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Реечные зубчатые передачи, относящиеся к трехзвенным цилиндрическим зубчато-
винтовым передачам, можно рассматривать как предельный случай внешнего зацеп-
ления зубчатых колес с отрицательным передаточным отношением, когда число зубь-
ев одного колеса становится бесконечно большим. Приведены результаты исследова-
ний по синтезу новой разновидности реечных передач с использованием косозубого 
или шевронного внеполюсного зацепления с целью достижения в них эффекта само-
торможения. Описаны геометрические параметры и силовое нагружение таких пере-
дач, определены условия самоторможения дополюсного и заполюсного зацеплений. 
Рассмотрены реечные передачи инверсного зацепления, где выходное звено движется 
в направлении, противоположном таковому в конструкциях с обычными зацеплени-
ями. Разработана методика проектирования новой разновидности реечных инверс-
ных передач для повышения их эксплуатационных возможностей на основе эффекта 
самоторможения, что позволит создавать простые и компактные приводы машин для 
разной техники. 
Ключевые слова: условия самоторможения, реечные зубчатые передачи, инверсное 
реечное зацепление, силы в зацеплении, инверсная реечная передача 

Rack gears are related to the three-link cylindrical spur gears and could be considered as the 
limiting case in external gearing with the negative gear ratio, where the number of teeth of 
one wheel becomes infinitely high. The paper presents results of studies on the synthesis of a 
new type of rack and pinion gears using helical or chevron out-of-pole gearing in order to 
achieve the self-braking effect. Geometric parameters and power loading of such gears are 
described, conditions for self-braking of pre-pole and post-pole gears are determined. Rack 
and pinion gears of the inverse gearing are described, where the output link moves in the 
opposite direction to that in structures with conventional gearing. The article is devoted to 
design and development of a new variety of rack and pinion inverse gears to increase their 
operational capabilities based on the self-braking effect, which makes it possible to create 
simple and compact machine drives for various fields of technology. 
Keywords: self-braking, self-braking rack and pinion gears, inverse gearing geometry, forces 
in engagement, designs of rack and pinion inverse gears 

Косозубые зубчатые передачи, превосходящие 
прямозубые по эксплуатационным характери-
стикам, нашли широкое применение в машино-
строении. Методики их геометрического и 

прочностного расчета известны и регламенти-
рованы ГОСТ 16530–83 и ГОСТ 21354–87. Од-
нако приведенные в этих стандартах зависимо-
сти можно использовать, как правило, при угле 
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наклона зубьев до 60°. Область больших значе-
ний угла наклона зубьев исследована пока не-
достаточно, а в ней самотормозящиеся переда-
чи приобретают многие интересные и полезные 
свойства. 

Первое из таких свойств заключается в 
возможности получения большого передаточ-
ного отношения путем существенного (вплоть 
до единицы) уменьшения числа зубьев ше-
стерни [1–5]. 

Второе полезное свойство (давно использу-
емое в технике) — способность самоторможе-
ния благодаря совмещению функций преобра-
зования движения и автоматического тормо-
жения — позволяет создавать простые и 
компактные конструкции приводов машин и 
приборов [6, 7]. 

Третьим интересным и во многих случаях 
полезным свойством является возможность 
получения инверсных зубчатых передач, т. е. 
передач с положительным передаточным от-
ношением при внешних зубьях или с отрица-
тельным передаточным отношением при за-
цеплении внешних зубьев шестерни с внутрен-
ними зубьями колеса. 

В некоторых случаях такие передачи позво-
ляют избежать использования промежуточных 
(паразитных) зубчатых колес, к тому же они 
обладают наименьшими потерями в режиме 
оттормаживания [8–11]. Реечное зацепление 
можно рассматривать как частный случай од-
ной из двух указанных передач. Зубья шестерни 
и рейки такой передачи могут иметь любую из 
известных форм. 

Рациональное использование этих свойств 
позволит создавать новые конструкции приво-
дов, превосходящих по отдельным характери-
стикам существующие. 

Реечное зацепление представляет собой част-
ный случай внешнего или внутреннего при бес-
конечно большом радиусе зубчатого колеса. 
Найдем передаточную функцию реечного за-
цепления. Скорость перемещения рейки 2v  со-
ответствует окружной скорости шестерни 1wv  
на начальной окружности: 

   2 1 1 1,w wv v r  

где 1  и 1wr  — угловая скорость и радиус 
начальной окружности шестерни. 

