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Аннотация 

Представлены исследования, связанные с 
повышением КПД новых конструкций 
планетарных передач с промежуточными телами 
качения шариками и роликами с беговыми 
дорожками, замкнутыми на плоскости, имеющих 
более высокие кинематические и динамические 
характеристики. Наиболее эффективно повысить 
КПД данных передач можно оптимизацией 
геометрических параметров деталей зацепления, к 
которым относятся углы подъема, амплитуда и 
средний радиус беговых дорожек. Разработана 
методика и получены математические зависимости, 
позволяющие определить оптимальные 
геометрические параметры планетарных 
шариковых и роликовых передач для повышения 
их КПД. Рассчитаны потери мощности при углах 
подъема беговых дорожек, обеспечивающих 
наибольший КПД передачи, для каждого звена 
исследуемых планетарных передач, построенных 

по единой кинематической схеме. Получены 
зависимости потерь мощности планетарных 
шариковых и роликовых передач от углов подъема 
ведущей беговой дорожки. Определены 
наибольшие значения КПД передач в зависимости 
от оптимальных углов подъема ведущей беговой 
дорожки и передаточного отношения. Установлены 
оптимальные значения среднего радиуса и 
амплитуды беговых дорожек, получены их 
наилучшие соотношения, обеспечивающие 
наибольший КПД передачи. Представлены 
результаты расчетов геометрических параметров, 
обеспечивающих наибольший КПД новых 
конструкций планетарных шариковых и роликовых 
передач. 

Ключевые слова: качение, шарики, ролики, 
дорожки, радиус, амплитуда, параметры, КПД, 
оптимизация. 
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Abstract 

Studies related to increasing the efficiency of 
new planetary gear designs with intermediate rolling 
bodies, balls and rollers of tire wearing surface with 
higher kinematic and dynamic characteristics are pre-
sented. The most effective way to increase the efficien-

cy of these gears is to optimize the geometrics of en-
gagement parts, which include lifting angles, amplitude 
and average radius of tire wearing surface. A technique 
is developed and mathematical dependencies are ob-
tained that allow determining the optimal geometrics of 
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planetary ball and roller gears to increase their effi-
ciency. The power losses at lifting angles of tire wear-
ing surface providing the highest transmission efficien-
cy are calculated for each link of the studied planetary 
gears constructed according to a single kinematic 
scheme. The dependences of power losses of planetary 
ball and roller gears on lifting angles of the leading tire 
wearing surface are obtained. The highest values of 
transmission efficiency are determined depending on 

the optimal lifting angles of the leading tire wearing 
surface and the gear ratio. The optimal values of aver-
age tire wearing surface radius and amplitude are found 
out, and their best ratios are obtained, ensuring the 
highest transmission efficiency. The calculation results 
of geometrics providing the highest efficiency of new 
planetary ball and roller gear designs are presented.  

Keywords: rolling, balls, rollers, tracks, radius, 
amplitude, parameters, efficiency, optimization.   
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Введение 

Объектами исследования являются 
планетарные передачи с промежуточными 
телами качения – шариками и роликами, 
имеющими беговые многопериодные до-
рожки, замкнутые на плоскости [1-3]. Эти 
передачи разработаны и продолжают со-
вершенствоваться в Белорусско-
Российском университете. Они использу-
ются в качестве редукторов и механизмов 
подъемного и технологического оборудо-
вания машиностроительного производства 
и имеют ряд преимуществ по сравнению с 
червячными и планетарными зубчатыми 
передачами: небольшие массогабаритные 
характеристики, большие передаточные 
отношения, достигающие 10 000 и более в 
многоступенчатых передачах, соосность 
ведущего и ведомого валов, технологич-
ность конструкции, невысокая стоимость 
изготовления. Разработаны новые кон-
струкции планетарных передач с промежу-
точными телами качения [4-6], имеющие 
более высокие кинематические и динами-
ческие характеристики. Важной пробле-
мой при проектировании этих передач яв-
ляется повышение КПД. Наиболее эффек-
тивно его повысить можно путем оптими-
зации геометрических параметров деталей 
зацепления к которым относятся углы 
подъема, амплитуда и средний радиус бе-
говых дорожек. Известны методы и мето-
дики расчета геометрических параметров 
беговых дорожек и КПД для шариковых и 
роликовых передач, относящихся к раз-

