
Вестник БГТУ им. В.Г. Шухова                                                                                                                          2025, №7 

133 

DOI: 10.34031/2071-7318-2025-10-7-133-144 
1Большаков Г.С., 2,*Тарасов Д.А. 

1Пензенский государственный университет 
2Пензенский государственный технологический университет 

*E-mail: tda82@list.ru 

ПОВЫШЕНИЕ ТЕХНОЛОГИЧНОСТИ ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ ВОЛНОВЫХ 
РЕДУКТОРОВ СИЛОВЫХ ПРИВОДОВ 

Аннотация. В приводах поворота устройств ограничения доступа и безопасности находят 

широкое применение редукторы с относительно большим передаточным отношением 200…300 и 

крутящим моментом до 6000 Н·м. Предложение к применению в промышленности серийных 

червячных и планетарных редукторов с выходным моментом от 1000 Н·м весьма ограничено. Это 

особенно остро проявилось после сокращения номенклатуры редукторов зарубежного производства. 

Проектирование и изготовление специальных редукторов связано со значительными трудностями 

ввиду большого количества деталей планетарных редукторов и необходимостью наличия 

специализированного зуборезного оборудования. Альтернативой планетарным редукторам являются 

планетарно-цевочные и волновые редукторы с промежуточными телами качения. Волновые 

редукторы являются разновидностью широко известных планетарных приводов, преимуществом 

которых по сравнению с планетарными приводами является большее передаточное число в одной 

ступени. Проанализирована возможность применения стали с термической обработкой 

нормализация или улучшение для деталей со сложным профилем (жесткого колеса и сепаратора), при 

ограничении их твердости. Данная возможность позволяет использовать чистовое фрезерование 

этих деталей вместо дорогостоящих шлифовальных отделочных операций для повышения 

технологичности производства. Предложена методика определения размеров элементов зацепления 

волнового редуктора по критерию контактной прочности для пар: волнообразователь – ролик, ролик 

– жесткое колесо, ролик – сепаратор. Рассмотрена возможность определения допустимых 

контактных напряжений в зацеплении по методикам расчета зубчатых цилиндрических 

эвольвентных передач, что позволяет учитывать число эквивалентных циклов нагружения, 

твердость и шероховатость рабочих поверхностей, а также другие параметры. 

Ключевые слова: волновой редуктор, промежуточные тела качения, контактные напряжения, 

твердость. 
 

Введение. В приводах поворота устройств 

ограничения доступа и безопасности находят 

широкое применение редукторы с относительно 

большим передаточным отношением 200…300 и 

крутящим моментом до 6000 Н·м, что связано с 

большой инерционной нагрузкой 

исполнительных элементов. 

Предложение к применению в 

промышленности серийных червячных и 

планетарных редукторов с выходным моментом 

от 1000 Н·м весьма ограничено. Данный факт 

особенно остро проявился после сокращения 

номенклатуры редукторов зарубежного 

производства. В свою очередь проектирование и 

изготовление специальных редукторов связано 

со значительными трудностями ввиду большого 

количества деталей планетарных редукторов и 

необходимостью наличия специализированного 

зуборезного оборудования с относительно 

большим диаметром обработки до нескольких 

сотен миллиметров для изготовления выходных 

ступеней. 

Анализ размерного ряда зубодолбежных и 

зубофрезерных станков указывает на то, что 

обрабатываемый диаметр зубчатых колес 

диаметром более 200 мм возможен на станках, 

относящихся к верхней части размерного ряда. 

Учитывая относительно небольшую потребность 

указанных изделий от единиц до сотен в год в 

рамках одного предприятия, дает сделать вывод 

о том, что приобретение дорогостоящего 

зуборезного оборудования не всегда 

рационально. Альтернативой планетарным 

редукторам являются планетарно-цевочные и 

волновые редукторы [1]. 

