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На рис. 1. представлена схема шарикового зацепления в радиально-

плунжерном редукторе. 

Параметры аппроксимации, т. е. углы 2 между аппроксимирующи-

ми отрезками прямых линий, радиус R дуги окружности (радиус впадины 

между смежными зубьями), а также диаметры D max  и D min периодического 

профиля центрального колеса автоматически рассчитываются ЭВМ. Их 

численные значения могут быть указаны  на схеме  аппроксимации по за-

просу оператора. 

Были найдены зависимости для оценки этих параметров при широком 

диапазоне изменения исходных данных: при передаточных отношениях от 

4 до 50 (это предельные передаточные отношения для одной ступени ре-

дуктора) и при изменении диаметра шаровых плунжеров от 5 до 15. Все 

зависимости, полученные на основе  компьютерного моделирования ша-

риковых зацеплений, будут представлены ниже. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 1. Схема шарикового зацепления в радиально-плунжерном редук-

торе 
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Другим направлением улучшения параметров зацеплений звеньев 

червячных передач качения является использование продольной и про-

фильной модификации витков червяка. Эти конструктивные и технологи-

ческие мероприятия позволяют повысить кинематическую точность и на-

грузочную способность передач качения. 
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Передаточное отношение можно выразить частным S1 / S2 , то есть       

i = S1 / S2 =  ·d1 /(cos  · ·d2)  = d1 /(d2·cos ). 

Из рис. 3 следует, что d2 = d1·tg , следовательно, i = tg  ·cos  . 
В приведенных соотношениях d2 =(dmin + dmax)/2. При этом высота ра-

бочей части усеченного конуса h=(dmax – dmin)/(2·tg). 

Нетрудно показать, что в любой другой точке контактной линии КК 

при среднем диаметре рабочей конической поверхности пальцев, равном  

d2 = d1·tg , скорости любой точки, принадлежащей червяку, и этой же 

точки, принадлежащей пальцу, одинаковы. Следовательно, при условии   

d2 = d1·tg геометрическое скольжение отсутствует. 
 

 
 

Рис. 1. Проекция боковых поверхностей смежных витков червяка и пальца 

на осевую плоскость червяка 
 

 
 

Рис. 2. Разрез червяка и пальца 

плоскостью, нормальной к направле-

нию витка червяка 

 

Рис. 3. Разрез червяка и пальца 

осевой плоскостью червяка 
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Определяющим размером шарикового зацепления является диаметр 

вершин зубьев центрального колеса (минимальный диаметр Dmin), числен-

но равный наибольшему диаметру сепаратора Dmaxс. Наиболее рациональ-

ным значением этого диаметра является его наименьшая величина, исклю-

чающая, однако, срезание профиля зубьев у их вершин при переходе 

плунжеров с одной стороны профиля зуба на другую. Было установлено, 

что этому требованию удовлетворяет равенство  

nDD ш2min  , 

где n – количество плунжеров. 

Отсюда следует, что  Dmin = 2Dшn / π = 0,6366Dш n. 

С другой стороны (см. рис. 1),   Dmin = 2(Rэ + Dш / 4 + Dш  / 2).  

Из этого соотношения  получим  Dэ = Dmin  - 1,5 Dш . 

Из полученных зависимостей найдем  Dэ = 0,6366Dш (n-2,3563).  

Это – усредненное значение Dэ при различных сочетаниях величин n  

и DШ. Ниже будут приведены соотношения для конкретных сочетаний 

этих величин. 

Из рис. 1 следует, что на основе значений DЭ и DШ можно определить 

величины всех других геометрических параметров шарикового зацепле-

ния.   

Dmin =Dэ + 1,5 Dш ,    Dmax =Dэ + 2,5 Dш ,    e  = Dш / 4,  Dср = Dэ + 2 Dш , 

где Dср – средний диаметр профиля центрального колеса.   

Диаметры сепаратора также могут быть определены через диаметр 

эксцентрика: D maxс  =Dэ + 1,5 Dш , D minс  =Dэ + 0,5 Dш. 

На основе выполненного моделирования шариковых зацеплений и ап-

проксимации его результатов была установлена зависимость радиусов 

впадин между зубьями центрального колеса от диаметра плунжеров Dш  

(при любом их количестве) в виде R = 0,9724Dш+0,1759.  