личным кинематическим схемам [1-3, 5, 7, 
8]. В работах [1, 7] показаны некоторые 
зависимости КПД этих передач от геомет-
рических параметров. Приведены форму-
лы и графики для расчета оптимального 
угла α1 от числа периодов многопериодной 
беговой дорожки z2. Приведены формулы 
расчета угла α1 в зависимости от амплиту-
ды A и среднего радиуса R для беговых до-
рожек, описываемых различными видами 
кривых. В этих исследованиях представле-
ны лишь некоторые зависимости, связы-
вающие геометрические параметры и КПД 
передачи и предложены общие методы и 
методики расчета. Их можно применить к 
исследованию КПД данных передач. Од-
нако требуются более широкие исследова-
ния влияния геометрических параметров 
деталей зацепления на КПД передачи с 
учетом специфики их новых конструкций.  

Целью исследования является повы-
шение КПД новых конструкций планетар-
ных передач с промежуточными телами 
качения путем оптимизации их геометри-
ческих параметров. Задачей исследования 
является разработка методики определения 
оптимальных геометрических параметров: 
углов подъема однопериодной беговой до-
рожки на ведущем звене и многопериод-
ной беговой дорожки на заторможенном 
звене, амплитуды и среднего радиуса бего-
вых дорожек, обеспечивающих наиболь-
ший КПД для исследуемых новых кон-
струкций передач. 

 
Новые конструкции планетарных передач с промежуточными телами качения шари-
ками и роликами 

В новых конструкциях планетарных 
шариковых и роликовых передач кроме 

улучшения кинематических характеристик 
предполагается более высокий КПД, так 



 

22 
 

как в этих конструкциях усовершенство-
ван профиль многопериодной беговой до-
рожки, который приближен к идеальной 
форме и построен на основе уравнения 
окружности со смещенным центром и с 
заданным числом периодов, что позволяет 
уменьшить скольжение сателлитов [4-6]. В 
этих передачах также изменена конструк-
ция ведущего звена. Применение кривой в 
виде смещенной окружности позволило на 
этом звене заменить трение скольжение на 
трение качение между сателлитами и ве-
дущей беговой дорожкой.  

На рис. 1 представлена модель ис-
следуемой планетарной шариковой пере-
дачи с передаточным отношением i рав-
ным семи. На ведущем звене беговая до-
рожка имеет один период и представлена в 
виде цилиндрической поверхности наруж-

ного кольца подшипника 4. Многопериод-
ная беговая дорожка колеса 6 замкнута на 
плоскости и имеет шесть периодов. Пере-
даточное отношение для данной кинема-
тической схемы определяется суммой пе-
риодов беговых дорожек или числом са-
теллитов. Передача работает следующим 
образом. При вращении ведущего вала 1, а 
вместе с ним эксцентрика 2 и подшипника 
4 сателлиты-шарики 5 перемещаются по 
рабочим поверхностям беговых дорожек, 
приводя в движение водило-сепаратор 7, 
которое жестко связано и вращается с ве-
домым валом 3. Колесо с многопериодной 
дорожкой 6 является заторможенным зве-
ном. За один оборот ведущего вала 1 каж-
дый сателлит 5, а также и ведомый вал 3 
повернется на угол равный 1/i.  

 
Рис. 1. Модель планетарной шариковой передачи: 1 – ведущий вал, 2 – эксцентрик, 

3 – ведомый вал, 4 – подшипник, 5 – сателлит-шарик, 6 – колесо, 7 – водило-сепаратор 
Fig. 1. Model of planetary ball gear: 1 – drive shaft, 2 – eccentric, 3 – driven shaft,  

