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В работе рассматриваются вопросы проектирования механических передач с составными про-

межуточными телами качения. Данный тип механизмов имеет высокие значения передаваемой 
мощности, отнесенной к площади поперечного сечения и эффективен при работе в пространстве с 
малыми радиальными размерами. Увеличить нагрузочную способность передач можно путем при-
менения многорядных конструкций с параллельным соединением рядов. В статье исследуется вза-
имное расположение кулачков и пазов сепаратора в соседних рядах двухрядного редуктора при его 
сборке. Произведена оценка влияния этого расположения на нагрузочную способность и плавность 
работы. Определены рациональные значения углов смещения внутренних и наружных кулачков, а 
также пазов сепаратора одного ряда передачи относительно другого. При оценке различных вари-
антов конструкций учтены факторы прочности и технологичности изготовления основных дета-
лей редукторов. 
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Введение. Передачи с промежуточными те-
лами качения (ППТК) используют принцип вол-
нового взаимодействия основных звеньев, при 
этом система тел качения выступает в роли гиб-
кого (деформируемого) элемента.  Разработано 
множество конструкций редукторных механиз-
мов на основе ППТК, большинство из которых 
относятся к радиальному типу [1, 2]. ППТК ци-
линдрического типа, т. е. с осевым перемещени-
ем центров масс шариков (роликов) [3, 4] эф-
фективны при необходимости передачи мощно-
сти в пространстве с ограниченными радиаль-
ными размерами (в скважинах, трубах и т. д.).  
Дополнительным преимуществом является воз-
можность проектирования центрального отвер-
стия [6]. Разработанная передача состоит из трех 
цилиндрических деталей: внутреннего и наруж-
ного кулачков и сепаратора, которые в свою 
очередь, могут изготавливаться сборными [7]. 
По периодическим замкнутым беговым дорож-
кам внутреннего и наружного кулачков, а также 
вдоль осевых пазов сепаратора перемещаются 
промежуточные элементы ‒ тела качения. Пере-
даточное отношение подчинено формуле Вил-
лиса и при остановленном наружном кулачке, 
ведущем внутреннем кулачке и ведомом сепара-
торе равно i = 1+ Z3/Z1, где Z1 и Z3 ‒ число пери-
одов беговых дорожек внутреннего и наружного 
кулачков соответственно. Внутренний кулачок, 
выполняющий функцию генератора, как прави-
ло имеет однопериодную дорожку: Z1=1. Число 
тел качения в одном ряду передачи (и число па-
зов сепаратора) равно n =Z1 + Z3. Существенно 
повышает нагрузочную способность передачи ее 
многорядное исполнение с параллельным со-
единением рядов (секций). Задачей исследова-
ний являлось определение влияния взаимного 

расположения деталей различных рядов переда-
чи на ее динамическую нагруженность. 

Основная часть. Многорядные конструк-
ции шариковых ППТК успешно применялись 
для создания редукторных вставок турбобуров и 
электробуров, а также для устройств для отвин-
чивания аварийных труб в скважине (рис. 1). 
Повышение КПД обеспечивается за счет приме-
нения составных промежуточных элементов [8]. 
Ролик состоит из стержня и двух втулок, кото-
рые взаимодействуют с основными деталями 
передачи: кулачками и сепаратором, что позво-
ляет заменить скольжение качением. 

При исследовании математической модели 
механизма беговые дорожки заменяют периоди-
ческими кривыми, которые являются центровы-
ми профилями кулачков или центровыми кри-
выми. Наибольшее распространение получили 
кривые синусоидального типа. Точки пересече-
ния этих кривых (точнее, одна из двух групп 
точек) совпадают с центрами сечений роликов, 
образованных плоскостями, перпендикулярны-
ми их оси. Из-за периодического изменения уг-
лов подъема центровых кривых при перемеще-
нии тел качения по беговым дорожкам значения 
сил действующих в контакте элементов качения 
с основными деталями передачи также периоди-
чески изменяются, что вызывает дополнитель-
ные динамические нагрузки. При этом снижает-
ся плавность работы. 

Координаты точек синусоидальных центро-
вых кривых в пространстве определяются пара-
метрическими уравнениями: 

 cos φkx R ;  sin φky R ;  sin φk kz A Z ,  (1) 
где k – индекс, определяющий принадлежность 
параметра ведущему (k = 1) или остановленному        
(k = 3) звену передачи; R – радиус средней 
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окружности, т. е. радиус цилиндрической по-
верхности, на которой располагаются центровые 
кривые (и траектории движения центров масс 
тел качения);  Zk ‒ число периодов центровых 

кривых; А – амплитуда центровых кривых (A1 = 
A3 = A); φ ‒ полярный угол, отсчитываемый в 
плоскости расположения средней окружности 
(φ = 0…2π). 