В реечном зацеплении радиусы началь-
ной 1wr  и делительной 1r  окружностей шестер-
ни совпадают. Отсюда 

  


1
1 1 ,

2cosw
mzr r   (1) 

где m  — модуль; 1z  — число зубьев шестерни; 
  — угол наклона зубьев на делительной 
окружности. 

При прямом ходе передаточная функция ре-
ечного зацепления определяется выражением 

 2 1
1 1

1
 .

2cosw
mzr rv   

 
  (2) 

Если параметры шестерни с винтовыми 
зубьями выражены через осевой шаг xp  [9], то 
передаточная функция принимает вид 
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  (3) 

где  1y  — угол наклона зубьев на окружности 
шестерни произвольного радиуса. 

При обратном ходе передаточная функция 
реечного зацепления вычисляется как 

 1

2 1 1 1

2cos 2π .
tgx yv mz p z

  


  (4) 

 
Исследование тормозящих свойств реечной 
зубчатой передачи (далее РП). Будем считать 
заданными следующие параметры (рис. 1): при-
ложенный к входной шестерне 1 момент двига-
теля 1,M  приложенную к выходной рейке 2 
нагрузку 2F  и коэффициент трения скольже-
ния в зацеплении при тяговом режиме прямого 
хода 12f . Суммарное воздействие всех осталь-
ных видов трения на шестерню обозначим мо-
ментом 1,L  а на рейку — силой 2 .T  

В процессе передачи мощности от шестерни 
к рейке в зацеплении возникают реакции 

12 21, F F  разложенные на нормальные состав-
ляющие  12 21,N N  проекции которых на тор-
цовую плоскость 12tN  и 21tN  равны 

12 21( ),t t N N  и силы трения  12 21.T T  
Общая нормаль в зацеплении отклонена от 

торцовой плоскости на угол  ,b  связанный с 
углом наклона зубьев рейки 2  и нормальным 
углом профиля  2n  соотношением 
    2 2sin s .co sinb n  

Направления сил трения 12T  и 21T  зависят 
от расположения точки контакта относительно 
полюса, поэтому будем рассматривать отдельно 
до- и заполюсное зацепления. 

Конструктивная схема РП приведена на 
рис. 1, а, а силовые схемы РП в торцовом сече-
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нии при тяговом режиме прямого и обратного 
ходов — на рис. 1, б и в соответственно. Здесь 
зазор в зацеплении показан условно. 

Определим составляющие реакций в рееч-
ном зацеплении 12F  и 21F  для тягового режима 
прямого хода (см. рис. 1, б). Нормальную со-
ставляющую реакции 12F  найдем с помощью 
уравнения равновесия рейки 

 2 21 2 21 2cos ,sint t tF N T     

где  2t  — торцовый угол профиля зубьев рейки. 
С учетом соотношения 

  cost bN N   (5) 

имеем 

 2 2
21 12

2 12 2
,

cos cos sinb t t

F TN N N
f

  
   

  (6) 

где tN  — проекция на торцовую плоскость 
нормальной составляющей реакции 12.F  

Радиальная составляющая 12R  реакции 12F  
на шестерню равна разности проекций сил 21tN  
и 12T  на направление радиус-вектора точки 
контакта: 

    12 12 1 12 1cos sin cos ,b ty tyR N T   (7) 

где  1ty  — угол профиля зуба шестерни в тор-
цовом сечении на окружности произвольного 
радиуса. 

Подставляя в уравнение (7) выражения (5) 
и (6), получаем 

   1 12 1
12 2 2

2 22 1

cos  sin cos ,
cos  cos sin

b ty ty

b y tt

fR F T
f

   
 

  
  (8) 

где  2ty  — угол профиля на произвольной 
прямой рейке; 21f  — коэффициент трения 
скольжения в зацеплении при тяговом режиме 
обратного хода. 

