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Аннотация 
Приведена методология расчета и проектирования радиально малогабаритных механических пере-

дач, содержащих цилиндрические кулачки, сепаратор и составные ролики. Она включает методы опре-
деления относительной угловой скорости ролика, коэффициентов трения в контактирующих парах, КПД, 
методики силового и кинематического анализа и направлена на повышение КПД и нагрузочной способ-
ности исследуемых механизмов. 
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Abstract 
The article presents the methodology for the calculation and design of mechanical transmissions with 

small radial dimensions. Transmissions are composed of cylindrical cams, the separator and composite rollers. 
The methodology includes methods for determining the relative angular velocity of a roller, coefficients of 
friction in contact pairs and the efficiency, as well as techniques of force and kinematic analyses. The 
methodology is aimed at increasing the efficiency and load-carrying ability of mechanisms under study.  
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Введение 

Для работы в пространствах с ог-
раниченными радиальными габаритами 
(в трубах, скважинах и т. д.) эффектив-
ным решением является применение 
передач с промежуточными телами ка-
чения (ППТК). Они имеют компоно-
вочные преимущества, низкую мате-
риалоемкость и высокую энергонасы-
щенность, т. к. мощность в передачах 
такого типа передается по множеству 
параллельных потоков [1]. Данный 
класс механизмов все еще малоизучен. 
Основным недостатком большинства 
конструкций передач этого типа явля-
ется низкий КПД. Разработка методо-

логии расчета и проектирования пере-
дач с промежуточными телами каче-
ния, обладающих большими потенци-
альными конструктивными возможно-
стями, позволит создавать эффектив-
ные механические приводы с малыми 
радиальными габаритами, не уступаю-
щие по техническим характеристикам 
мировым аналогам.    

Рассмотрим конструкцию и прин-
цип работы исследуемой передачи 
(рис. 1). Передача включает два цилин-
дрических кулачка, сепаратор и тела 
качения. Кулачки образованы двумя 
элементами. Ролики также состоят из 
нескольких деталей, имеющих возмож-
ность вращаться относительно друг 
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друга. 
При вращении внутреннего кулач-

ка 1 (ведущего звена) ролики 4 переме-
щаются по замкнутой беговой дорожке, 
изготовленной на его поверхности, по 
замкнутой беговой дорожке наружного 
кулачка 3, закрепленного в корпусе, и 
вдоль пазов сепаратора 2 (ведомого зве-

на), одновременно вынуждая его вра-
щаться с уменьшенной скоростью. Пе-
редаточное отношение данного меха-
низма зависит от соотношения числа 
периодов (волн) беговых дорожек внут-
реннего и наружного кулачков Z1 и Z3 
соответственно. 

 
 
 

 
 

Рис. 1. Передача с промежуточными телами качения: а – конструктивная схема; б – основные детали;              
в – редуцирующий узел; г – редуктор в сборе; 1 – внутренний кулачок; 2 – сепаратор; 3 – наружный кулачок; 4 – ролики 

 
 
Исходными данными для расчета 

являются условия компоновки редукто-
ра (редуцирующего узла) при его 
встраивании в другой механизм, в т. ч. 
максимальный диаметр корпуса редук-
тора Dmax и диаметр сквозного отвер-
стия D0, мм. 

Также необходимо задать требуе-
мое передаточное отношение i; номи-
нальный передаваемый крутящий мо-
мент Mвых, H·м; номинальную частоту 
вращения ведущего вала n1, об/мин; ре-
жимы работы редуктора; материалы для 
изготовления основных элементов пе-
редачи и вид их термообработки; сте-
пень точности изготовления деталей; 
вид применяемой смазки и ресурс L, 
млн об. 