Волновые редукторы являются 

разновидностью широко известных планетарных 

приводов. Их существенным преимуществом по 

сравнению с планетарными приводами является 

большее передаточное число в одной ступени, 

которое может варьироваться согласно 

имеющимся данным от 9 до 64 [2]. 

Многоступенчатые волновые приводы могут 

компоноваться за счет сочетания ступеней 

передачи при осевом или коаксиальном 

расположении ступеней. При последнем 

внутренние ступени встраиваются во внешние. 

Увеличение передаточного отношения в одной 

ступени позволяет сократить количество 

ступеней по сравнению с планетарными 
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приводами, выпускаемыми в настоящее время [3]. 

Так, например, вместо четырех ступеней 

планетарного привода можно использовать две 

волновых ступени. 

Зацепление одной ступени волнового 

редуктора с промежуточными телами качения 

состоит всего из трех элементов и стандартных, 

широко распространенных тел качения 1 (рис. 1) 

[4]: 

– волнообразователь 2, являющийся 

входным звеном; 

– жесткое неподвижное колесо с профилем 

сложной формы 3; 

– сепаратор 4 установлен в двух опорах 

качения [5] и являющийся выходным звеном 

редуктора. 

Рис. 1. Схема передачи с промежуточными телами качения 
 

Наиболее сложные в изготовлении детали 

редуктора жесткое колесо и сепаратор, 

представленные на рисунках 2а и 3а 

соответственно, обрабатываются на токарных и 

фрезерных станках с ЧПУ [6]. 

а) б) 

 

 

Рис. 2. Детали редуктора: 

а – жесткое колесо; б – сепаратор 

 

Материалы и методы. Методики расчета 

волновых редукторов с промежуточными телами 

качения приведены в специальной литературе, но 

не стандартизованы в отличие от зубчатых 

эвольвентных и червячных передач, так же как и 
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нормы точности зацепления [7], что усложняет 

процесс проектирования. 

Профиль жесткого колеса описывается 

следующими параметрическими уравнениями [8, 

9]: 

X� = Y sin �
	 + 0,5dШ(Р) sin �α + �

	� ;    (1) 
Y� = Y cos �

	 + 0,5dШ(Р) cos �α + �
	� ,    (2) 

где � = �� cos � +  !"# − �%# sin# �  – расстояние 

от центра тела качения до оси жесткого колеса, м; 

!"# = 0,5&'В + )Ш(Р)*  – расстояние от центра 

тела качения до оси волнообразователя, м; �  – 

угол поворота входного звена, град; ��  – 

эксцентриситет волнообразователя, размер 

которого рекомендуется принимать равным 

0,75)Ш(Р), м; , – угол передачи движения, град, 

где 

tan α = 	/0 123 �
 4Σ

56/05 1235 �
.                     (3) 

Силовой расчет по имеющимся 

зависимостям сводится к определению диаметра 

тел качения, в качестве которых могут выступать 

шарики или ролики [10]: 

dШ(Р) ≥ 78,4 ;5∙123(=/	)
?∙@A∙B ,C

               (4) 

где D# – момент выходного вала, H·м; E – число 

рядов тел качения; FG  – коэффициент, 

характеризующий увеличение допустимого 

момента при использовании роликов. При длине 

роликов  �Р = )Р передаваемый момент в 1,6-2,6 

раза больше, чем у шарика того же диаметра. 

Формула (4) в качестве критерия 

работоспособности подразумевает расчет на срез 

перемычки между телами качения сепаратора. 

При этом поверхности качения предполагают 

использование высокопрочных легированных 

(шарикоподшипниковых сталей) с закалкой до 

высокой твердости 60HRC [11]. Применение 

указанных материалов позволяет обеспечить 

минимальные массогабаритные показатели 

передачи. Кроме того, наряду с вышеуказанным 

критерием в качестве нормируемого параметра 

расчета приводится жесткость передачи. Данный 

подход позволяет с запасом обеспечить 

работоспособность непосредственно зацепления. 