 
Рис. 1. Детали устройства для отвинчивания труб в скважине  

1 – внутренние кулачки, 2 ‒ сепаратор, 3 ‒ наружные кулачки, 4 ‒ шарики, 5 ‒ ведущий вал, 6 ‒ корпус 
 

При анализе работы передачи рассматри-
вают развертку центровых кривых на плоскость 
в системе координат zОφ либо zOs, где s ‒ пара-
метр (дуговая координата), изменяемая в диапа-
зоне 0…2πR. При работе передачи центровая 
кривая, соответствующая беговой дорожке на 
внутреннем кулачке перемещается вдоль оси 
абсцисс Оφ (или Os). Другая кривая, соответ-
ствующая периодической дорожке, образован-
ной наружными кулачками, остается неподвиж-
ной. Точки пересечения кривых совпадают с 
центрами сечений роликов плоскостями, пер-
пендикулярными их оси и касательными к сред-
ней окружности. В передаче используется груп-
па точек пересечения разноименных ветвей кри-
вых (восходящих у одной и нисходящих у дру-
гой и наоборот). 

Координаты точек пересечения центровых 
кривых многорядных передач (b ‒ число рядов), 
как функции угла поворота ведущего вала: 

 1 1 1 1 1
1 2πφ , , sin φ 1 γz m j A Z m j
i n

            

;    (2) 

  1
3 1 3 3

φ 2πφ , , sin γz m j A Z m j
i n

         
,    (3) 

где φ1 ‒ угол поворота ведущего вала (внутрен-
него кулачка); m – номер тела качения, m = 0…n 
‒ 1; j – индекс принадлежности угла поворота 
ряду передачи, j = 0…b ‒ 1; γ1 и γ3 ‒ углы, на 
которые смещаются внутренние и наружные 
кулачки второй секции редуктора по отношению 

к положению одноименных кулачков первой 
секции относительно оси z. 

Важными параметрами, определяющими 
характер клинового взаимодействия звеньев ме-
ханизма являются углы подъема центровых кри-
вых. Это углы между касательными к центро-
вым кривым в точках их пересечения и осью 
абсцисс на развертке. Углы подъема в точках 
пересечения центровых кривых многорядной 
передачи: 

  1
1 1 1 1 1

1 2πα φ , , arctg cos φ 1 γAZm j Z m j
R i n

                

 ; (4) 

  3 1
3 1 3 3

φ 2πα φ , , arctg cos γAZm j Z m j
R i n

            

, (5) 

Рассмотрим модель двухрядной передачи с 
составными роликами (рис. 2). С каждым из ря-
дов связана соответствующая система отсчета: 
x1y1zO1 и x2y2zO2. Средние окружности показаны 
штриховыми линиями. При сборке редуктора 
внутренние кулачки двух рядов устанавливают-
ся на ведущий вал, наружные кулачки фиксиру-
ются в корпусе. 

При установке деталей одного ряда относи-
тельно другого определенным образом, можно 
добиться того, что при попадании одного из тел 
качения первого ряда на вершины центровых 
кривых, где нагрузка не передается, т. к. углы 
подъема центровых кривых равны нулю, в дру-
гом ряду ближайшее к нему тело качения (вдоль 
оси передачи) будет находится посередине вет-
вей центровых кривых, где обеспечивается мак-
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симальный коэффициент передачи (нагрузочная 
способность максимальна). Это приведет к бо-
лее равномерному распределению нагрузки по 
потокам. Данный результат можно достичь от-
носительным угловым смещением основных 
деталей второго ряда по отношению к деталям 
первого ряда. Однако простой поворот всех ку-

лачков на некоторый угол γ и смещение пазов 
второго ряда тот же угол не приведет к желае-
мому результату, так как динамическая картина 
силового взаимодействия не изменится. Каждую 
из деталей (и пазы) необходимо сместить на 
различные значения углов, находящиеся во вза-
имосвязи. 