 
Предварительные расчеты  

параметров передачи 

1. По справочным данным [2] при-
нимаются значения коэффициента трения 

скольжения f и коэффициента трения ка-
чения δ, мм. Допускаемые контактные 
напряжения (при взаимодействии ролика 
с пазами сепаратора и беговыми дорож-
ками) [σH], допускаемые напряжения из-
гиба (для выступов торцовых кулачков) 
[σF], допускаемые напряжения среза [τср] 
и смятия [σсм] (для взаимодействия эле-
ментов составных роликов) и допускае-
мые напряжения кручения [τ] (для всех 
валов) определяются согласно данным 
источников [3, 4]. 

2. Предварительно оценивается 
возможность передачи заданных мощ-
ностей при установленных радиальных 
габаритах с помощью одной секции ре-
дуктора. Определяется удельная пере-
даваемая мощность kps, кВт/м2:  

 

( )( )2 2
ps вых 1 max 0k 133 M n i D D= ⋅ ⋅ ⋅ − .   (1) 

Предельные значения удельной 
передаваемой мощности  
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ps maxk 9 D 1550.⎡ ⎤ = ⋅ +⎣ ⎦  

В случае, если ps psk k⎡ ⎤≥ ⎣ ⎦ , исход-
ные параметры для проектирования та-
ковы, что необходимо разрабатывать 
передачу с техническими характери-
стиками, превышающими характери-
стики наиболее эффективных образцов 
редукторов, серийно выпускаемых ми-
ровыми лидерами-производителями 
редукторной техники. Тогда следует 
либо скорректировать исходные дан-
ные, либо проектировать многосекци-
онную передачу. При проектировании 
передачи в многосекционном исполне-
нии (с несколькими параллельно со-
единенными редукторными секциями, 
передающими мощность) число секций 
можно ориентировочно найти по фор-
муле n ps psS k k⎡ ⎤= ⎣ ⎦  с округлением по-
лученного значения до ближайшего 
большего целого числа. При этом дей-
ствующий крутящий момент в одной 
секции определится по следующей за-
висимости: ( )'

вых вых n nsM M S k= ⋅ , где 
kns – коэффициент неравномерности 
распределения нагрузки между секция-
ми, kns = 0,7…0,8.  

3. Производится выбор типа пе-
редачи по поверхности, на которой 

располагаются траектории центров тел 
качения. Предпочтительным является 
цилиндрический тип. Однако в случае 
установленных ограничений на осевые 
габариты передачи, а также при разра-
ботке передач с пересекающимися ося-
ми валов и изменяющимися углами их 
наклона преимущество за сферическим 
типом. С учетом специфических ком-
поновочных требований может также 
иногда применяться конический тип 
ППТК. 

4. Определяется кинематическая 
схема передачи по табл. 1 с учетом за-
данного значения передаточного отно-
шения. При этом числа периодов Z1 и 
Z3 являются целыми и выбираются из 
диапазона 1...10. Далее рассматривает-
ся первая кинематическая схема  
(Mвых = M2), позволяющая получить 
максимальное значение передаточного 
отношения при высоком КПД относи-
тельно других кинематических схем. 
Для механизмов развинчивания труб 
применимы кинематические схемы № 2 
и 5, которые обеспечивают разнона-
правленность вращений ведущего и ве-
домого валов. 

Параметры конструктивной схемы 
передачи устанавливаются по табл. 2.  

 
 

Табл. 1. Кинематические схемы (КС) ППТК 

Номер КС Ведущее звено Ведомое звено Остановленное звено Передаточное отношение 

1 1 2 3 ( )3
12 3 1i 1 Z Z= +  

2 1 3 2 ( )2
13 3 1i Z Z= −  

3 2 1 3 ( ) ( )3
21 1 1 3i Z Z Z= +  

4 2 3 1 ( ) ( )1
23 3 1 3i Z Z Z= +  

5 3 1 2 ( )2
31 1 3i Z Z= −  

6 3 2 1 ( )1
32 1 3i 1 Z Z= +  
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Табл. 2. Конструктивные исполнения секции ППТК 

Конструктивная схема Внутреннее звено Промежуточное звено Наружное звено 

1 1(3) 2 3(1) 

2 1(3) 3(1) 2 

3 2 1(3) 3(1) 

 
 
Наиболее целесообразно (для пер-

вой кинематической схемы) использова-
ние первой конструктивной схемы, при 
которой внутренним звеном является 
внутренняя втулка (кулачок), промежу-
точным – сепаратор, а наружным – на-
ружная втулка (наружные кулачки). 

