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Аннотация 
Предложена конструкция механизма выравнивания нагрузки по потокам для планетарной торовой 

винтовой передачи. Разработана математическая модель планетарной торовой винтовой передачи для оп-
тимизации конструкции механизма выравнивания нагрузки по потокам. На базе проведенного динамиче-
ского анализа и компьютерного моделирования обоснован выбор упругих компенсирующих элементов 
для механизма выравнивания нагрузки. 
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Abstract 
The paper presents the design of a mechanism for load alignment by flows in planetary torus helical trans-

missions. A mathematical model for the planetary torus helical transmission has been developed to optimize the 
process of designing the discussed mechanism for load alignment by flows. On the basis of the performed dynamic 
analysis and computer modeling, the choice of elastic compensating elements for the load alignment mechanism 
has been justified. 
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Введение  
 
В планетарной торовой винтовой 

передаче [1] нагрузка от ведущего звена 
к ведомому передается через составные 
ролики.  Вследствие неточности изготов-
ления и сборки передачи нагрузка между 
составными роликами распределяется 
неравномерно. Соответственно,  чтобы 
уменьшить усилия, действующие на эле-
менты передачи, необходимо снизить 
степень неравномерности нагрузки 
между составными роликами. Для этого 
следует разработать механизм выравни-
вания нагрузки по потокам.  

Выполнение одного из звеньев са-
моустанавливающимся в радиальном 
направлении, как в планетарной зубча-
той передаче [2, с. 185], вследствие нали-
чия на сферических поверхностях веду-
щего и заторможенного звеньев плане-
тарной торовой винтовой передачи бего-
вых дорожек может привести к заклини-
ванию составных роликов и поэтому не 
применимо. 

С целью выравнивания нагрузки 
между составными роликами предлага-
ется  выполнять их пальцы [1], контакти-
рующие с беговыми дорожками пере-
дачи, самоустанавливающимися. Для 
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этого в отверстиях цилиндрического 
диска, являющегося базовым элементом 
составного ролика, под пальцы (рис. 1) 
устанавливаются упругие элементы. 
Предотвращение повышения трения 

скольжения вследствие взаимодействия 
пальцев с упругими элементами обеспе-
чивается установкой на пальцы сфериче-
ских втулок, которые контактируют с бе-
говыми дорожками. 

 
 

 
 

Рис. 1. Составной ролик: 1 – цилиндрический диск; 2 – палец; 3 – упругий элемент; 4 – сферическая втулка 

 
 

Для описания функционирования 
планетарной торовой винтовой передачи 
и обоснования выбора материала упру-
гих компенсирующих элементов для ме-
ханизма выравнивания нагрузки по по-
токам разработаем математическую мо-
дель передачи и проведем на ее базе вы-
числительный эксперимент.  

 
Разработка математической  

модели 
 
Для составления математической 

модели торовой винтовой передачи при-
менен структурно-матричный метод  
[3, с. 145]. При составлении математиче-
ской модели, представленной на рис. 2, 
рассматривалась система, состоящая из 
следующих сосредоточенных масс: 1 – 
ведущее звено с беговой дорожкой, 
представленной винтовой линией с 

количеством витков Z1; 2 – ведомое 
звено с беговыми дорожками, выполнен-
ными в виде канавок количеством Z3, 
представляющими собой часть винтовой 
линии.  

Для упрощения математической 
модели в качестве заторможенного звена 
принят вал, на котором установлены со-
ставные ролики. Соответственно, враще-
ние ведущего звена вызывает поворот 
составных роликов, которые, в свою оче-
редь, вынуждают вращаться ведомое 
звено (см. рис. 2). 

Орграф к математической модели 
планетарной торовой винтовой передачи 
представлен на рис. 3. 

Упругость и податливость установ-
ленных посредством упругих компенси-
рующих элементов в составном ролике 
пальцев учитывается с помощью упру-
гих и диссипативных элементов. 
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Трансформаторные элементы ТЭ1 и ТЭ2, 
добавленные в разработанную матема-
тическую модель, позволяют учесть 
безынерционное преобразование харак-

теристик потока энергии. Полученная на 
базе модели матрица инциденций приве-
дена в табл. 1. 