Окружная составляющая 12v  реакции 12F  
равна сумме проекций сил 12tN  и 12T  на 
направление скорости точки контакта: 

     12 12 1 12 1cos cos sin .b ty tyv N T   (9) 

После подстановки в выражение (9) соот-
ношений (5) и (6) имеем 

   1 12 1
12 2 2

2 12 2

cos  cos sin .
cos  cos sin

b ty ty

b ty t
v fF T

f
   

 
   

 

Аналогично определим радиальную 21R  и 
окружную 21v  составляющие реакции 21,F  
направленные соответственно перпендикуляр-
но перемещению рейки и вдоль ее перемеще-
ния: 

   2 12
21 2 2

12 2

cos  tg
;

cos tg
b t

b t

f
R F T

f
  

 
  

  (10) 

 21 2.v F   (11) 

В тяговом режиме прямого хода РП веду-
щим звеном является шестерня. Найдем пара-
метр торможения ведомой рейки. Приложен-
ные к ней силы разделим на движущие (проек-
цию на торцовую плоскость нормальной 
реакции 21Nt  и силу трения скольжения в за-
цеплении 21)T  и силы сопротивления (нагруз-
ку 2F  и все остальные силы трения 2 ).T  Обе 
составляющие реакции 21F  (нормальная и сила 

 

 

 
Рис. 1. Конструктивная схема РП (а) и силовые 

схемы РП в торцовом сечении при тяговом режиме 
прямого (б) и обратного (в) ходов: 

rb1 — радиус основной окружности шестерни 
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трения скольжения в зацеплении) относятся к 
движущим силам. 

Параметр торможения 
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
  i
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или 

    
   
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A T A N

A T 
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
  (12) 

где 
iA  и 

iA  — работа сил сопротивления и 
движущих сил. 

В случае постоянных сил и моментов выра-
жение (12) принимает вид 

 2 2
2

21 2 21 2
.

sin cost t t

T F
T N

 
  

 

С учетом соотношения (5) получаем форму-
лу для определения параметра торможения 

  
2 2

2
21 21 2

.
cos tgb t

T F
N f

 
  

 

Критерий  0| 1ui Q  [8] приводит к неравен-
ству 

     2
21 2

21
cos tg  .b t

Tf
N

 

Это неравенство становится выполнимым 
только при нереально большой силе дополни-
тельного трения, поэтому самоторможение 
прямого хода в заполюсных РП является прак-
тически неосуществимым. Действительно, ли-
ния действия торцовой проекции реакции  
со стороны ведущего входного звена 

21 21 21t t F N T  составляет весьма значительный 
угол с прямой 1CO  (см. рис. 1, б), а для само-
торможения этот угол должен быть меньше 
угла трения. 

В тяговом режиме обратного хода силовая 
схема РП (см. рис. 1, в) отличается от таковой 
для тягового режима прямого хода тем, что 
скорости шестерни и рейки меняют направле-
ние, в связи с чем изменяют направление и 
силы трения. Поэтому формулы для определе-
ния составляющих реакции в зацеплении при 
тяговом режиме обратного хода РП принима-
ют вид 
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  (16) 

Зависимость 21 2v F  в тяговом режиме об-
ратного хода сохраняется. 

Определение параметра торможения ше-
стерни при обратном ходе ничем не отличается 
от такового для цилиндрических заполюсных 
РП, поэтому все сделанные относительно них 
выводы справедливы и для заполюсных РП: 
оттормаживание обратного хода становится 
невозможным при выполнении условия 

      
 

2
2

21 21 21

cosarctg .b
t

T
f f N

  (17) 

Если принимать во внимание только трение 
скольжения в зацеплении, то условие (17) при-
обретает вид 

  2
21

cosarctg .b
t f

 

Таким образом, в режиме оттормаживания 
обратного хода РП при соблюдении усло-
вия (17) второе звено (рейка) тоже становится 
тормозным. Это означает, что угол между ли-
нией действия торцовой проекции реакции со 
стороны первого звена (шестерни) 21tF  (см. 
рис. 1, в) и прямой 1PO  становится меньше угла 
трения рейки. При этом движение второго зве-
на, а значит, и всего механизма, становится не-
возможным. 

Схема нагрузок на звенья самотормозящей-
ся РП в режиме оттормаживания отличается от 
схемы обратного хода только направлением 
движущего момента 1,M  показанным пунктир-
ной линией на рис. 1, в. Так как направление 
этого момента не влияет на значения составля-
ющих реакции в формулах (13)–(16), они оста-
ются справедливыми и для режима оттормажи-
вания. 