5. Исходя из заданных частоты 
вращения ведущего вала и закона дви-
жения ведомого звена механизма опре-
деляется тип центровых кривых кулач-
ков. При проектировании скоростных 
передач рекомендуется использовать 
синусоидальные кривые. Для механиз-
мов с ручным приводом целесообразно 
применять кусочно-винтовые центро-
вые кривые. В случае, если закон дви-
жения ведомого звена механизма носит 
специфический характер, необходимо 
определять уравнения центровых кри-
вых по разработанным алгоритмам [5]. 

6. Предварительно рассчитывают-
ся основные геометрические парамет-
ры передачи по эмпирическим зависи-
мостям. Исходя из значения Dmax при-
нимается значение радиуса средней ок-
ружности R и радиус ролика rs. Реко-
мендуются следующие эмпирические 
зависимости: R ≈ 0,8 · Dmax / 2, rs =   
= (0,12…0,18) · Dmax / 2. 

Число периодов центровой кривой 
внутреннего кулачка, как правило, при-
нимают Z1 = 1. Число периодов центро-
вой кривой наружного кулачка Z3 опре-
деляется в зависимости от заданного 
передаточного отношения (s)

ioi  по фор-
мулам из табл. 1. Для первой кинемати-
ческой схемы, как правило, Z3 = (3)

12i 1− . 
Число тел качения (пазов сепаратора) 
находят по формуле n = Z1 + Z3. 

Оптимальное значение амплиту-
ды A, исходя из условия наименьших 
потерь на трение,  

 

( ) ( )2
3 1 3A π R 2 Z Z tg φ 4 Z= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ . (2) 

Угол трения определяется по 
формуле ( )arctg fϕ = , где в качестве 
коэффициента трения f необходимо 
подставлять приведенный коэффици-
ент сопротивления движению, учиты-
вающий скольжение и сопротивление 
качению. До вычисления значений сил 
можно принимать значения коэффици-
ента из интервала f = 0,05…0,07 (для 
стальных деталей, работающих со 
смазкой). Численный анализ выраже-
ния (2) показал, что коэффициент f не-
значительно влияет на величину ам-
плитуды при f < 0,2. 

Средние углы подъема кривых 
зацепления α1m и α3m определяются по 
формуле 

 

( )( )jm jα arctg 2 Z A π R .= ⋅ ⋅ ⋅     (3) 

7. Проводится силовой анализ за-
цепления.  

Коэффициент Kp, учитывающий 
количество роликов, одновременно пе-
редающих нагрузку, определяется по 
формуле 

 
( ) ( )p s 3m 3mK 1 r tg α sin α A= − ⋅ ⋅ .    (4) 

Далее вычисляются средние зна-
чения сил N2, N1 и N3, Н, действующих 
на тела качения со стороны основных 
элементов передачи. 
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( )2 2 p nN M R n K K= ⋅ ⋅ ⋅ ,         (5) 

где M2 – крутящий момент на выход-
ном валу, Н·м; Kp – коэффициент, учи-
тывающий геометрические параметры 
беговой дорожки и наличие участков, 
где тела качения не передают нагрузку; 
Kn – коэффициент неравномерности 
распределения нагрузки по потокам. 

Коэффициент Kn зависит от точ-
ности изготовления деталей. Исходя из 
опыта проектирования, при наличии в 
передаче механизма выравнивания на-
грузки по потоками, его можно опреде-
лять по формуле 

 
Kn = 1,6–0,1 · St ≤ 1, 

где St – степень точности изготовления 
основных элементов передачи (кулач-
ков, сепаратора и тел качения). 
 

