется выбирать первый слу�
чай распределения скоростей (см. выше), т.к. в этом
случае скорости скольжения на порядок ниже.

При подборе входных параметров с целью оп�
тимизации передачи по скоростям проскальзыва�
ния возможен выбор оптимальных параметров,
при которых передача не будет работоспособной.
Т.е. может возникнуть наложение тел качения или
профилей колес друг на друга.

Сформулируем основные критерии работоспо�
собности передачи по обеспечению зазоров между:

− профилями кулачка и венца (условие неналоже�
ния профилей);

− телами качения (условие соседства).

Для определения работоспособности рассмат�
риваемой передачи можно записать условия:

а) соседства:

б) неналожения профилей:

Рассмотрим передачу с разгруженным сепара�
тором с точки зрения распределения усилий и кон�
тактных напряжений. Анализируя распределение
усилий и контактных напряжений между телами
качения на угле 180°, т.е. на половине тел качения,
можно построить соответствующие графики расп�
ределения усилий в зацеплении (рис. 7) и контакт�
ных напряжений, рис. 8.

Анализируя эти графики, можно сделать вывод о
том, что максимальное усилие в зацепление и макси�
мальное контактное напряжение действуют на раз�
ные тела качения. Это объясняется тем, что макси�
мальное усилие приходится на тело качения, которое
находится во впадине профиля колеса, где радиусы
кривизны чуть больше радиуса тела качения. На про�
филе минимальный радиус кривизны находится при
вершине выступа, где и наблюдается максимальное
контактное напряжение, несмотря на реакцию в за�
цеплении меньше максимальной примерно на 15 %.

Рис. 7. График распределения усилий F между телами каче�
ния

Рис. 8. График распределения контактных напряжений σн

между телами качения. Прямая линия − предельные
контактные напряжения

Проанализировав передачи с различным числом
тел качения с точки зрения угла приложения макси�
мального усилия, можно заметить, что при наличии
в зацеплении более 12 тел качения максимальное
усилие находится на угле около 40°. Угол отсчитыва�
ется от тела качения, находящегося во впадине. Чем
больше тел качения находится в зацеплении, тем ли�
ния действия максимального усилия точнее прибли�
жается к углу в 40°. Иными словами − с увеличением
тел качения в зацеплении угол приложения макси�
мального усилия стремится к 40° от тела качения, на�
ходящегося в положении устойчивого равновесия.

Как уже отмечалось, в зацеплении присутству�
ют в основном обкатные движения. Это должно
определять высокое значение КПД передачи. Оце�
нить значение КПД можно, пользуясь методом
энергетических потоков.

Для определения КПД (η) передачи с разгружен�
ным сепаратором в зависимости от исходных пара�
метров передачи выведена следующая формула [5]:

где µ − коэффициент Пуассона; R − полная реак�
ция на тело качения; LБ − расстояние от полюса за�
цепления до точки контакта тела качения с профи�
лем колеса; Мд − крутящий момент на входном ва�
лу передачи.
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КПД, полученный по данной формуле односту�
пенчатой передачи с разгруженным сепаратором,
составляет 0,97, а для дифференциального редукто�
ра с разгруженным сепаратором − 0,877. Теорети�
ческое значение КПД дифференциальной передачи
с ПТК, используемой в производстве в настоящее
время, составляет 0,88; практическое значение нам�
ного ниже − примерно 0,65 [3]. Массогабаритные
показатели передачи c ПТК и разгруженным сепа�
ратором снижены более чем на 5 % по сравнению с
имеющимися в производстве передачами с ПТК.

Используя выведенные формулы и результаты
исследования, нами был разработан и изготовлен
экспериментальный образец дифференциального
редуктора привода поворота наземной спутниковой
антенны. Стендовые испытания показали, что КПД
такого редуктора (определенный эксперименталь�
но�аналитическим путем) составляет 0,844 и в срав�
нении с расчетным значением дает расхождение
3,76 % [5], что является приемлемым и подтвержда�
ет правильность полученных зависимостей. Увели�

чение КПД в следствие замены трения скольжения
трением качения позволило снизить температуру
нагрева редуктора примерно с 80 до 50 °С.

Конструкция передачи дорабатывается, нами
изготовлен макет одноступенчатой сосной переда�
чи с промежуточными телами качения и разгру�
женным сепаратором. В дальнейшем предполага�
ется проводить исследования по снижению массо�
габаритных параметров передач с ПТК и повыше�
нию надежности передач данного вида.

Выводы

Технические характеристики разработанной пе�
редачи: КПД одной ступени − 0,97, дифференциаль�
ной схемы − 0,94; нагрев корпуса снижен на 30 °С по
сравнению с серийно выпускаемыми редукторами.

Работа макета подтверждает правильность тео�
ретических положений, положенных в основу при
создании соосной одноступенчатой передачи с
разгруженным сепаратором. 
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В мировой практике деревообрабатывающей про�
мышленности широкое применение получили двуш�
кивные ленточнопильные станки (ЛПС) [1]. Их раз�
витие идет по пути совершенствования шкивов, нап�
равляющих и виброгасящих устройств. Для повыше�
ния производительности и точности распиловки при�

бегают к увеличению размеров ленточных пил (ЛП),
что ведет к увеличению диаметров шкивов и общей
массы станка. У традиционной двушкивной компо�
новочной схемы имеются основные проблемы:

− недостаточная устойчивость ЛП,

− малый ресурс пил по сопротивлению усталости.
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Проанализировано напряженное состояние ленточной пилы в зоне резания. Рассмотрены процессы на концептуальной модели
механизма резания ленточнопильного станка. Предложен кинематический способ снижения уровня напряженного состояния в
инструменте за счет применения компоновочной схемы механизма резания со "слабонатянутой" ленточной пилой.




