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Актуальность исследования обусловлена потребностью в проектировании тяжелонагруженных механизмов для горнодобы-
вающей промышленности, например проходческих комбайнов, транспортеров и др., а также отсутствием методик для 
предварительного определения геометрических параметров таких механизмов на основе циклоидальной передачи с проме-
жуточными телами качения и свободной обоймой из условия контактной прочности. Разработка такой методики позволяет 
применять в приводах проходческих и транспортных механизмов компактные и энергосберегающие передачи с обоснованной 
надежностью и долговечностью. 
Цель: определение зависимости одного из основных геометрических параметров передачи с промежуточными телами каче-
ния и свободной обоймой из условия контактной прочности, а также разработка графических материалов для выбора кине-
матического коэффициента передачи, входящего в итоговую зависимость. 
Объекты: циклоидальные профиля колес передачи в местах контакта с промежуточными телами качения, а также основ-
ные геометрические параметры колес необходимые для их проектирования. 
Методы: аналитические методы теории зубчатых зацеплений и напряженно-деформационного состояния детали. 
Результаты. Представлены основные формулы для определения геометрического параметра передачи с промежуточными 
телами качения и свободной обоймой из условия контактной прочности, получены выражение для определения минимально 
допустимого значения геометрического параметра передачи с промежуточными телами качения и свободной обоймой, пред-
ставлена гистограмма определения кинематического коэффициента передачи с промежуточными телами качения и свобод-
ной обоймой по заданному коэффициенту смещения и числу тел качения. Полученные результаты будут способствовать 
проектированию надежных компактных энергоэффективных механизмов для тяжелых условий работы, что особенно вос-
требовано в горнодобывающей и нефтегазовой промышленности. 
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Введение 

В современных машинах и механизмах все более 
востребованы передачи с промежуточными телами 
качения (ПТК). Они уже применяются в нефтегазовой 
отрасли, в механизмах теплоэлектростанций, транс-
портных системах [1], горнодобывающей промыш-
ленности [2]. В частности, передачи с ПТК использу-
ются в приводах перемешивателей бурового раствора, 
горно-шахтных комбайнов и других тяжелонагру-
женных механизмах, которые работают длительное 
время без обслуживания. 

К высоконагруженным машинам предъявляются 
высокие требования по надежности, энергоэффектив-
ности, уравновешенности [3, 4]. Для высоконагру-
женных машин, таких как горнопроходческие и гор-
нодобывающие, наиболее важным параметром явля-
ется высокая нагрузочная способность передач, вхо-
дящих в их состав, и способность воспринимать зна-
чительные перегрузки, сохраняя при этом работоспо-
собность. Обеспечить горной машине такие характе-
ристики позволяет передача с промежуточными те-
лами качения и свободной обоймой (ПТКСО). 

Передача с ПТКСО (рис. 1) обладает комплексом 
высоких технических характеристик: компактностью, 
высокой точностью зацепления, способностью пере-
давать большие крутящие моменты, неприхотливо-
стью в обслуживании, пониженным трением сколь-
жения в зацеплении и, как следствие, высоким КПД. 
Обеспечить передаче высокую перегрузочную спо-
собность позволяет многопарность зацепления. 

При проектировании механических передач, в том 
числе и для горных машин, определяющим показате-
лем прочности является площадь поперечного сече-
ния несущих деталей передачи. А размеры сечения 
определяются исходя из условия контактной прочно-
сти и влияют на размеры самой передачи и наоборот. 
В передаче с ПТКСО определяющим нагрузочную 
способность показателем является контактное напря-
жение несущих поверхностей взаимодействующих 
деталей. Проектируя тяжелонагруженный механизм, 
важно понимать на начальном этапе его ориентиро-
вочные размеры с целью соблюдения требуемого га-
барита и корректировки исходных расчетных пара-
метров. Поэтому определение геометрической харак-
теристики передачи с ПТКСО из условия контактной 
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прочности является актуальным для проектирования 
высоконагруженных механизмов для горных работ 
при проведении инженерных расчетов. 