( )( )1 2 1 2 3 1 4 2N N С С f С С С С ;= ⋅ − + ⋅  (6) 

( )3 2 1 4 2N N N C C ,= − ⋅            (7) 

где С1…С4 – коэффициенты: 

( ) ( )1 3m 3mС cos α f sin α= + ⋅ ;            

( ) ( )2 3m 3mС sin f cos= α − ⋅ α ; 

( ) ( )3 1m 1mС cos α f sin α= − ⋅ ;             

( ) ( )4 1m 1mС sin α f cos α= + ⋅ . 

В зависимости от выбранной ки-
нематической схемы (КС) оценивается 
средний КПД передачи согласно выра-
жениям, приведенным в табл. 3, с под-
становкой средних значений углов 
подъема кривых. 

Определяем моменты, действую-
щие на основные звенья передачи  
(ведущее и остановленное), исходя  
из уравнения баланса моментов. Для  
первой кинематической схемы  
M1 = M2 / ( (3)

12i  · n), M3 = M2 – M1. 
 
Проектный расчет передачи 

8. Определяются геометрические 
параметры ППТК (рис. 2).  

 
 

Табл. 3. Выражения для определения среднего КПД ППТК 

Номер КС КПД Номер КС КПД 

1 ( )
( )

1m 3m
3

12 1m 3m

sin( ) cos
i sin( ) cos( 2 )

α + α ⋅ ϕ
⋅ α + ϕ ⋅ α − ⋅ϕ

 4 
( ) ( )

3m 1m
1

23 1m 3m

sin( ) cos( 2 )
i cos sin( )

α −ϕ ⋅ α + ⋅ϕ
⋅ ϕ ⋅ α + α

 

2 
( )

3m 1m
2

13 1m 3m

sin( ) cos( 2 )
i sin( ) cos( 2 )

α −ϕ ⋅ α + ⋅ϕ
⋅ α +ϕ ⋅ α − ⋅ϕ

 5 
( )

1m 3m
2

31 3m 1m

sin( ) cos( 2 )
i sin( ) cos( 2 )

α −ϕ ⋅ α + ⋅ϕ
⋅ α + ϕ ⋅ α − ⋅ϕ

 

3 
( ) ( )

1m 3m
3

21 1m 3m

sin( ) cos( 2 )
i cos sin( )

α − ϕ ⋅ α + ⋅ϕ
⋅ ϕ ⋅ α + α

 6 ( )
( )

1m 3m
1

32 3m 1m

sin( ) cos
i sin( ) cos( 2 )

α + α ⋅ ϕ

⋅ α + ϕ ⋅ α − ⋅ϕ
 

 
 
Минимальный диаметр входного 

вала, исходя из условия прочности на 
кручение, 

 

[ ] ( )( )33
1min 1D 16 M 10 1= ⋅ ⋅ τ ⋅ π ⋅ − ξ , (8) 

где ξ – коэффициент, учитывающий на-
личие сквозного отверстия у ведущего 
вала, ξ = 0,70…0,73. 

Минимальный диаметр ведущего 

вала D1min не должен превышать              
значение 0,7·Dmax. 

Длина ролика lr принимается с 
учетом ее максимального значения: 

 
( )r  max max 1min k0,5 D Dl = ⋅ − − δ ,       (9) 

где δk – толщина корпуса редуктора, мм. 
Максимальная длина ролика не 

может превышать значение 0,5·R. 
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Рис. 2. Геометрические параметры секции ППТК: 1 – внутренние кулачки; 2 – сепаратор; 3 – наружные кулач-
ки; 4 – ролики; 5 – ведущий вал; 6 – корпус; 7 – винты, стопорящие наружные кулачки в корпусе 

 
 
При разбиении общей длины ро-

лика lr по ступеням рекомендуется уве-
личить длины средней и верхней сту-
пеней как наиболее нагруженных. При 
этом на втулке, контактирующей с се-
паратором, необходимо проектировать 
выступ для устранения перекосов оси 
ролика. Таким образом, lr1 = 0,3 · lr,  
lr2 = lr3 = 0,35 · lr. 