 

 
 

Рис. 2. Схема математической модели торовой винтовой передачи 

 

 
 

Рис. 3. Орграф к математической модели 
 
 
Табл. 1. Матрица инциденций 
 

Узел 

Ветвь 

Инерционная Диссипативная Упругая Источник потенциала 

J1 J2 μ4 c4 М1 М2 

1 -1 0 -1 -1 1 0 

2 0 -1 1 1 0 -1 
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Учитывая введенные трансформа-
торные элементы и матрицу инциденций 
в соответствии с [3, с. 161], вывели урав-
нения, описывающие модель торовой 
винтовой передачи для проведения ее 
динамического анализа. 
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где ω1, ω2 – угловые скорости вращения 
звеньев, составляющих математическую 
модель, рад/с; МУ4 – крутящий момент, 
приложенный к упругим элементам, 
Н∙м; МД4 – крутящий момент, приложен-
ный к диссипативным элементам, Н∙м; 
J1, J2 – моменты инерции звеньев, со-
ставляющих математическую модель, 
кг∙м2; u1, u2 – передаточные отношения 
между ведущим звеном и составным ро-
ликом, составным роликом и ведомым 
звеном соответственно; η1, η2 – КПД  
в передачах мощности между ведущим 
звеном и составным роликом, составным 
роликом и ведомым звеном соответст-
венно; c4 – угловая жесткость упругих 
элементов, Н∙м/рад; μ4 – коэффициент 
сопротивления диссипативных элемен-
тов, Н∙м∙с/рад. 

Передаточное отношение и КПД 
при передаче энергии между ведущим 
звеном и составным роликом определя-
ется как для клинового механизма в со-
ответствии с [4, с. 57] по формулам 
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где α1 – угол подъема кривой, образую-
щей беговую дорожку с количеством 
витков Z1, рад; φпр – приведенный угол 
трения, рад. 

Передаточное отношение и КПД 
при передаче энергии между составным 
роликом и ведомым звеном определя-
ются через передаточное отношение и 
КПД торовой винтовой передачи  
в целом [1]. 

При расчете угловой жесткости 
звена передачи, представляющего собой 
совокупность всех составных роликов с 
установленными в них упругими ком-
пенсирующими элементами, оно рас-
сматривается как параллельное соедине-
ние упругих элементов. Соответственно, 
угловая жесткость упругих компен- 
сирующих элементов определяется  
по формуле 

 
2

4 = ,Р П y сc n n c R              (7) 

 
где nР – количество пальцев в составном 
ролике; nП – количество составных ли-
ков; су – линейная жесткость упругих 
компенсирующих элементов, Н/м;  
Rс – радиус наружной поверхности ци-
линдрического диска, являющегося эле-
ментом составного ролика, м. 

Коэффициенты сопротивления 
диссипативных элементов определяются 
посредством парциальных систем, выде-
ляемых из динамической модели (коэф-
фициент сопротивления μ4 находят в со-
ответствии с [3, формула (3.53)]). 

Момент инерции для парциальной 
системы с упругим базовым элементом 
рассчитывается с учетом равенства кине-
тических энергий исходного и приведен-
ного инерционных элементов анало-
гично найденному в [5] по формуле 
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Вычислительный эксперимент 

 
Для обоснования материала ис-

пользуемых упругих компенсирующих 
элементов в механизме выравнивания 
нагрузки по потокам проанализирована 
разработанная математическая модель с 
учетом следующих исходных парамет-
ров для планетарной торовой винтовой 
передачи: передаточное число u = 20; 
количеством составных роликов 7  
(с двумя пальцами на каждом); Z1 = 2;  
Z3 = 10; геометрические параметры торо-
вой поверхности, на которой образованы 
беговые дорожки, R = 33,5 мм, r = 16 мм; 
М2 = 400 Н∙м; η = 0,86. 

Значения угловой жесткости и ко-
эффициентов сопротивления опреде-
лены теоретически на базе усредненных 
величин линейной жесткости и коэффи-
циентов апериодичности для случаев вы-
полнения упругих компенсирующих 
элементов из резины и пластмассы: 

– упругие компенсирующие эле-
менты, выполненные из резины 
(с4 = 1,68·104 Н∙м/рад, μ4 = 3,11 Н∙м∙с/рад); 

– упругие компенсирующие эле-
менты, выполненные из пластмассы 
(с4 = 2,24·104 Н∙м/рад, μ4 = 3,59 Н∙м∙с/рад). 