 

 
Рис. 1.  Схема передачи с промежуточными телами ка-

чения и свободной обоймой 

Fig. 1.  Scheme of transmission with intermediate rolling 

bodies and free cage 

Анализ контактных напряжений в зацеплении  
передачи и определение радиуса центров  
из условия контактной прочности 

Передачи с промежуточными телами качения изу-
чаются достаточно давно [1, 5–7], но до сих пор их 
применение ограничено. Одной из причин является 
отсутствие обоснования выбора размеров передачи 
исходя из условия контактной прочности. Исследова-
нием передач с ПТК, циклоидального зацепления и 
расчетом их силовых характеристик вообще и кон-
тактных напряжений в частности занимаются ученые 
в России, Белоруссии, Китае и других странах [5–17], 
но выражения для определения геометрических па-
раметров передачи с ПТКСО, исходя из условия кон-
тактной прочности, представлено не было. Поэтому 
целью работы является получение выражения для 
определения геометрической характеристики переда-
чи с ПТКСО, такой как радиус положения центров 
тел качения, через исходные параметры. Получив на 
ранних стадиях проектирования значение радиуса по-
ложения центров тел качения, уже можно наглядно 
представить примерные габаритные размеры всего 
механизма. В то время как значение любого из ис-
ходных параметров передачи не дает такого пред-
ставления. Исходными параметрами для расчета пе-
редачи с ПТКСО являются [5]: r2 – радиус произво-

дящей окружности, Z2 – число тел качения,  – коэф-
фициент смещения и rb – радиус тела качения. 

Условие контактной прочности записывается как [18]: 

(σH)р ≤ [σH], 

где (σH)р – расчетное контактное напряжение; [H] – 

допустимое напряжение на контактную прочность. 
Из формулы Герца [19, 20] для двух контактиру-

ющих цилиндров можно получить формулу для опре-
деления контактных напряжений на i-м теле качения 
передачи с ПТКСО [5]: 
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1 2
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   (1) 

где Fi – нормальная сила к поверхности контакта ко-

леса с i-м телом качения; 1i, 2i – радиусы кривизны 
в точке контакта контактирующих тел – профиля ко-

леса и тела качения соответственно; 1, 2 – коэффи-
циенты Пуассона для материалов колеса и тела каче-
ния соответственно; Е1, E2 – модули упругости для 
первого и второго контактирующих тел; lb – длина 
тела качения. 

Знак «+» используется для выпукло-выпуклого 
контакта, а знак «–» – для выпукло-вогнутого. 

Для определения нормальной силы рассмотрим 
схему распределения усилий в зацеплении передачи с 
ПТКСО (рис. 2). 

 

 
Рис. 2.  Расчетная схема определения усилий в зацепле-

нии передачи с промежуточными телами каче-

ния и свободной обоймой 

Fig. 2.  Calculation scheme for determining forces in 

engagement of transmission with intermediate 

rolling bodies and free cage 

На рис. 2 обозначено: Р – полюс зацепления; О1, 
О2, О3 – центры кулачка, обоймы c телами качения и 
венца соответственно; r1, r2, r3 – радиусы центроид 
кулачка, обоймы и венца соответственно; rc – радиус 
центров тел качения; φ2 – угол поворота обоймы с те-
лами качения; е1 – эксцентриситет зацепления; е – 
полый эксцентриситет передачи; Fi – усилие в зацеп-
ление венца/кулачка и i-го тела качения; h – кратчай-
шее расстояние от центра венца/кулачка до линии 
действия i-го усилия в зацеплении. 

Крутящий момент на внутреннем циклоидальном 
колесе передачи с ПТКСО определяется как 

к .i iT Fh   

Известно [21], что максимальная сила Fmax будет, 

когда угол =90° (рис. 2), тогда 

к
max 2

i

T b
F

h
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Так, выражение через крутящий момент нормаль-
ной силы в контакте с i-м телом качения запишем в 
виде 

кк

2 2
.i i

i

i i

h T hT b
F

h b h
 
 

  (2) 

Если принять, что колеса с циклоидальным про-
филем и тела качения изготавливают из одного мате-
риала, как это в основном бывает, то условие кон-
тактной прочности с учетом выражений (1) и (2) за-
пишем в виде: 
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     (3) 