4 – bearing, 5 – satellite ball, 6 – wheel, 7 – carrier-separator 

 
На рис. 2 представлен исследуемый 

планетарный роликовый редуктор с пере-
даточным отношением i = 14, построенный 
по той же кинематической схеме и рабо-
тающий по такому же принципу, что и 
планетарная шариковая передача. Веду-
щий вал редуктора расположен соосно ве-
домому 1 (на рис. 2 ведущий вал не пока-
зан). Ведущее звено имеет однопериодную 
дорожку 4, заторможенное звено (диск с 
многопериодной дорожкой 6) жестко со-
единено с корпусом 2. Сателлиты-ролики 3 

движутся по рабочим поверхностям бего-
вых дорожек, воздействуя на водило-
сепаратор 5, которое жестко связано и 
вращается с ведомым валом 1. Редуктор 
имеет два диска с многопериодными до-
рожками и два диска-сепаратора, пред-
ставляющие водило, расположенные сим-
метрично (зеркально) относительно веду-
щего звена 4, чтобы исключить консольное 
расположение сателлитов-роликов, при-
дать им устойчивость положения и снизить 
контактные напряжения. 
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Рис. 2. Модель планетарного роликового редуктора:  
1 – ведомый вал, 2 – корпус, 3 – сателлит-ролик, 4 – ведущее звено, 

5 – водило-сепаратор, 6 – диск с многопериодной дорожкой 
Fig. 2. Model of a planetary roller gearbox: 

1 – driven shaft, 2 – case, 3 – satellite roller, 4 - driving link, 
5 – carrier separator, 6 – disk with a multi-period tire 

 
На рис. 3, а показана фотография ко-

леса с многопериодной беговой дорожкой 
планетарной шариковой передачи, а на 

рис. 3б – фотография диска с многопери-
одной беговой дорожкой планетарного ро-
ликового редуктора. 

 

            
                     а)                                                                                                  б) 

 
Рис. 3. Детали с многопериодными беговыми дорожками: а – колесо, б – диск 

Fig. 3. Parts with multi–period tire wearing surfaces: a – wheel, b – disc 

 
Методика определения оптимальных геометрических параметров планетарных шари-
ковых и роликовых передач для повышения их КПД 

Расчет КПД исследуемых передач 
основан на оценке потерь в шариковом 
или роликовом зацеплении. Эти потери 
связаны с трением на поверхностях кон-

такта сателлитов шариков или роликов с 
беговыми дорожками и пазами водила–
сепаратора.  
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На рис. 4 показана схема сил в шари-
ковом или роликовом зацеплении и скоро-
стей движения отдельного сателлита, по-

ложение которого определяет радиус-
вектор ρ. 

  

 
Рис. 4. Схема сил и скоростей в шариковом или роликовом  
зацеплении: 1 – ведущая однопериодная беговая дорожка,  

2 – заторможенная многопериодная беговая дорожка,  
3 – водило-сепаратор, 4 – сателлит 

Fig. 4. Diagram of forces and speeds in ball or roller 
engagement: 1 – leading single-period tire wearing surface, 

2 – braked multi–period tire wearing surface, 
3 - carrier separator, 4 – satellite 

 
На схеме (рис. 4) показаны горизон-

тальные F1г, F2г, вертикальные F1в, F2в и 
нормальные F1н, F2н, F3н силы, приложен-
ные к ведущей 1, заторможенной 2 бего-
вым дорожкам и к водилу-сепаратору 3, а 
также показаны линейные скорости дви-
жения сателлита v1, v2 (шарика или ролика) 
относительно ведущей 1 и заторможенной 
2 беговых дорожек и скорость v2в в верти-
кальном направлении относительно затор-
моженного звена. На схеме также показа-
ны угловые скорости ведущего ω1 и ведо-
мого ω3 звеньев передачи.  