Анализ полученных зависимостей показал, 
что при одной и той же внешней нагрузке 2F  
радиальные составляющие 12R  и 21R  различа-
ются так же, как и окружные 12v  и 21.v  Пере-
численные составляющие реакции, за исключе-
нием 21,v  имеют различные значения при пря-
мом и обратном ходах. 

Из уравнений (6) и (7) следует, что в тяговом 
режиме обратного хода (для несамотормозя-
щихся РП) и в режиме оттормаживания (для 
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самотормозящихся РП) нормальная реакция N 
в заполюсном зацеплении при одной и той же 
внешней нагрузке возрастает в  k  раз по срав-
нению с таковой в тяговом режиме прямого 
хода: 

   
  

21 2

21 2

cos tg .
cos tg

b t

b t

fk
f

  (18) 

Проведем аналогичное исследование РП до-
полюсного зацепления. Схемы усилий в нем от-
личаются от показанных на рис. 1 направления-
ми сил трения в точке контакта C. Составляю-
щие реакции 21F  в тяговом режиме прямого 
хода определяются следующими зависимостями: 
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Найдем параметр торможения ведомой рей-
ки. Приложенные к ней силы разделим на дви-
жущие (проекцию на торцовую плоскость нор-
мальной реакции 21)tN  и силы сопротивления 
(нагрузку 2 ,F  силу трения скольжения в зацеп-
лении 21T  и все остальные виды трения 2 ).T  

Параметр торможения определяется выра-
жением 

      
 

 
  21 2 2

2
21

.
t

A T A T A F
A N

  (22) 

В случае постоянных сил и моментов выра-
жение (22) после сокращения на перемещение 
рейки 2S  принимает вид 

    


21 2 2 2
2

21 2

sin .
cos
t

t t

T T F
N

  (23) 

С учетом ранее принятых соотношений по-
лучаем следующую формулу для вычисления 
параметра торможения: 

    
 

21 2 2 2
2

21

tg .
cos cos

t

b b

f T F
N

  (24) 

Критерий  0| 1ui Q  приводит к неравенству 

      
 

2
2

21 21 21

cosarctg .b
t

T
f f N

  (25) 

Это и есть условие самоторможения прямо-
го хода в дополюсных РП. Из формулы (25) 
следует, что учет трения в опорах и других ви-
дов трения позволяет снизить необходимый 
для получения эффекта самоторможения тор-
цовый угол профиля зубьев рейки. 

Если же принимать во внимание только 
трение скольжения в зацеплении, то условие 
самоторможения приобретает вид 

  2
21

cosarctg .b
t f

  (26) 

В частности, прямозубые РП дополюсного 
зацепления будут самотормозящимися в тяго-
вом режиме прямого хода при условии 

  2
21

1arctg .t f
  (27) 

Таким образом, в режиме прямого хода РП 
при соблюдении условия (25) ведомая рейка 
становится тормозным звеном. Условия само-
торможения покоя определяются выражениями 
(23)–(27) путем замены коэффициентов трения 
движения коэффициентами трения покоя. 

При условии (25) будет реализован вариант 
011, описанный в работе [8], когда прямой ход в 
тяговом режиме является невозможным, а в 
режиме оттормаживания — выполнимым. Ва-
риант 010 [8] реализуется, если станет невоз-
можным и режим оттормаживания, при кото-
ром двигатель совместно с нагрузкой преодоле-
вает действие трения. 

Рассмотрим этот случай. В режиме оттор-
маживания направление нагрузки 2F  изменит-
ся на противоположное, а направления осталь-
ных сил сохранятся. Движение не начнется, ес-
ли первое звено окажется тормозным. 
Параметр торможения шестерни уже был 
найден для цилиндрических передач. Таким 
образом, в режиме оттормаживания прямого 
хода при соблюдении условия самоторможения 
прямого хода первое звено тоже становится 
тормозным. 

При обратном ходе РП ведущим звеном яв-
ляется рейка. Параметр торможения ведомой 
шестерни определяется той же зависимостью, 
что и для цилиндрических передач, поэтому 
сохраняется и условие самоторможения, из ко-
торого следует, что самоторможение обратного 
хода в дополюсных РП является практически 
невозможным. 