Результаты получены на основе 
разработанной математической модели 
решением численными методами си-
стемы уравнений (1)–(4). На рис. 4 пред-
ставлены графики изменения угловых 
скоростей и крутящего момента звеньев 
исследуемой передачи для случая при-
менения упругих компенсирующих эле-
ментов из резины.  

 

 
а) 

 
б) 

 
 
Рис. 4. Графики изменения угловых скоростей (а) и крутящего момента (б) звеньев передачи  
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На рис. 5 представлены графики 
изменения угловых скоростей и крутя-
щего момента звеньев исследуемой 

передачи для случая применения упру-
гих компенсирующих элементов из 
пластмассы. 

 
 

а) 

 
б) 

 
 
Рис. 5. Графики изменения угловых скоростей (а) и крутящего момента (б) звеньев передачи 
 
 

Анализ приведенных графиков по-
казывает, что при применении упругих 
компенсирующих элементов, выполнен-
ных из пластмассы, по сравнению с вы-
полненными из резины максимальное 
отклонение угловых скоростей от их зна-
чений в установившемся режиме работы 
передачи снижается в 1,6 раза, а откло-
нение крутящего момента меньше  
на 6,7 %. При этом для обоих вариантов 

упругих компенсирующих элементов 
время перехода системы в устойчивое 
положение одинаково.  

Механизм выравнивания нагрузки 
с резиновыми и пластмассовыми упру-
гими компенсирующими элементами 
был исследован в CAE-системе NX [6].  
В качестве измеряемого параметра высту-
пал крутящий момент на составном ро-
лике. Остальные параметры принимались 
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аналогичными тем, что брались при ана-
лизе математической модели планетарной 
торовой винтовой передачи. 

Для упрощения расчетной модели 
и сокращения затрат времени на экспе-
римент, как и для динамической модели, 
в качестве ведущего звена задавалось 
звено с беговой дорожкой с количеством 
витков Z1, а ведомого – звено с канав-
ками (представляющими собой часть 
винтовой линии) количеством Z3. Вал с 

установленными составными роликами 
был зафиксирован. На рис. 6 приведена 
разработанная 3D-модель исследуемой 
передачи с механизмом выравнивания 
нагрузки между составными роликами. 

На рис. 7 представлены графики 
изменения крутящего момента на одном 
из составных роликов для случаев ис-
пользования упругих компенсирующих 
элементов из резины (см. рис. 7, а)  
и пластмассы (см. рис. 7, б). 

 

 

 

 
 

 

Рис. 6. 3D-модель планетарной торовой винтовой передачи: 1 – ведущее звено с беговой дорожкой,  
представленной винтовой линией с количеством витков Z1; 2 – ведомое звено с беговыми дорожками, выполненными в виде канавок 
количеством Z3, представляющих собой часть винтовой линии; 3 – зафиксированное звено; 4 – составной ролик 
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а) 

 
б) 

 
 

Рис. 7. Графики изменения крутящего момента на составном ролике 

 
 

Анализ полученных графиков по-
казывает, что при применении упругих 
компенсирующих элементов, выполнен-
ных из пластмассы, крутящий момент на 
составном ролике меньше на 10,3 %, чем 
в случае использования упругих компен-
сирующих элементов, выполненных  
из резины.  

 
Заключение 

 
В рамках работы были разрабо-

таны математическая модель и алгоритм 
ее реализации для динамического ана-
лиза планетарной торовой винтовой пе-
редачи с целью выбора вида упругих 
компенсирующих элементов в меха-
низме выравнивания нагрузки по пото-

кам. Посредством моделирования  
в CAE-системе NX были проанализиро-
ваны крутящие моменты, приходящиеся 
на один составной ролик передачи, при 
различном материале упругих компенси-
рующих элементов в механизме вырав-
нивания нагрузки по потокам. 

Таким образом, проведенный ана-
лиз показывает, что в механизме вырав-
нивания нагрузки по потокам для торо-
вой винтовой передачи наиболее целесо-
образно использование пластмассовых 
упругих компенсирующих элементов, 
что позволяет обеспечить большую сте-
пень выравнивания нагрузки между со-
ставными роликами и снизить ударные 
нагрузки при переходных процессах.  
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