 
Рис. 2. Модель двухрядного редуктора с составными роликами 

 
Рассмотрим несколько возможных вариан-

тов взаимного расположения рядов. На рис. 3 
показаны развертки центровых кривых на плос-
кость и группы точек их пересечения первого 
(С1…Сn) и второго (E1…En) рядов. Первый 
(верхний) ряд считаем базовым, деталям второго 
ряда можно обеспечить угловое смещение отно-
сительно оси z (линейное смещение вдоль оси 
Oφ на развертке) при сборке редуктора. Первое 
тело качения в верхнем ряду, центр сечения ко-
торого С1 совпадает в начальный момент време-
ни с началом системы координат и находится 
посередине участков ветвей центровых кривых. 
В нижнем ряду для обеспечения равномерности 
передачи нагрузки необходимо что бы центр 
сечения тела качения Е1, ближайший к началу 
системы координат, находился бы на вершинах 
кривых или на участках близких к вершинам. 

При оценке эффективности различных ва-
риантов использовалось три критерия: степень 
динамической нагруженности передачи, проч-
ность деталей, технологичность их изготовления 
и сборки.  

1. Пазы сепаратора первого и второго рядов 
располагаются на одной оси (рис.3, а). Внутрен-
ний кулачок второго ряда повернут на 90° отно-

сительно кулачка первого ряда, т.е. γ1 = ‒π/2. 
Знак минус задает смещение кривой вправо 
вдоль оси Oφ на развертке на плоскость. При 
этом тело качения во втором ряду попадает на 
вершину центровой кривой внутреннего кулач-
ка. Чтобы обеспечить совпадение вершин кри-
вых в первой точке их пересечения E1 необхо-
димо задать положительное значение угла γ3 = 
π/(2Z3), означающее смещение кривой влево. 

2. Пазы сепаратора располагаются в шах-
матном порядке (рис. 3, б). Чтобы первая слева 
точка пересечения центровых кривых E1 в ниж-
нем ряду совпала с их вершинами, углы смеще-
ния кривых (поворота кулачков) должны быть 
равны: γ1 =  π/2 ‒ π/n, γ3 = π/(2Z3)‒ π/n. 

3. Пазы сепаратора располагаются в шах-
матном порядке (рис. 3, в). При этом внутрен-
ний кулачок второго ряда повернут на 90°, т. е. 
γ1 = ‒π/2. Для существования передачи необхо-
димо выполнения условия γ3 = ‒π/(2Z3). 

На основе модели клинового взаимодей-
ствия тела качения с двумя наклонными и одной 
вертикальной поверхностью была получена за-
висимость вращающего момента на ведущем 
валу для многорядной передачи: 

   
     

    
1 1

1 1 3 12
1 1

0 0 1 1 3 1

sin α φ , , ψ cos α φ , , 2ψ
φ

cos ψ sin α φ , , α φ , ,

b n

j i

i j i jTT
nb i j i j

 

 

  
 
  

 ,                     (6) 
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где ψ ‒ угол трения, равный арктангенсу от ко-
эффициента трения f. 

При численном анализе зависимости (6) 
принимались следующие значения параметров 
передачи: Z1 = 1, Z3 = 4, i = n = 5, A = 10 мм, R = 
40 мм. Было задано постоянное значение момен-
та на ведомом валу (сепараторе) T2 = 200 Н·м.  

Результаты вычислений момента на веду-
щем валу за один оборот ведущего вала пред-
ставлены на рис. 4. Пики значений моментов 
наблюдаются в периоды, когда центр сечения 

одного из тел качения попадает на вершины 
центровых кривых, где угол подъема равен ну-
лю. В реальной передаче нагрузка перераспре-
деляется на другие тела качения. Однако в пред-
ставленной модели (формула (6)) математически 
это означает деление на ноль, что и приводит к 
неограниченному росту значений момента. Гра-
фик T1(1) показывает характер изменения момен-
та на ведущем валу в однорядной передаче, либо 
при расположении рядов без смещения (рис. 2).

а) 

 
б) 

 
в) 

 
г) 

 
 

Рис. 3. Схемы взаимного расположения деталей передачи в первом (а) и втором (б ‒ г) рядах 
1, 3 – центровые кривые профилей внутренних и наружных кулачков соответственно;  

2 – траектории центров сечения роликов вдоль пазов сепаратора, 4 ‒ центры сечений ролика (штрихами 
 обозначены параметры второго ряда 

 
Численный анализ формулы (6) показал, что 

с точки зрения динамической нагруженности все 
три варианта установки кулачков равнозначны, 
изменения момента на ведущем валу описывает-
ся одним и тем же графиком T1(2). Амплитудные 
значения снизились, в среднем, в два раза, а зна-

чит в два раза уменьшился коэффициент дина-
мичности, если рассматривать изменение мо-
мента на ведущем валу как гармоническое. 