Силы трения F1т, F2т, F3т на поверх-
ностях контакта сателлитов с ведущим, 
заторможенным и ведомым (водило-
сепаратор) звеньями передачи в соответ-
ствии с [1] можно определить по форму-
лам: 

1

1г1
1н1т1

sin


fF
fFF ;               (1) 

2

2г2
2н2т2

sin


fF
fFF ;               (2) 

3н3т3 fFF  ,                      (3) 

где F1н, F2н, F3н – нормальные силы, при-
ложенные к ведущей, заторможенной бе-
говым дорожкам и ведомому звену; f1, f2, 
f3 – коэффициенты трения сателлита с по-
верхностями ведущего, заторможенного и 
ведомого звеньев; F1г, F2г, – горизонталь-
ные силы, приложенные к ведущей и за-
торможенной беговым дорожкам; F1в, 
F2в, – вертикальные силы, приложенные к 
ведущей и заторможенной беговым до-
рожкам; α1, α2 – углы подъема однопери-
одной ведущей и многопериодной затор-
моженной беговых дорожек. 

Силы трения F1т, F2т, F3т – предопре-
деляют потери мощности Wпi, численно 
равные скалярному произведению векто-
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ров этих сил и векторов скоростей движе-

ния сателлитов iv


, 

 iitпi vFW


, .                    (4) 

При определении сил трения на по-
верхностях контакта сателлитов со звень-
ями передачи в расчетах в соответствии с 
[1, 3, 7, 8] учитываются силы трения 
скольжения. Однако для новых конструк-
ций исследуемых передач, построенных по 
единой кинематической схеме, у которых 
на эксцентрике установлен подшипник на 
ведущем звене, сателлиты перемещаются с 
качением по ведущей однопериодной бе-
говой дорожке, а на заторможенном звене 
по многопериодной дорожке – с качением 
и скольжением. Поэтому в расчетах КПД 
для данного типа передач приняты соот-
ветствующие коэффициенты трения.  

 Скорости движения сателлитов v1, 
v2, v2в относительно ведущего, неподвиж-
ного и ведомого звеньев можно опреде-
лить на основе схемы, представленной на 
рис. 4: 

1

31
1

cos

)(




v ;                  (5) 

2

3
2

cos


v ;                         (6) 

23в2 tgv ,                      (7) 

где ρ – радиус вектор центра сателлита; 
ω1 – угловая скорость ведущего звена; ω3 – 
угловая скорость ведомого звена. 

Потери мощности W1п для ведущего, 
W2п для неподвижного, W3п для ведомого 
звеньев и Wп для передачи определятся по 
соотношениям: 





















.

;

;

;

п3п2п1п

в2т3п3

2т2п2

1т1п1

WWWW

vFW

vFW

vFW

         (8) 

Относительные потери мощности  

вм

п

W

W
 ,                        (9) 

где Wвм – мощность на ведомом звене. 
Учитывая относительные потери 

мощности КПД передачи определим по 
формуле  

%100
1

1


 .                 (10) 

 
Зависимости потерь мощности и КПД планетарных шариковых и роликовых передач 
от углов подъема беговой дорожки и передаточного отношения 

На рис. 5-9 представлены графики 
потерь мощности и КПД исследуемых 
планетарных шариковых и роликовых пе-
редач с передаточными отношениями i: 5, 
10, 15, 20, 25, 30 в зависимости от углов 
подъема беговых дорожек. Рассматрива-
лись углы подъема ведущей беговой до-
рожки α1 от 1 до 30 градусов. Графики по-
лучены расчетами по формулам (1)…(8). В 
расчетах приняты новые конструкции пе-
редач (рис. 1-4), построенные по единой 
кинематической схеме, и исходные дан-
ные: мощность на ведущем звене W1 = 
1500 Вт, коэффициенты трения: f1 = 0,004 
(качение); f2 = 0,05(качение со скольжени-
ем); f3 = 0,1 (скольжение).  

На рис. 5 представлены графики за-
висимости потерь мощности в каждом 
звене от угла подъема ведущей однопери-
одной дорожки α1. Исходя из графика 4 
оптимальный угол подъема α1 с наимень-
шими потерями мощности передачи соста-
вил 9 градусов. При этом для α1 = 9о 
наименьшие потери имеют место в веду-

щем звене, а наибольшие в заторможенном 
звене с многопериодной дорожкой.  