Высоту lrp2 и диаметр dsp2 буртика 
для устранения перекосов оси ролика 
(рис. 3), как и толщину корпуса δk, 
принимаем конструктивно. 

Уточняется минимальный радиус 
втулок ролика из условий прочности 

(первоначально принятый в п. 6): 
 

( ) ( )
[ ]

( ) ( )

2 3m 3m

n r2k st см
s2

3m 3m

2 M tg sin
A 1 1

R A n K k
r

2 tg sin

l
⎛ ⎞⋅ ⋅ α ⋅ α
⋅ − −⎜ ⎟⎜ ⎟⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ σ⎝ ⎠=

⋅ α ⋅ α
,(10) 

где lr2k – длина контактной линии втул-
ки ролика и паза сепаратора, скорректи-
рованная с учетом высоты буртика,  
lr2k = lr2 – lrp2; kst – коэффициент диамет-
ра стержня, kst = d0 / ds (для роликов с 
радиусом rs ≤ 7 мм рекомендуется  
kst = 0,5…0,6). 
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Рис. 3. Геометрические параметры ролика: 1 – втулка, контактирующая с внутренними кулачками; 2 – втулка, 
контактирующая с пазами сепаратора; 3 – втулка, контактирующая с наружными кулачками; 4 – стержень 

 
 
Окончательно устанавливаются 

значения радиусов втулок (принимают-
ся равными у всех ступеней): rs = rs1 =  
= rs2 = rs3 (диаметр ролика ds = 2 · rs). 
Минимальный диаметр ролика ds не 
должен превышать величину 0,2 · Dmax. 

При нарушении хотя бы одного из 
условий (D1min ≤ 0,7 · Dmax, ds ≤ 0,2 · Dmax) 
необходимо скорректировать исходные 
данные (изменить материалы, виды 
термообработки), а в случае невозмож-
ности рассмотрения вопроса увеличения 
числа секций ППТК см. п. 14 данной 
методологии. 

Стержень ролика конструируется 
соединенным со втулкой, контакти-
рующей с наружным кулачком. Диа-
метр стержня ролика принимаем еди-
ным для двух других ступеней:  
dso = dso1 = dso2 = 0,5 · ds. 

9. Производится расчет геометри-
ческих параметров основных элементов 
передачи. Исходя из известных диамет-
ров D1min и Dmax определяются внутрен-
ние и наружные диаметры сепаратора и 

кулачков. 
 

3n max kD D 2 δ= − ⋅ ; 3v 3n r3D D 2 l= − ⋅ ; 

2n 3vD D= ;   2v 2n r2D D 2 l= − ⋅ ; 

1n 2vD D= ;   1v 1n r1D D 2 l= − ⋅ .    (11) 

После определения длины ролика 
необходимо скорректировать радиус 
средней окружности передачи: 

 

max k r3 rp2 r2kR 0,5 D 0,5l l l= ⋅ − δ − − − .  (12) 

Если после расчетов в пп. 8…10 
параметры rs и R изменили значения по 
сравнению с принятыми в п. 6, необхо-
димо скорректировать значения гео-
метрических и силовых параметров, 
рассчитанных по пп. 6 и 7 данной ме-
тодологии. 

10. Определяется средняя угловая 
скорость вращения тела качения ωe от-
носительно собственной оси (табл. 4). 
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Табл. 4. Выражения для определения относительной угловой скорости тела качения 

КС Выражение для определения ωe 

1 
( )

( )
( )
( ) ( ) ( )

3m 3m1
3 3

s 1m 3m 12 12 3m

sin tgR 1
3 r sin π i i cos

⎛ ⎞α αω ⋅
⋅ − + −⎜ ⎟⎜ ⎟⋅ − α − α ⋅ α⎝ ⎠

 

2 ( ) ( ) ( )1
1m2

s 1m 13 3m

R 1 1 tg
3 r cos i cos( )