При этом расчетный срок службы составляет 

несколько десятков тысяч часов [2, 12]. 

Применение закаленных до высокой 

твердости материалов для жесткого колеса и 

сепаратора усложняет технологию обработки 

деталей. Это связано с тем, что для чистовой 

обработки контактирующих с телами качения 

поверхностей сепаратора и жесткого колеса 

подразумевает выполнение шлифовальной 

операции или высокоскоростной фрезерной 

обработки с применением специализированного 

оборудования [11]. Шлифование данных 

поверхностей на широко распространенных 

кругло и плоскошлифовальных станках 

невозможно. Указанная особенность 

существенно влияет на возможности 

изготовления с применением распространенного 

станочного парка и себестоимость обработки. 

В свою очередь черновая предварительная 

обработка деталей сепаратора и жесткого колеса 

из незакаленных материалов не вызывает 

существенных затруднений. Обработка деталей 

диаметром 200–400 мм может выполняться на 

токарных 3-х, 4-х осевых фрезерных станках и 

обрабатывающих центрах с ЧПУ из широко 

распространенной средней части размерного 

ряда, в отличие от зубообрабатывающих станков. 

Учитывая отсутствие особых требований к 

кинематической точности редуктора допуски на 

элементы зацепления должны также назначаться 

с учетом планируемых к применению 

технологий обработки и ограничиваться 6-м 

квалитетом для внешних поверхностей и 7-м 

квалитетом для внутренних [13]. 

Стандартизованные методики расчета [14] 

широко распространенных зубчатых зацеплений, 

позволяют применять, в том числе стали с 

термической обработкой нормализация или 

улучшение, чистовое фрезерование которых дает 

возможность отказаться от дорогостоящих 

шлифовальных отделочных операций. Однако 

при проектировании деталей зацепления 

требуется учитывать применение указанных 

материалов, так как их механические 

характеристики существенно ниже [15]. 

Естественное ухудшение массогабаритных 

показателей для приводов стационарного 

оборудования не столь важно, как применение 

широкодоступных технологий обработки. 

Применяемая методика расчета должна 

учитывать контактные нагрузки в зацеплении, 

так как естественное увеличение размеров 

передачи увеличивает сечение перемычки 

сепаратора с одновременным уменьшением 

воздействующих нагрузок. Наряду с этим 

необходимо иметь в виду, что волновой редуктор 

является, прежде всего, альтернативой 

планетарным редукторам, часто применяемым в 

качестве второй ступени многоступенчатых 

редукторов. В свою очередь указанная 

особенность оказывает влияние на методику 

расчета, так как предполагает небольшие 

частоты вращения и соответственно число 

эквивалентных циклов нагружения, а также 
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отсутствие особых требований по угловой 

жесткости и свободному ходу. Кроме того, 

расчет зацепления должен позволять учитывать 

влияние не только диаметра, но и длины роликов 

на контактные напряжения в зацеплении. 

Определения наибольших контактных 

напряжений в зацеплении возможно по 

формулам расчета напряжений в роликовых 

подшипниках качения [16]. 

В волновой передаче с промежуточными 

телами качения передача вращающего момента 

от волнообразователя на выходной вал – 

сепаратор через тело качения подразумевает 

наличие 3-х контактирующих поверхностей [17] 

имеющих различные приведенные радиусы 

кривизны: волнообразователь – тело качения, 

тело качения – жесткое колесо и тело качения – 

сепаратор. При этом детали, контактирующие с 

телом качения, имеют разный тип поверхностей: 

волнообразователь – выпуклую поверхность, 

сепаратор – плоскую, жесткое колесо – вогнутую 

поверхность. 

Контактные напряжения в паре 

волнообразователь – ролик: 

HI = 0,418 JK∙�
LР � #

MР + N
OВ�,                 (5) 

где P – нагрузка на ролик, H; Q – приведенный 

модуль упругости, Па; �Р  – эффективная длина 

ролика, м; )Р  – диаметр ролика, м; RВ  – радиус 

кривизны волнообразователя, м. 