Радиусы кривизны через исходные параметры пе-
редачи с ПТКСО определены в работе [22]. Так, ра-
диус кривизны циклоидального профиля внутреннего 
колеса передачи выражается как 
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(4) 

где i21 – передаточное отношение от тел качения к 
внутреннему колесу передачи, и определяется из вы-
ражения: 

21

2

1
1 .i

Z
   

Для краткости записи обозначим 

21 χ 2cosφ.a     

Тогда выражение для суммы и произведения ра-
диусов кривизны внутреннего циклоидального колеса 
передачи с ПТКСО и тела качения через исходные 
параметры после преобразований выражения (4) 
можно представить следующим образом: 
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(6) 

Обозначим здесь 
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(7)

 

тогда выражения (5) и (6) примут вид 
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Отношение суммы радиусов кривизны к их произ-
ведению запишем в виде 
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(8) 

Выражение расстояния h (3) через исходные пара-
метры запишется так: 
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Тогда отношение расстояния до i-й нормали к 
сумме квадратов всех расстояний окончательно за-
пишется следующей формулой: 
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Подставив выражения (8) и (9) в (2) получим: 
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(10) 

В выражении (10) произведение r2 определяет 
радиус положения центров тел качения rc, который 
является одним из геометрических показателей пере-
дачи с ПТКСО, определяющих ее габаритные разме-
ры. Полагаем, что колеса передачи и тела качения из-
готавливаются из стали. Тогда вынесем из-под корня 
постоянные величины и запишем условие контактной 
прочности для передачи с ПТКСО как: 
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(11)

 

Из условия контактной прочности (11) выразим 
радиус положения центров тел качения rc через допу-
стимое контактное напряжение 
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(12) 

В передаче с ПТКСО максимальное контактное 
напряжение возникает при расположении тел качения 

на угле 70°. Так, принимая, что в любой передаче с 
ПТКСО максимальное контактное напряжение будет 

определяться при =70°, все последующие вычисле-

ния будем производить используя это значение угла . 
Тогда используя выражение (7) определяем значе-

ние коэффициента k при указанном угле  для раз-
личных значений Z2 (числа тел качения) и коэффици-

ента . Подставляя в выражение (7) Z2 в диапазоне от 

8 до 40 с шагом 1 и значения  из рекомендованного 
диапазона [5] с шагом 0,01, получим гистограмму 
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(рис. 3) определения коэффициента k в зависимости 

от изменения коэффициента смещения  для различ-
ного числа тел качения. 

 

 
Рис. 3.  Гистограмма определения коэффициента k в за-

висимости от  и числа тел качения Z2 

Fig. 3.  Histogram for determination of coefficient k 

depending on  and number of rolling bodies Z2 

Так, найдя из гистограммы (рис. 3) значение ко-
эффициента k, из выражения (12) определяем радиус 
окружности центров тел качения rc и принимаем 
окончательное его значение, удовлетворяющее усло-
вию контактной прочности. Далее уточняем радиус 
центроиды r2 передачи с ПТКСО на основании полу-

ченного радиуса rc и выбранного коэффициента  из 
следующего выражения: 

2χ.cr r         (13) 

Уточнив исходные параметры, повторно опреде-
ляем угол возникновения максимального контактного 
напряжения в зацеплении из графика (рис. 4). На гра-
фике рис. 4 приведена кривая, соответствующая диа-
пазону чисел тел качения, выбираемых для тяжело-
нагруженных передач с ПТКСО. 

Из графика (рис. 4) уточняется угол , пересчиты-
ваются коэффициенты и проверяются расчетные 
напряжения по условию контактной прочности. 

 

 
Рис. 4.  Изменение угла возникновения максимального 

контактного напряжения в зависимости от  

Fig. 4.  Change of maximum contact stress occurrence angle 

depending on  

Таким образом, определяется приемлемый по 
условию контактной прочности геометрический па-
раметр передачи с ПТКСО и уточняются исходные 
параметры циклоидального зацепления, которые 
можно использовать для дальнейшего проектирова-
ния тяжелонагруженных механизмов. 