⎛ ⎞ω ⋅
⋅ − − + α⎜ ⎟⋅ α ⋅ α⎝ ⎠

 

3 
( )
( )

1m2
3m3

s 3m21

cosR 1tg( )
3 r cos( )i

⎛ ⎞αω ⋅
⋅ − − α +⎜ ⎟⋅ α⎝ ⎠

 

4 
( )
( )

32
11

s 123

cos αR 1tg( )
3 r cos( )i

⎛ ⎞ω ⋅
⋅ + + α −⎜ ⎟⎜ ⎟⋅ α⎝ ⎠

 

5 ( ) ( ) ( )3
3m2

s 3m 31 1m

R 1 1 tg
3 r cos i cos( )

⎛ ⎞ω ⋅
⋅ + + − α⎜ ⎟⋅ α ⋅ α⎝ ⎠

 

6 
( )

( )
( )
( ) ( ) ( )

1m 1m3
1 1

s 1m 3m 32 32 1m

sin tgR 1
3 r sin π i i cos

⎛ ⎞α αω ⋅
⋅ − + −⎜ ⎟⎜ ⎟⋅ − α − α ⋅ α⎝ ⎠

 

 
 
11. Приведенный коэффициент 

трения скольжения f ′ и коэффициент 
трения качения δ в контакте ролика и 
рабочих поверхностей деталей ППТК 
определяются согласно методике, опи-
санной в [6]. 

12. Уточненный КПД ППТК оп-
ределяется по формуле 

 

( )

( )

2 2
m

j enj
j 1

2 2 m

j soj oj
j 1

M ,
N

M n
f N r

=

=

⋅ω
η=

⎛ ⎞δ⋅ ⋅ ω +⎜ ⎟
⎜ ⎟⋅ω + ⋅
⎜ ⎟
+ ⋅ ⋅ ⋅ω⎜ ⎟
⎝ ⎠

∑

∑

 (13) 

где rsoj – радиус отверстия в соответст-
вующей (j-й) втулке ролика (радиус 
ступени стержня); ωenj – угловая ско-
рость вращения втулки ролика относи-
тельно соответствующей беговой до-
рожки или паза сепаратора, рассчитан-
ная с предположением ее качения без 
проскальзывания; ωoj – угловая скорость 

вращения втулки ролика относительно 
его стержня.  

Так как стержень связан с одной 
из втулок, то внутреннее трение там 
учитываться не будет, а в контакте 
двух других втулок со стержнем роли-
ка будут рассматриваться относитель-
ные угловые скорости с учетом знака: 

oj ejn estω = ω −ω , где ωest – относитель-
ная угловая скорость звена (втулки), 
соединенного со стержнем, принимае-
мая равной ωe1n, ωe2n или ωe3n соответ-
ственно. 

Для передачи, сконструированной 
по первой кинематической схеме, рас-
чет кинематических параметров со-
ставных элементов тел качения приве-
ден в [7]. 

13. Скорости скольжения υskj 
определяются по формуле 

 

skj rj e srυ = υ ± ω ⋅ ,             (14) 
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где υrj – проекция относительной 
скорости движения тела качения j-го 
звена на прямую, перпендикулярную к 
нормали к поверхностям контакти-
рующих деталей в точке контакта.    

Знак «+» принимается в случае, 
когда перенесенная в точку контакта 
скорость ωe · rs совпадает по направ-
лению со скоростью υrj, перенесенной в 
ту же точку, а знак «–» – в обратном 
случае. Формулы по расчету скоростей 
скольжения для первой кинемати-
ческой схемы также приведены в [7].   

14. Приведенный коэффициент 
сопротивления движению рассчитыва-
ется по формуле 

 

( )
m

j ejn m
j 1

пр j skjm
j 1

j sj oj
j 1

N
f N

f N r

=

=

=

⎛ ⎞δ ⋅ ⋅ ω +⎜ ⎟
⎜ ⎟= ⋅υ
⎜ ⎟
+ ⋅ ⋅ ⋅ω⎜ ⎟
⎝ ⎠

∑
∑

∑
. (15) 

При этом производится перерас-
чет сил и моментов по п. 7 данной ме-
тодологии, если полученное значение 
fпр отличается от принятого коэффици-
ента f в п. 6. 