Контактные напряжения в паре ролик – 

жесткое колесо: 

HI = 0,418 Jр∙�
LР � #

MР − N
OЖ�,             (6) 

где RЖ  – радиус кривизны впадины жесткого 

колеса с определенным допущением RЖ = )Р, м. 

Контактные напряжения в паре ролик – 

сепаратор: 

HI = 0,418 #J5∙�
LР∙MР .                  (7) 

Нагрузка в контактных парах 

волнообразователь – ролик и ролик – жесткое 

колесо также будет различна. Учитывая тот факт, 

что угол взаимодействия жесткого колеса и тел 

качения, перемещающихся в радиальных пазах 

сепаратора, является переменным и составляет от 

0 до 30 градусов. Количество тел качения 

участвующих в передаче крутящего момента в 

зацеплении согласно литературным данным [17, 

18] составляет от 30 до 50 %. Кроме того, данный 

параметр также зависит от точности 

изготовления элементов зацепления. 

Сила взаимодействия между телом качения 

и волнообразователем может быть определена по 

известному моменту входного вала и 

эксцентриситета: 

PN = ;K
(U,V…U,X) YВ∙B∙?.                    (8) 

Зная величину момента на выходном валу, 

есть возможность определить среднее значение 

силы взаимодействия между телом качения и 

сепаратором: 

P# = ;5
(U,V…U,X)Zсеп∙B∙?.                 (9) 

где !сеп – радиус сепаратора, м. 

Среднее значение силы взаимодействия 

жесткого колеса и тела качения является 

результирующей радиальной и тангенциальной 

составляющих сил, действующих на тело 

качения: 

Pр = ^PN# + P##.                  (10) 

Большее значение из составляющих 

результирующей силы, определяемое 

эксцентриситетом передачи возникает в парах 

волнообразователь – тело качения (1286 Н) и 

тело качение – жесткое колесо (1431 Н) и 

меньшее значение в паре тело качения – 

сепаратор (627 Н). 

Приравнивая допускаемые к контактным 

напряжениям, появляется возможность 

определить предел контактной выносливости 

поверхности зубьев. В свою очередь данная 

величина зависит от твердости деталей и 

соответствует базовому числу циклов 

нагружений: 

HIL_` = abcbdef
BgBhBiBjBkBl,                (11) 

где mIL_`  – минимальный коэффициент запаса 

прочности; no  – коэффициент, учитывающий 

влияние смазочного материала; nZ  – 

коэффициент, учитывающий влияние исходной 

шероховатости поверхности зубьев; np  – 

коэффициент, учитывающий влияние окружной 

скорости; nq  – коэффициент, учитывающий 

влияние перепада твердостей материалов 

сопряженных поверхностей зубьев; nr  – 

коэффициент учитывающий размер зубчатого 

колеса;  ns – коэффициент долговечности. 

Требуемая твердость контактных 

поверхностей из условия обеспечения равного 

ресурса при средней твердости менее 350 HB, 

соответствующей термообработке нормализации 

или улучшению: 

tIu =  ( abdef6vU)
# .               (12) 

Требуемая твердость контактных 

поверхностей из условия обеспечения равного 
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ресурса при средней твердости 38…50 HRCэ, 

соответствующей термообработке объемная и 

поверхностная закалка: 

tw4xэ =  ( abdef6#UU)
Nv .              (13) 

Основная часть. В качестве примера для 

редуктора с выходным моментом М=1000 Н·м и 

передаточным числом i=24 контактные 

напряжения в точке взаимодействия тела качения 

с сопряженной деталью при допущении работы 

половины тел качения в одном ряду имеют 

следующие значения: волнообразователь – 1224 

МПа, жесткое колесо – 883,8 МПа, сепаратор – 

827,2 МПа. Указанные величины представлены в 

виде диаграммы на рисунке 3. 