Пример расчета 

Произведем расчет радиуса положения центров тел 
качения исходя из следующих исходных параметров 

передачи с ПТКСО: r2=30 мм; Z2=25; =1,4; rb=3,5 мм. 
Пусть крутящий момент на внутреннем колесе Тк=250 Нм 
и длина роликов lb=7 мм, а допустимое контактное 

напряжение для стали ШХ15 [H]=3000 МПа. 

По исходным данным для коэффициента  и числа 
тел качения Z2 согласно гистограмме (рис. 3) опреде-
ляем значение коэффициента k=0,13. Используя вы-
ражения (8), (9) и (12), получим следующее мини-
мально допустимое значение радиуса положения цен-
тров тел качения: 

rc > 0,025 м. 

Зная, что радиус rc связан с радиусом r2 через ко-

эффициент смещения  [5], можно уточнить радиус 
центроиды r2, из выражения (13) определяем 

2

2

χ 0,025,

0,025

χ
,

cr r

r

 



 

тогда 

r2 > 0,018 м. 

Следовательно, предварительно выбранные ис-
ходные параметры, и в частности радиус центроиды 
r2, удовлетворяют условию контактной прочности. 

С другой стороны, с учетом уточнения угла  (рис. 4) 
можно определить максимальный момент, который 
может обеспечить передача с выбранными парамет-
рами. Так, подставляя в выражение (12) различные 
значения крутящего момента с шагом 50 Нм, опреде-
лим, что при Тк=400 Нм геометрические параметры rc 
и r2, полученные из выражений (12) и (13), прибли-
зятся к выбранным предварительно значениям этих 
параметров. Следовательно, передача, спроектиро-
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ванная по выбранным исходным данным (начало 
примера), сможет обеспечить передачу крутящего 
момента до 400 Нм. 

Заключение 

Построена гистограмма определения кинематиче-
ского коэффициента передачи с промежуточными те-
лами качения и свободной обоймой по коэффициенту 
смещения в зависимости от числа тел качения для 
предварительного определения геометрических пара-
метров передачи с промежуточными телами качения 
и свободной обоймой; получено выражение (12), поз-
воляющее определить минимально допустимое зна-
чение геометрического параметра rc для передачи с 

промежуточными телами качения и свободной обой-
мой из условия контактной прочности. По этому па-
раметру в дальнейшем можно скорректировать ис-
ходные параметры передачи с учетом прочности. По-
лученное выражение является основным для расчета 
на прочность передачи с промежуточными телами 
качения и свободной обоймой и механизмов на ее ос-
нове и может быть использовано в предварительных 
инженерных расчетах передачи с промежуточными 
телами качения и свободной обоймой. 

Исследования выполнены при поддержке по программе 
развития Национального исследовательского Томского по-
литехнического университета. 
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The relevance of the research is caused by the need to design heavily loaded mechanisms for mining industry and by the lack of methods 
for preliminary determination of geometric parameters of cycloidal transmission with intermediate rolling bodies and free cage loading links 
based on contact strength condition. The technique makes it possible to use compact and energy-saving transmissions with reasonable 
reliability and durability in drives of mining and transport mechanisms. 
The main aim of the research is to identify the dependence of one of the main geometric parameters for transmission with intermediate 
rolling bodies and a free cage from the contact strength condition, as well as to develop graphic materials for choosing the transmission 
kinematic coefficient included in the final dependence. 
Objects of the research are the cycloidal profiles of the transmission gears at the points of contact with intermediate rolling bodies, as well 
as the main geometric parameters of the gears necessary for their design. 
Methods: analytical methods of the gear engagement theory and stress-strain state of the part. 
Results. The authors have given basic equations for determining the geometric parameter of transmission with intermediate rolling bodies 
and a free cage from the condition of contact strength; an expression was obtained for determining the minimum permissible value of the 
geometric parameter of transmission with intermediate rolling bodies and a free cage. The paper introduces the histogram for determining 
the kinematic coefficient of the transmission from a given displacement coefficient and the number of rolling bodies. The results will 
contribute to the design of reliable, compact, energy-efficient mechanisms for difficult working conditions, which is especially in demand in 
the mining and oil and gas industries. 
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Heavily loaded mechanism, mining equipment, cycloidal transmission, intermediate rolling bodies,  
contact strength condition, cycloidal profile, kinematic coefficient, free cage. 
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