На рис. 6 показаны графики, характе-
ризующие потери мощности в звеньях для 
передачи с i = 30. На графиках (рис. 6) 
видно, что наименьшие потери мощности в 
звеньях передачи соответствуют углу 
подъема α1 равному двум градусам. При 
этом для α1 = 2о потери в ведущем, непо-
движном и ведомом звеньях отличаются 
незначительно. С увеличением передаточ-
ного отношения для оптимальных углов 
подъема α1 соотношение потерь в ведущем 
и ведомом звеньях изменяется в сторону 
уменьшения потерь в ведомом звене по 
отношению к ведущему, что связано с 
уменьшением скорости вращения и соот-
ветственно скорости скольжения ведомого 
звена. 

На рис. 7 и 8 показаны графики отно-
сительных потерь мощности ψ и КПД пла-
нетарных шариковых и роликовых передач 
с разными передаточными отношениями i 
в зависимости от углов подъема α1. 
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Рис. 5. Графики зависимости потерь мощности в звеньях передачи с передаточным отношением i = 5 от угла 

подъема ведущей однопериодной дорожки α1: 1 – потери мощности W1п на ведущем звене; 2 – потери мощности 
W2п на заторможенном звене; 3 – потери мощности W3п на ведомом звене; 4 – потери мощности Wп передачи 
Fig. 5. Dependence diagram of power losses in transmission links with gear ratio i = 5 on lifting angle of the leading 

single–period tire α1: 1 – W1п power loss on the leading link; 2 – W2п power loss on the braked link; 3 - W3п power loss 
on the driven link; 4 –power loss of Wп transmission 

 
 

 
Рис. 6. Графики зависимости потерь мощности в звеньях передачи с передаточным отношением i = 30 от угла 

подъема ведущей однопериодной дорожки α1: 1 – потери мощности W1п на ведущем звене; 2 – потери мощности 
W2п на заторможенном звене; 3 – потери мощности W3п на ведомом звене; 4 – потери мощности Wп передачи 

Fig. 6. . Dependence diagram of power losses in transmission links with gear ratio i = 30 on lifting angle of the leading 
single–period tire α1: 1 – W1п power loss on the leading link; 2 – W2п power loss on the braked link; 3 - W3п power loss 

on the driven link; 4 – power loss of Wп transmission 
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Рис. 7. Относительные потери мощности передач с разными передаточными отношениями в зависимости от 

углов подъема α1: 1 – i = 5; 2 – i = 10; 3 – i = 15; 4 – i = 20; 5 – i = 25; 6 – i = 30 
Fig. 7. Relational transmission power losses with a difference gear ratios depending on lifting angles α1: 1 – i = 5;  

2 – i = 10; 3 – i = 15; 4 – i = 20; 5 – i = 25; 6 – i = 30 

 
 

 
Рис. 8. КПД передач с разными передаточными отношениями в зависимости от углов подъема α1:  

1 – i = 5; 2 – i = 10; 3 – i = 15; 4 – i = 20; 5 – i = 25; 6 – i = 30 
Fig. 8. Efficiency of gears with different gear ratios depending on the lifting angles α1:  

1 – i = 5; 2 – i = 10; 3 – i = 15; 4 – i = 20; 5 – i = 25; 6 – i = 30 

 
Графики на рис. 7 и 8 показывают 

для разных передаточных отношений оп-
тимальные углы подъема ведущей беговой 
дорожки α1 при которых обеспечиваются 
наименьшие относительные потери мощ-
ности ψ и наибольший КПД передачи. 

Видно, что с увеличением передаточных 
отношений α1 уменьшается.  

На рис. 9 представлен график 
наибольших значений КПД планетарных 
шариковых и роликовых передач при оп-
тимальных углах подъема беговых доро-
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жек α1 и α2, в зависимости от передаточно-
го отношения. 

Из графика (рис. 9) видно, что с уве-
личением передаточного отношения КПД 

передачи уменьшается. Наибольший КПД 
составил 85,3 % для планетарных (шари-
ковых или роликовых) передач с i = 5. 