 
Рис. 3. Диаграмма контактных напряжений в зацеплении 

 

Кроме того, необходимо иметь в виду, что 

тело качения взаимодействует в одном цикле с 

тремя деталями. Данный факт должен 

учитываться при определении коэффициента 

долговечности. 

Отмеченные особенности позволяют при 

использовании принципа равного ресурса 

элементов передачи с помощью выше 

представленных выражений (12) и (13) 

определить требуемую твердость рабочих 

поверхностей. Так для деталей редуктора взятого 

в качестве примера твердость составила: ролик – 

60 НRC, волнообразователь – 48 НRC, жесткое 

колесо – 329,5 НВ, сепаратор – 306 НВ. 

Полученные значения, представлены в виде 

диаграммы на рисунке 4, соответствуют 

различным видам термической обработки и 

соответственно чистовых операций 

технологического процесса. 

 
Рис. 4. Диаграмма требуемой твердости рабочих поверхностей деталей редуктора 

 

После расчета зацепления необходимо 

выполнить расчет срока службы подшипников 

входного вала, волнообразователей и выходного 

вала с учетом действующей нагрузки и 

грузоподъемности выбранных подшипников. 

Наиболее нагруженными являются 

подшипники волнообразователей: 

z = {N{#V �|}
~}��,                    (14) 

где �O  – динамическая грузоподъемность, 

постоянная нагрузка, соответствующая сроку 

службы 10�  при вероятности безотказной 

работы 90 %; �O – постоянная нагрузка, Н [16]. 

Результаты проделанных расчетов сведены в 

таблицу 1. 

Из выше изложенного можно сделать вывод, 

что расчет контактных нагрузок позволяет 

получить допустимые напряжения, 

удовлетворяющие требованиям заданного 

ресурса и применяемой технологии обработки. 

Увеличение длины роликов позволяет добиться 

ограничения контактных напряжений и 

соответственно желаемой твердости материала, 

однако при этом необходимо проводить расчет 

перемычки сепаратора не только на срез, но и на 

изгиб, рассматривая перемычку как жестко 

защемленную двухопорную балку. 
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Таблица 1 

Зависимость размеров тел качения и грузоподъемности подшипников  
волнового редуктора (i=36, M=4200 Н·м) от расчетного срока службы 

Характеристики 
Срок службы, часов 

500 4000 7000 

Вариант 1 

Тело качения dхL 10х16 10х25 10х30 

Диаметр жесткого 

колеса 
239 241 239 

Динамическая 

грузоподъемность 

подшипника 

волнообразователя 

61800 Н 125000 Н 154000 Н 

Вариант 2 

Тело качения dхL 8х16 8х38 8х50 

Диаметр жесткого 

колеса 
212,8 202,8 202,8 

Динамическая 

грузоподъемность 

подшипника 

волнообразователя 

80000 Н 160000 Н 216000 Н 

  

Максимальные изгибающие напряжения в 

ближнем к выходному валу ряду пазов 

сепаратора определяются зависимостью: 

HИ = ;5oРС
ZсепB��l,                   (15) 

где zРС – длина паза сепаратора, м; Wx – момент 

сопротивления минимального сечения 

перемычки пазов сепаратора, м3, определяемый 

по формуле: 

�r =
iсеп5 �

5 � ��
K����_? �6� �_?5�

5∙K��
�� �

Zсеп6#Zсеп �_?�
5∙K��

��
,          (16) 

где � – толщина стенки сепаратора, м; � = 360°/
n – угол между стенками перемычки, град. 

