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Ужесточение стандартов для установок и оборудования широкого спектра законо-
мерно повлекло за собой повышение требований к техническим и эксплуатационным 
параметрам их составных частей. Это обусловило необходимость разработки меха-
низмов, рассматриваемых как неотъемлемые компоненты комплексных систем, объ-
единяющих механические, электрические, гидравлические и другие элементы. Основ-
ной принцип большей части современных конструктивных решений — минимизация 
трения скольжения в механизмах, в частности винтовых, посредством перехода к 
трению качения или смешанному трению. Многие самотормозящиеся механизмы, 
включая цилиндрические передачи, обладают высокой эффективностью в режиме 
прямого хода. Применение таких передач в машинных приводах открывает новые 
возможности для компоновки, позволяет уменьшить габаритные размеры и массу 
привода или полностью исключить тормозные устройства. Планетарные передачи с 
двухвенцовыми сателлитами внутреннего и внешнего зацеплений, основанные на 
планетарной схеме 2K-H, обладают многими достоинствами. Они способны преобра-
зовывать вращательное движение во вращательное или поступательное, обеспечива-
ют самоторможение при высоком коэффициенте полезного действия прямого хода 
(более 50 %), характеризуются повышенной плавностью хода и др. Условия реализа-
ции различных вариантов самоторможения в планетарных передачах с двухвенцовы-
ми сателлитами достигаются точным позиционированием рабочих поверхностей 
профилей зацепления, определяемым числом зубьев колес. Определены геометриче-
ские параметры и силы, действующие на звенья планетарной передачи типа 2K-H 
с двумя внешними зацеплениями. Проанализированы условия самоторможения за-
полюсного зацепления. Рассмотрены соосные передачи, в которых выходное звено 
совершает поступательное движение. 
EDN: JGPDSC, https://elibrary/jgpdsc 
Ключевые слова: планетарные передачи с двухвенцовыми сателлитами, условие са-
моторможения, усилия в зацеплении, КПД прямого хода, геометрические параметры 
зацеплений 

Stricter standards for a wide range of equipment and installations have naturally led to in-
creased requirements for the technical and operational parameters of their components. 
This necessitated the development of mechanisms considered as integral components of 
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complex systems combining mechanical, electrical, hydraulic and other elements. The key 
principle of most modern design solutions is to minimize sliding friction (in particular, in 
screw mechanisms) by switching to rolling friction or mixed friction. A wide range of self-
braking mechanisms, including cylindrical self-braking gears, demonstrate high efficiency 
in forward running mode. The use of such gears in machine drives opens up new possibili-
ties for layout, reduces size and weight by reducing or completely eliminating braking de-
vices. Planetary gears with twin-shaft satellites of internal and external engagement, based 
on the 2K-H planetary reductor, have a number of advantages. They are capable of convert-
ing rotational motion into rotational or translational motion, provide self-braking with high 
forward running efficiency (more than 50 %), are characterized by increased smoothness 
and other valuable properties. The conditions for the implementation of various self-
braking options in gears with twin-shaft satellites are achieved due to the precise positioning 
of the working surfaces of the engagement profiles, determined by the number of teeth of 
the wheels. As part of the study, the geometric parameters and power loads acting on the 
planetary transmission of the 2K-H circuit with external gears were determined, the condi-
tions of self-braking of the polar engagement were analyzed, and coaxial gears in which the 
output link performs translational motion were considered. 
EDN: JGPDSC, https://elibrary/jgpdsc 
Keywords: planetary gears with double-ring outer satellites, self-braking condition, forces in 
the gearing, forward efficiency, gear geometry 

Существует много типов и конструкций пла-
нетарных передач (ПП), соответствующих тре-
бованиям промышленности. Среди них наи-
большее распространение получили зубчатые 
ПП типа 2K-Н с одним внешним и одним 
внутренним зацеплениями сателлита, ПП Да-
вида типа 2K-Н с двумя внутренними зацепле-
ниями сателлита и ПП Джеймса — Давида ти-
па 3K с одним внешним и двумя внутренними 
зацеплениями сателлита. Основными достоин-
ствами этих ПП являются высокая нагрузоч-
ная способность, хорошие массогабаритные 
показатели, высокий коэффициент полезного 
действия (КПД), технологичность изготовле-
ния и сборки. 