 
Проверочные расчеты передачи 

15. Проверочные расчеты переда-
чи на прочность проводятся с учетом 
определенных ранее (п. 1) допускаемых 
напряжений. 

Напряжения смятия на поверхно-
стях втулок можно найти по формуле 

 

( )смj j stj sj rjN 2 k r lσ = ⋅ ⋅ ⋅ .       (16) 

Определять напряжения смятия 
можно для наиболее нагруженной втул-
ки ролика. 

Напряжения среза (при двух по-
верхностях среза) можно найти по фор-
муле 

( )2 2
N 2 st2 s2N 2 k rτ = ⋅ π ⋅ ⋅ .       (17) 

Расчетные напряжения смятия и 
среза сравниваются с допускаемыми 
напряжениями. 

Контактные напряжения и усло-
вие контактной прочности 

 

( )Hj j sj rj191,7 N r lσ = ⋅ ⋅ , 

( ) [ ]Hmax Hj Hmax , j 1..3σ = σ = ≤ σ ,   (18) 

где в качестве lrj принимается длина 
контактной линии (для ступени, контак-
тирующей с сепаратором,  lr2 = lrр2). 

Высота срезаемого участка вы-
ступов наружных кулачков определяет-
ся исходя из допускаемых напряжений 
изгиба. 

 
( )
[ ] ( )( )23 3m

fmin 3m
r3 F

N sin
h 3 tg 1

2 l
⋅ α

= ⋅ ⋅ α −
⋅ ⋅ σ

.(19) 

Рассчитанная высота hfmin не 
должна превышать 0,2·А. 

При невыполнении одного из ус-
ловий прочности в п. 15 принимаем 
решение об изменении материалов и их 
термообработки либо об увеличении 
числа секций редуктора. Перерасчет 
параметров многосекционного редук-
тора следует начинать с п. 6 данной 
методологии. 

16. Определение критических 
частот и проверка физической устой-
чивости системы производятся по ме-
тодикам, приведенным в [8].  

Алгоритм расчета ППТК в виде 
блок-схемы представлен на рис. 4.  
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Рис. 4. Методология расчета и проектирования ППТК 
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Выводы 

Разработанная методология была 
использована при создании эксперимен-
тальных образцов ППТК, которые на-
шли применение в малогабаритных 
энергосберегающих приводах. Редуктор 
РР-104-5 с составными роликами ус-
пешно прошел промышленные испыта-
ния в Ленинской групповой котельной 
ОАО «НПО «Сибсельмаш» в составе 
агрегатированного мазутонасоса рецир-
куляции топочного мазута паровых             
котлов ДЕ-25/14 ГМ. Опытный образец 
редуктора РР-104-5 был также апроби-
рован на ОАО «Инструментальный за-
вод Сибсельмаш» в составе привода 
конвейера для птицефабрик.   

Так как разработка техники для 
бурения скважин является финансово 

затратной и сопряжена с решением 
множества задач, не связанных с пере-
дачами, на сегодняшний день основное 
внедрение опытные образцы ППТК по-
лучили в качестве встраиваемых редук-
торных узлов в средства механизации. В 
частности, были разработаны ручное 
подъемно-тяговое устройство на основе 
ППТК, обеспечивающее требуемую 
грузоподъемность 200 кг, и ключ для 
демонтажа и сборки резьбовых соеди-
нений крепящих головки блока цилинд-
ров дизельных двигателей тепловозов 
ЧМЭ-3. При промышленной апробации  
в Локомотивном депо «Могилев» с по-
мощью ключа с диаметром корпуса  
82 мм был однократно реализован мо-
мент срыва резьбы 2000 Н·м. 
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