Таким образом, в дополюсных РП самотор-
можение прямого хода наступает при соблюде-
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нии условия (25) за счет трения скольжения в 
зацеплении — (26). Обратный ход в таких РП 
возможен практически всегда. 

В тяговом режиме обратного хода силовая 
схема РП отличается от схемы прямого хода 
тем, что скорости шестерни и рейки изменяют 
направление, в связи с чем меняют направление 
силы трения. Поэтому формулы для определе-
ния сил в зацеплении при тяговом режиме об-
ратного хода РП принимают вид 

 
  

   
2 2

21 12
2 21 2

;
cos cos sinb t t

F TN N N
f
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 

   
1 12 1

12 2 2
2 21 2
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cos  cos sin

b ty ty

b t t

fR F T
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  (28) 

      
 

   
1 12 1

12 2 2
2 21 2

cos  cos sin ;
cos  cos sin

b ty ty

b t t
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  (29) 

     
 

  
2 21

21 2 2
21 2

cos  tg
.

cos tg
b t

b t

f
R F T

f
  (30) 

Зависимость 21 2v F  при обратном ходе со-
храняется. 

Определение параметра торможения ше-
стерни при обратном ходе ничем не отличается 
от уже сделанного для цилиндрических допо-
люсных передач, поэтому все сделанные для 
них выводы справедливы и для дополюсных 
РП: обратный ход в тяговом режиме практиче-
ски всегда возможен. 

Отличие дополюсного зацепления от запо-
люсного состоит в том, что при тяговом режи-
ме прямого хода нормальная реакция N в k раз 
больше, чем при тяговом режиме обратного 
хода, причем k определяется той же зависимо-
стью (12). 

Инверсное реечное зацепление представляет 
собой частный случай инверсного внешнего 
или внутреннего при бесконечно большом ра-
диусе зубчатого колеса. Передаточную функ-
цию инверсной РП определяют с помощью за-
висимостей (1)–(4), как и для РП. 

 
Исследование тормозящих свойств инверсной 
реечной передачи (ИРП). Конструктивная 
схема ИРП и силовые схемы ИРП в торцовом 
сечении при тяговом режиме прямого и обрат-
ного ходов приведены на рис. 2, а–в, где зазор в 
зацеплении показан условно. Силовая схема 
прямого хода ИРП (см. рис. 2, б) аналогична 
схеме обратного хода РП (см. рис. 1, в), а сило-

вая схема обратного хода ИРП (см. рис. 2, в) — 
схеме прямого хода РП (см. рис. 1, б). 

Поэтому нормальные реакции 12N  и 21N  
в тяговом режиме прямого хода для ИРП мож-
но определить по формулам (13) для заполюс-
ного зацепления и (19) для дополюсного, а при 
обратном ходе и в режиме оттормаживания — 
по формулам (6) для заполюсного зацепления 
и (19) для дополюсного. 

Радиальные 12 ,R  21R  и окружные 12 ,v  21v  со-
ставляющие в тяговом режиме прямого хода 
ИРП определяются выражениями (11), (14)–
(16), (28)–(30), а при обратном ходе и в режиме 
оттормаживания — соотношениями (8), (14), 
(15), (20), (10), (21) и (11). 

 

 

 
Рис. 2. Конструктивная схема ИРП (а) и ее силовые 

схемы в торцовом сечении при тяговом режиме 
прямого (б) и обратного (в) ходов 
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Выводы 

1. Для достижения самоторможения реечное 
зацепление должно быть внеполюсным. 

2. В заполюсных РП прямой ход практиче-
ски всегда можно реализовать, а оттормажива-
ние обратного хода становится невозможным 
при выполнении условия (17). 

3. В ИРП при тяговом режиме прямого хода 
нормальные усилия 12N  и 21N  возрастают в 
k раз по сравнению с таковыми в тяговом ре-

жиме обратного хода (в несамотормозящихся 
ИРП) или в режиме оттормаживания (в само-
тормозящихся ИРП). Кратность k возрастания 
определяется формулой (18). 

4. Параметры торможения ИРП совпадают 
с аналогичными параметрами инверсных ци-
линдрических передач, поэтому все выводы, 
сделанные относительно тормозящих свойств 
последних, в полной мере справедливы для 
ИРП. 
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