Вместе с тем увеличение длины роликов, 

увеличивает изгибающие напряжения в 

перемычках сепаратора при уменьшении 

контактных напряжений. Кроме того, 

необходимо учитывать форму паза сепаратора, 

поскольку обработка концевой фрезой 

прямоугольного контура требует засверливания 

углов, либо наличия радиусных переходов в 

углах. В первом случае возможно применение 

тел качения цилиндрической формы без фасок, 

однако отверстия в углах уменьшают сечение 

перемычки. Во втором случае необходимы фаски 

на телах качения. При этом соответственно 

уменьшается рабочая длина ролика относительно 

длины паза. 

Выбор формы паза сепаратора под тело 

качения также оказывает существенное влияние 

на технологию обработки, поскольку определяет 

максимальный диаметр фрезы, которой 

возможна обработка. Следует отметить что, 

диаметр фрезы всегда получается меньше 

диаметра тела качения для обеспечения 

прямолинейного участка на торцовой 

поверхности паза. Оптимизация формы 

сепаратора для получения возможности 

обработки пазов под ролики максимальным 

диаметром фрезы является важнейшей задачей 

при разработке его конструкции. 

После построения трехмерных моделей 

необходимо провести анализ напряженного 

состояния методом конечных элементов. На 

рисунках 5 и 6 представлены результаты расчета 

прочности сепаратора соответственно с пазом в 

форме «косточка» и прямоугольника со 

скругленными узлами. 

Таким образом, при конструировании 

редуктора следует выбирать максимальный 

диаметр тел качения (роликов) исходя из 

габаритных размеров передачи. Далее требуемые 

значения ресурса и твердости рабочих 

поверхностей следует обеспечивать увеличением 

длины тел качения при совместном учете 

контактных напряжений всех деталей зацепления 

и изгибающих напряжений в перемычке 

сепаратора. 

Решение задачи применения универсального 

широко распространенного оборудования с ЧПУ 

для изготовления волновых редукторов 

позволяет снизить их себестоимость по 

сравнению с планетарными редукторами за счет 

сокращения числа деталей и применения единой 

(групповой) технологии. 

По представленной методике в данном 

исследовании в АО «ЦеСИС» г. Пенза 

спроектированы и изготовлены опытные 

образцы волновых редукторов с передаточными 

отношениями 9, 24, 30, 36 и крутящим моментом 

до 4200 Н·м. 

Основные детали приведены на рисунке 7. 

По результатам предварительных испытаний 
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редуктора подтвердили заявленные технические 

характеристики. 

Вместе с тем кроме решения задачи по 

силовому расчету деталей редуктора с учетом 

возможности применения различных материалов 

требуется уточнение коэффициента полезного 

действия проектируемого редуктора. Испытания 

опытного образца редуктора с передаточным 

отношением i=24 и крутящим моментом M=1000 

Н·м показали значение КПД равное 94,8%. 

В настоящее время разработанный 

червячно-волновой привод, представленный на 

рисунке 8а, проходит ресурсные испытания в 

составе противотаранного устройства, общий 

вид которого показан на рисунке 8б. 

Разработанное изделие установлено вместо ранее 

применявшегося червячно-планетарного 

привода зарубежного производства. 

 
Рис. 5. Напряженное состояние сепаратора с пазом в форме «косточка» 

 
Рис. 6. Напряженное состояние сепаратора с пазом в форме прямоугольника со скругленными узлами 

 

 



Вестник БГТУ им. В.Г. Шухова                                                                                                                          2025, №7 

140 

а) б) 

 

 
Рис. 7. Общий вид основных элементов редуктора: 

а – жесткое колесо; б – волнообразователь и сепаратор 

 

а) б) 

  
Рис. 8. Общий вид: 

а – червячно-волновой привод; б – противотаранное устройство 

 

В процессе испытаний отмечено 

значительное увеличение точности 

позиционирования поворачиваемой в 

вертикальной плоскости стрелы барьера 

благодаря близким к нулю свободным ходам 

редуктора. Без применения специальных 

измерительных устройств люфты в приводе не 

фиксируются. Опытная эксплуатация в течение 

более года отказов привода не выявила. На 

данный момент продолжаются испытания 

опытного образца и отработка методик 

проектирования и групповых технологических 

процессов изготовления деталей для 

максимального сокращения времени на 

конструкторско-технологическую подготовку 

производства волновых редукторов. 