Достоверность аппроксимации в этом случае составляет R
2 

 = 0,9993. 

Следовательно, с достаточно высокой точностью можно принимать  

R = Dш . 

На основе аппроксимации  представленных графиков, получены сле-

дующие соотношения для  различных диаметров шаровых плунжеров и их 

количества 5–50: 

– Dш = 5 мм;     Dэ=3,188Dш - 7,4045;  

– Dш = 8 мм;     Dэ = 5,0802Dш - 11,714;       

– Dш = 10 мм;   Dэ=6,3725Dш - 15,351;   

– Dш = 12 мм;   Dэ=7,6331Dш -17,846;    

– Dш = 15 мм;   Dэ=9,5661Dш - 22,953.   

Значения Dэ для конкретных сочетаний величин n  и DШ приведены 

ниже. Они получены также на основе компьютерного моделирования за-
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цеплений и последующего построения графиков в среде  Microsoft Excel 

(рис. 2). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Зависимости (13–17) с высокой точностью характеризуют связь меж-

ду Dэ и Dш  при количестве плунжеров от 5 до 50. Для всех этих зависимо-

стей аппроксимации R
2 
 = 1. 

Зависимость угла профиля впадины 2 от количества плунжеров при 

значениях Dш от 5 до 15 представляется одной и той же кривой (рис. 3).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Эту кривую в зависимости от n с высокой точностью (достоверность 

аппроксимации R
2 
 = 0,9878) можно представить полиномом 

636,497324,41403,00014,02 23  nnn . 

0

100

200

300

400

500

0 10 20 30 40 50 60

Количество плунжеров

Д
и
а
м

е
тр

 э
кс

ц
е
н
тр

и
ка

 

(в
е
д

у
щ

е
го

 з
в
е
н
а
),

 м
м

Dш=5 Dш=8 Dш=10 Dш=12 Dш=15

Рис. 2. Графики зависимости диаметра эксцентрика от количества плун-

жеров (передаточного отношения редуктора) и их диаметра 
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Рис. 3. Кривая зависимости угла профиля впадины между зубьями цен-

трального колеса от количества плунжеров (передаточного отношения редук-

тора) 
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верхностям винта или пружины сопровождается геометрическим скольже-

нием (трением), которое вызвано неодинаковым изменением скорости по 

длине контакта указанных тел и рабочих винтовых поверхностей. Уста-

новлено [9], что в зацеплениях винтовой пальцевой  передачи потеря пере-

даваемой механической энергии происходит в основном из-за  геометриче-

ского трения и может достичь 5 %, а в зацеплениях пружинно-пальцевой 

передачи она незначительная (не более 1 %). 

С целью исключения потерь энергии на геометрическое трение в заце-

плениях винтовой пальцевой передачи целесообразно использовать тела 

качения с конической рабочей поверхностью, при этом сечение витка вин-

та осевой плоскостью должно иметь контур трапеции с углом профиля α. 

Условием отсутствия геометрического трения в зацеплении является рас-

положение вершины конуса рабочей поверхности тела качения на оси 

вращения винта, которое приводит к равенству скоростей точек  их каса-

ния на контактной линии КК (см. рис. 1–3). На рис. 1 приведены проекции 

на осевую плоскость червяка смежных витков этого червяка 1 и кониче-

ского пальца 2, контактирующего по линии КК с рабочей поверхностью 

витка червяка. На рис. 2 представлен разрез червяка 1 и пальца 2 плоско-

стью А-А (рис.1), нормальной к направлению витка червяка. На рис. 3 по-

казан разрез червяка 1 и пальца 2 плоскостью Б-Б (рис. 2). 

Из рассмотрения данных иллюстраций следует, что для точки П, при-

надлежащей делительной окружности червяка и средней окружности ко-

нической рабочей поверхности пальца V1 = V2. При этом  

V1 = R1 ·1 /cos   ;    (1) 

V2 = R2 ·2 ,      (2) 

где 1 и 2 – угловые скорости соответственно червяка и пальца;  – угол 

подъема винтовой линии червяка на делительном цилиндре 

 = arctg (p/( ·d1)). 