Среди простых конструкций ПП можно вы-
делить ПП Давида типа 2K-Н с двумя внешни-
ми зацеплениями сателлита и малой разностью 
чисел зубьев зубчатых колес (далее колеса), 
обеспечивающую передаточное отношение 
20…200 и более. Однако параллельное распо-
ложение двух центральных колес и разнона-
правленность сил, действующих на сателлит со 
стороны этих колес, создают момент, стремя-
щийся развернуть сателлит, что ведет к его пе-
рекосу, неравномерному распределению на-
грузки по длине зуба и требует использования 
мощных подшипниковых узлов сателлита и 
валов. 

Созданные в последнее время ПП типа 2K-Н 
с двумя внутренними зацеплениями сателлита 
и симметричной схемой нагружения элементов 

в значительной степени лишены указанных не-
достатков. В связи с этим становится актуаль-
ной задача создания более совершенных кон-
струкций ПП, определения их геометрических 
параметров и исследования важнейших показа-
телей. 

Автоматическое торможение после оста-
новки двигателя является важной потребно-
стью привода многих машин, особенно грузо-
подъемных, а также оборудования широкого 
спектра. Наиболее эффективное, надежное и 
компактное решение — использование само-
тормозящихся ПП. Помимо преобразования 
движения в прямом направлении такие ПП 
способны выполнять функцию тормозного 
устройства при выключенном двигателе, 
предотвращая обратный ход под действием 
нагрузки [1–20]. 

Существующие в научной литературе дан-
ные о самоторможении ПП [1–3] зачастую ос-
нованы на анализе конструкций с одинаковыми 
значениями КПД как при прямом ходе, так и 
при обратном. Это, по сути, описывает лишь 
частный случай, когда все зубчатые зацепления 
имеют центральное расположение полюса на 
линии зацепления. Однако, известно, что во 
внеполюсных цилиндрических зацеплениях 
можно добиться существенной разницы между 
КПД прямого и обратного хода, что обеспечи-
вает самоторможение при обратном ходе с со-
хранением высокого КПД при прямом ходе [4, 
12, 13, 17, 18]. 
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В связи с этим ставится задача указать ту об-
ласть работы зубчатого механизма, где он будет 
являться самотормозящимся. Замена одной из 
ступеней ПП на самотормозящуюся с сохране-
нием межосевых расстояний значительно де-
шевле, чем проектирование и изготовление  
новой ПП. Семейство известных конструкций 
механизмов свободного хода пополнит высо-
конадежные зубчатые ПП, не содержащие 
упругих элементов и способных обеспечить не-
прерывный контакт в зацеплении. 

Результаты исследований цилиндрических 
ПП с внешним и внутренним зацеплениями 
показали, что для реализации самоторможе-
ния требуется значительное смещение профи-
лей зубьев [5, 12]. В случае прямозубого зацеп-
ления возможности такого смещения ограни-
чены риском заострения или подрезания 
зубьев, поэтому при необходимости их заме-
няют косозубыми или шевронными ПП, до-
пускающими большие смещения. В косозубых 
ПП смещение рабочих участков профилей от 
полюса определяется главным образом разни-
цей углов наклона зубьев. Таким образом,  
задача обеспечения самоторможения ПП в за-
данном режиме сводится к определению оп-
тимальных углов наклона зубьев во внеполюс-
ных зацеплениях. При этом выбор нормаль-
ных углов профилей осуществляется по тем же 
принципам, что и при проектировании обыч-
ных ПП. 

Данное исследование является развитием 
предыдущих работ, посвященных самотормо-
жению ПП. Предлагаемая методика уже апро-
бирована и успешно использована при анализе 
известных типовых конструкций ПП [9, 10, 15]. 
Приведены результаты анализа ПП типа 4

1HC  с 
двухвенцовыми сателлитами, классифицируе-
мыми по системе В.Н. Кудрявцева [2]. 

Цель работы — определение рациональных 
геометрических характеристик профилей зубь-
ев, обеспечивающих максимальную эффектив-
ность ПП при сохранении свойств самотормо-
жения. 

 
Особенности конструкции и принципы рабо-
ты ПП типа 2K-Н. Принципиальная схема ПП 
типа 2K-Н ( 4

1HC ) с наружным расположением 
зубьев приведена на рис. 1. Исследуемая ПП 
включает в себя водило H, два центральных ко-
леса 1 и 4 и блок сателлитов, состоящий из двух 
венцов, 2 и 3 [1]. 