  

 
Рис. 9. КПД планетарных передач при оптимальных углах подъема беговых дорожек α1 и α2, обеспечивающих 

минимальные относительные потери мощности ψ 
Fig. 9. The efficiency of planetary gears at optimal lifting angles of tire wearing surfaces α1 and α2, providing minimal 

relative power losses ψ 

 
В расчетах коэффициенты трения 

задавались исходя из конструкции деталей 
передачи и способа обработки рабочих 
поверхностей. Так, для заданных 
коэффициентов трения скольжения, 

предполагается обработка многопериод-
ных дорожек и пазов водила-сепаратора 
без дорогостоящих отделочных операций, 
что уменьшает затраты на изготовление.  

 
Результаты расчета оптимальных геометрических параметров, обеспечивающих 
наибольший КПД планетарных шариковых и роликовых передач 

Получив оптимальные углы подъема 
ведущей беговой дорожки α1, рассчитаем 
другие оптимальные геометрические па-
раметры, дающие наибольший КПД. Угол 
подъема многопериодной дорожки опре-
делим в соответствии с [1-3] 

 

 2 1 2arctg tg z  ,            (11) 

где z2 – число периодов многопериодной 
дорожки (z1 – число периодов однопери-
одной дорожки, z1 = 1). 

Оптимальный средний радиус R 
определим из условия отсутствия подреза-
ния вершин многопериодной дорожки, 
выполненной на основе смещенной 
окружности, [1]  
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R ,          (12) 

 
где dc – диаметр сателлита.  

Амплитуду А найдем из соотношения 
[1-3] 

1sin RA .                   (13) 

 
В таблице представлены значения 

геометрических параметров, обеспечива-
ющих наибольший КПД планетарных ша-
риковых или роликовых передач. 

В таблице указаны следующие пара-
метры: средний радиус Rш и амплитуда Аш 
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беговых дорожек для шариковой передачи 
с диаметром сателлита-шарика dc = 15 мм; 
средний радиус Rр и амплитуда Ар беговых 

дорожек для роликовой передачи с диа-
метр сателлита-ролика dc = 10 мм. 

 
 Таблица  

Геометрические параметры, обеспечивающие наибольший 
КПД планетарных шариковых и роликовых передач 

Table 
Geometrics providing the greatest 

efficiency of planetary ball and roller gears 

Параметры 
Передаточное отношение 

i = 5 i = 10 i = 15 i = 20 i = 25 i = 30 

α1, град 9 5 3 3 2 2 

α2, град 32,3558 38,2168 14 44,8779 39,9663 45,3616 

z2 4 9 14 19 24 29 

Rш, мм 14,92564 40,69789 60,10152 102,8505 114,5504 159,0755 

Aш, мм 2,334885 3,547055 3,14547 5,382782 3,997752 5,551653 

Rр, мм 9,950427 27,13193 40,06768 68,56703 76,36695 106,0503 

Aр, мм 1,55659 2,364703 2,09698 3,588521 2,665168 3,701102 

 
Заключение 

В результате проведенных исследо-
ваний разработана методика и получены 
математические зависимости, позволяю-
щие определить оптимальные геометриче-
ские параметры планетарных шариковых и 
роликовых передач для повышения их 
КПД. Рассчитаны потери мощности при 
углах подъема α1 и α2, обеспечивающих 
наибольший КПД передачи, для переда-
точных отношений i = 5…30 с заданными 
коэффициентами трения для каждого звена 
планетарных шариковых и роликовых пе-
редач, построенных по единой кинемати-
ческой схеме и представляющих новые 
конструкции планетарных передач с про-
межуточными телами качения. Получены 
зависимости потерь мощности планетар-
ных шариковых и роликовых передач от 

углов подъема ведущей беговой дорожки. 
Определены наибольшие значения КПД 
передач в зависимости от оптимальных 
углов подъема ведущей беговой дорожки и 
передаточного отношения. Установлены 
оптимальные значения среднего радиуса R 
и амплитуды A, получены их наилучшие 
соотношения, обеспечивающие наиболь-
ший КПД передачи. Представлены резуль-
таты расчетов геометрических параметров, 
обеспечивающих наибольший КПД новых 
конструкций планетарных шариковых и 
роликовых передач. Выполненные иссле-
дования представляют научную новизну и 
могут использоваться при проектировании 
передач данного типа, повышая их техни-
ческий уровень. 
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