Приравняв правые части равенств (1) и (2), получим                             

R1 ·1 / cos  = R2·2, откуда следует, что передаточное отношение равно: 

i =  1 /2 = R2·cos  /R1 .              (3) 

Можно показать (см. рис. 3), что R2 = R1·tg . Следовательно, соотно-

шение (3) принимает вид  

i = tg  ·cos  .     (4) 

За один оборот червяка точка П, принадлежащая червяку, пройдет 

путь, равный длине одного витка винтовой линии на делительном цилинд-

ре, то есть S1 =  ·d1 /cos . 
Эта же точка П, принадлежащая пальцу, за один оборот этого пальца 

пройдет путь, равный периметру средней окружности пальца диаметром 

d2, то есть S2 =  ·d2. 
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Из-за значительного диапазона передаточных чисел (8…80), высокой 

кинематической точности, бесшумности, компактности, компоновочных и 

монтажных преимуществ в машиностроении широко применяются чер-

вячные передачи (с малой металлоемкостью) [1, 2]. Однако эти достоинст-

ва проявляются в полной мере лишь при соблюдении требуемой точности 

зацепления, определяемой не только высоким качеством деталей червяч-

ной передачи, но и величинами погрешностей их взаимного расположения, 

которые регламентированы более жестко, чем для цилиндрических и ко-

нических зубчатых передач [3, 4]. Основным недостатком червячных пе-

редач является низкий КПД, обусловленный геометрией и кинематикой 

зацепления, из-за невозможности обеспечения гарантированного жидкост-

ного трения в контакте витков червяка с зубьями колеса. Причинами этого 

недостатка являются скольжение рабочей поверхности червяка по зубьям 

колеса и неблагоприятное направление линий контакта относительно 

вектора скорости скольжения [1, 2]. При скольжении появляется допол-

нительное сопротивление, вызванное трением, и, как следствие этого, про-

исходит повышенный износ рабочих поверхностей звеньев передачи. Ка-

сательные усилия на этих поверхностях оказывают непосредственное 

влияние на прочность поверхностных слоѐв витков червяка и зубьев  чер-

вячного колеса [5]. Для преодоления трения (компенсации энергетических 

потерь) необходимо повышать исходную передаваемую мощность, и, в 

связи с этим, приходится упрочнять и утяжелять червячные передачи.  

С целью устранения недостатков традиционных червячных передач в 

Белорусско-Российском университете разработаны и исследуются червяч-

ные передачи качения [6–11]. К ним относятся пружинно-пальцевые и 

винтовые пальцевые передачи [6, 7], в которых отсутствует причина, вы-

зывающая значительные потери, так как в зацеплениях скольжение заме-

нено качением, что приводит к повышению КПД до 96 %. 

Червячные передачи качения, независимо от конструктивного испол-

нения, обладают общим признаком: наличием промежуточных тел (паль-

цев или наружных колец подшипников качения), сопряженных с червяком 

(пружиной или винтом) и имеющих возможность свободного перекатыва-

ния. Перекатывание цилиндрических промежуточных тел по рабочим по-
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Таким образом, созданная и построенная в среде AutoCAD компью-

терная модель радиально-плунжерного зацепления, позволила выполнить 

аппроксимацию периодического профиля центрального колеса простей-

шими линиями и получить для широкого диапазона передаточных отно-

шений и размеров зацепления математические зависимости для оценки ве-

личин параметров аппроксимации. Эти зависимости представляют собой 

новую методику геометрического расчета радиально-плунжерных редук-

торов и могут быть положены в основу расчетов для определения геомет-

рических параметров профилирования формообразующих инструментов. 

Более того, эти зависимости обеспечивают минимальные размеры и мини-

мальную материалоемкость радиально-плунжерных редукторов. 

На основе анализа компьютерных моделей установлено, что при оп-

ределенных сочетаниях диаметров эксцентрика DЭ, шарового плунжера 

DШ, а также количества зубьев z2 центрального колеса имеет место подре-

зание его периодического профиля в процессе формообразования. Исклю-

чить это подрезание и, следовательно, повысить нагрузочную способность 

и технический уровень редуктора можно в том случае, если при любых 

значениях DШ и z2 величину диаметра эксцентрика выбирать в соответст-

вии с соотношением DЭ = 0,6366Dш (n-2,3563). 
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