Выводы: 
1. Предложено определять размеры элементов 

зацепления волнового редуктора по критерию кон-
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тактной прочности для пар: волнообразователь – ро-

лик, ролик – жесткое колесо, ролик – сепаратор с 

учетом кривизны поверхностей деталей. 

2. Использовать для определения допустимых 

контактных напряжений в зацеплении методики 

расчета зубчатых цилиндрических эвольвентных 

передач, что позволяет учитывать число эквива-

лентных циклов нагружения, твердость и шеро-

ховатость рабочих поверхностей и другие пара-

метры. 

3. Ограничить из условий технологичности 

лезвийной обработки твердость деталей со сложным 

профилем (жесткого колеса и сепаратора) и приме-

нять для их изготовления стали с термической 

обработкой нормализация или улучшение. 

4. При назначении твердостей поверхностей 

контактных пар зацепления (волнообразователь – 

ролик, ролик – жесткое колесо, ролик – сепаратор) 

необходимо исходить условием равного ресурса. 

5. Обеспечивать требуемый ресурс передачи 

рациональным выбором диаметра и длины тел каче-

ния. 

6. При увеличении длины тел качения пока-

зана необходимость проверки прочности на изгиб 

перемычки сепаратора. 

7. Определена возможность использования 

для обработки контактирующих в зацеплении по-

верхностей жесткого колеса и сепаратора чисто-

вого фрезерования вместо дорогостоящих шли-

фовальных отделочных операций. 

8. Проведена экспериментальная проверка 

предлагаемой методики расчета и технических 

решений при проектировании, изготовлении и 

испытании волновых редукторов в приводах по-

ворота устройств ограничения доступа и безопас-

ности. 

Предлагаемая методика расчета зацепления 

волновых редукторов с промежуточными телами 

качения может найти применение при проведе-

нии инженерных расчетов силовых приводов, к 

которым не предъявляются жесткие требования 

по кинематической точности, жесткости и огра-

ничения массогабаритных показателей. 
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INCREASING TECHNOLOGY IN THE DESIGN OF WAVE REDUCERS  
FOR POWER DRIVES REFERENCES 

 

Abstract. Gearboxes with a relatively high gear ratio of 200...300 and a torque of up to 6000 N·m are 

widely used in rotation drives of access restriction and safety devices. The supply of serial worm and planetary 

gearboxes with an output torque of 1000 N·m for industrial use is very limited. This has become especially 

evident after the reduction in the range of foreign-made gearboxes. Designing and manufacturing special 

gearboxes is associated with significant difficulties due to the large number of parts in planetary gearboxes 

and the need for specialized gear-cutting equipment. An alternative to planetary gearboxes are planetary-

pinwheel and wave gearboxes with intermediate rolling elements. Wave gearboxes are a type of well-known 

planetary drives, the advantage of which, compared with planetary drives, is a higher gear ratio in one stage. 

The possibility of using normalized and improved steels for parts with a complex profile (rigid wheel and 

separator) with a limitation of their hardness is analyzed. This possibility allows using finish milling of these 

parts instead of expensive grinding finishing operations to improve the manufacturability of production. A 

method for determining the dimensions of the engagement elements of a wave reducer by the criterion of 

contact strength for pairs is proposed: wave former – roller, roller – rigid wheel, roller – separator. The 

possibility of determining the permissible contact stresses in the engagement by the methods of calculating 

cylindrical involute gears is considered, which allows taking into account the number of equivalent loading 

cycles, hardness and roughness of the working surfaces, as well as other parameters. 

Keywords: wave reducer, intermediate rolling elements, contact stresses, hardness. 
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