В передачах, в которых центровые кривые 
кулачковых профилей имеют постоянные углы 
подъема (кусочно‒винтовые кривые у которых 
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вершины соединены отрезками прямых на раз-
вертке), значение момента на ведущем валу T1m 
теоретически постоянно. Однако работа данной 
передачи будет сопровождаться ударами на 
вершинах кривых, так как скорости центров 

масс тел качения при прохождении вершин бе-
говых дорожек с изменением знака относитель-
но оси z будут ступенчато изменять модули зна-
чений.  

 

 
Рис. 4. Зависимость вращающих моментов от угла поворота ведущего вала передачи 

 
С учетом необходимости обеспечения 

прочности деталей передачи второй и третий 
варианты являются предпочтительными, т. к. 
шахматное расположение пазов сепаратора уве-
личивает длину опасного сечения ‒ длину пере-
мычки между соседними пазами из разных ря-
дов [9, 10]. 

Рассмотрим указанные варианты с точки 
зрения технологичности изготовления деталей 
передачи. Очевидно, что смещение пазов сепа-
ратора в разных рядах несколько усложняет его 
изготовление, но незначительно. 

В разрабатываемых конструкциях редукто-
ров предусмотрено, что кулачки имеют пазы и 
крепятся на валу и в корпусе с помощью винтов 
(рис. 2). Пазы фрезеруются на нерабочих тор-
цах. За базовое значение принимается четыре 
паза внутреннего однопериодного кулачка, ко-
торые «привязаны» к двум вершинам и двум 
впадинам рабочей поверхности. Угловое рассто-
яние между пазами равно π/2. В наружном ку-
лачке первого ряда также достаточно изготовить 
четыре паза. Однако для обеспечения углового 
смещения наружных кулачков второго ряда от-
носительно первого при установке в корпус 
необходимо фрезеровать в них дополнительные 
пазы. При этом должны выполняться несколько 
условий: все пазы должны располагаться с рав-
номерным угловым шагом относительно оси z, 
для обеспечения полной взаимозаменяемости 

кулачков целесообразно чтобы на кулачках вто-
рого ряда были продублированы пазы для воз-
можности закрепления их в первом ряду и 
наоборот.  

При первом и третьем вариантах число па-
зов на внутренних кулачках будет равно четы-
рем, на наружных 4Z3. При втором варианте 
необходимо увеличивать (при Z3 > 2) число па-
зов на ведущем валу до 2n при условии, что 
полученное значение без остатка будет делить-
ся на четыре. Для исследуемой передачи при 
(Z3 = 4, n = 5) данный вариант не подходит. 
Число пазов у наружных кулачков также рас-
считывается по сложной зависимости:  
4Z3n/(Z3n ‒ n ‒ 2Z3). Полученное число должно 
быть целым, что в данном случае также не вы-
полняется. Следовательно, первый и третий 
варианты являются предпочтительными, хотя 
изготовление 16 пазов у внутренних кулачков 
(в исследуемой передаче) не является рацио-
нальным.  

Выводы. Во всех рассмотренных выше ва-
риантах задача более просто решается угловым 
смещением рядов отверстий в ведущем валу и 
корпусе для установки винтов, фиксирующих 
положение кулачков. Таким образом, при про-
ектировании двухрядной ППТК целесообразно 
использовать третий вариант установки дета-
лей, при котором внутренние кулачки поверну-
ты относительно положения этих же кулачков 
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первого ряда на 90°, наружные кулачки повер-
нуты в обратном направлении на угол π/(2Z3). 
Сепаратор изготавливается с пазами с шахмат-
ным расположением в соседних рядах, что поз-
воляет увеличить длину опасного сечения, рас-
положенного между пазами в различных рядах 
и повысить прочность сепаратора. При этом 
динамические нагрузки на детали передачи 
снижаются пропорционально количеству рядов. 
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Lustenkov М.Е. 
DESIGNING OF MULTIPLE-ROW GEAR WITH JOINTED INTERMEDIATE ROLLING  
BODIES 
The paper deals with the design of mechanical gear components with intermediate rolling bodies. This type 
of mechanisms has high values of transmitted power divided by the cross-sectional area, and is designed to 
work in a space with small radial dimensions. The load carrying capacity increase can be achieved by ap-
plying the gear of multiple-row designs with parallel connecting. The article examines the relative position 
of the cams and grooves in adjacent rows separator of double-row gear during its assembly. An assessment 
of the impact of this position on the load capacity and smooth operation is suggested. The rational relative 
turning angles of inner and outer cams of different rows relative and separator grooves are obtained. When 
assessing the various options considered structural factors of strength and manufacturability of gearboxes 
main parts. 
Key words: multiple-row gear, gearbox, intermediate rolling bodies, cam.  
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