Основная особенность рассматриваемой ПП 
заключается в том, что колесо 1 имеет зубья 
винтовой формы и образует с неподвижным 
звеном (корпусом) не вращательную кинемати-
ческую пару, а поступательную, в отличие от 
традиционной схемы 2K-Н. Это позволяет ко-
лесу 1 совершать только поступательные дви-
жения. Зубья винтовой формы присутствуют и 
на колесе 2, сопряженном с колесом 1, в то вре-
мя как колеса 3 и 4 могут быть снабжены пря-
мыми, косыми или винтовыми зубьями. 

Следовательно, при использовании водила в 
качестве ведущего элемента в схеме, приведен-
ной на рис. 1, рассматриваемая ПП способна не 
только уменьшать угловую скорость этого эле-
мента, но и преобразовывать ее в поступатель-
ное движение. 

 
Передаточная функция. Если водило является 
ведущим звеном, то передаточное отношение 
ПП типа 2K-Н определяется как [10] 

 1
2 41

1 3

1 1 ,
11

H
Hi z z m

z z

  
 

 

где H  и 1  — угловая скорость водила и коле-
са 1; 1 4z z  — числа колес 1–4; m — внутреннее 
передаточное отношение, 

 2 4

1 3
.z zm

z z
  

После замены вращательной кинематиче-
ской пары на поступательную каждому полно-
му обороту колеса 1 в схеме 2K-Н будет соот-
ветствовать осевое перемещение на осевой ход 
нарезки винтовых зубьев колеса 1 
 1z xp p z , 

где xp  — осевой шаг. 
 

Рис. 1. Схема ПП типа 2K-Н 
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Скорость поступательного движения колеса 1 
 1 1 1,xv n p z  мм/мин 

или 

 1 1,
2

Н
xv p z


 мм/с, 

где 1n  — частота вращения колеса 1, мин–1. 
Тогда передаточная функция ПП поступа-

тельного перемещения, созданной на основе 
схемы 2K-Н, имеет вид 

 11
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x

H H

p zv
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
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или 

  1 121
1 12

1

tg
tg 1 ,b

b
H H

rv r m
i


   


  (1) 

где 1br  — радиус основной окружности коле-
са 1; 12  — угол отклонения нормали в точке 
контакта зубьев (витков) колес 1 и 2 от оси 
вращения водила. 

 
КПД прямого хода. При ведущем водиле КПД 
прямого хода определяется как 

    


1 1
1

1
,H

H
H H

P F v
P M

  (2) 

где HP  и 1P  — мощность на входном и выход-
ном звене; 1F  — усилие, приложенное к коле-
су 1; HM  — момент, действующий на водило. 

Схема усилий, действующих в зацеплении 
ПП при m > 1 в тяговом режиме прямого хода, 
показана на рис. 2, а. Все усилия, приложенные 
к отдельным сателлитам, условно приведены к 
одному сателлиту. 

Уравнения равновесия звеньев при устано-
вившемся движении имеют следующий вид: 

• для водила 

   
  

34 3 4 34 3 3 4 4

21 21 1 2

tg tg
sin

H tn b b T b tm b tm

tn tT b b

M F r r F r r
F F r r

      
    

 

  21 1 1 4 2cos tg tg ;tT b tm b tmF r r      (3) 

• для сателлита с приведенными усилиями 
  21 21 21 2 2sin cos tgtn tT tT tm bF F F r      

  34 34 3 3tg ;tn T tm bF F r     (4) 
• для колеса 1 

 1 12 12 ,an aTF F F    (5) 

где 34 ,tnF  21tnF  и 21tTF  — торцовые проекции 
нормальных усилий 34 ,nF  21nF  и силы тре-
ния 21TF  соответственно; 3br , 4br  и 2br  — радиус 

основных окружностей колеса 3, 4 и 2 соответ-
ственно; 3 ,tm  4tm  1tm  и 2tm  — торцовый 
угол профиля колеса 3, 4, 1 и 2 соответственно; 
  — угол между торцовой проекцией силы 
трения 21tTF  и линией пересечения торцовой и 
касательной плоскостей; 12anF  и 12aTF  — осевые 
проекции нормального усилия 12nF  и силы тре-
ния 12TF . 

Проекции определяются следующими вы-
ражениями: 
 21 21 12sin ;tn nF F   
 34 34 34sin ;tn nF F    (6) 
 0

21 21 2121cos cos ;tT T nF F f F      (7) 
 12 12 12cos ;an nF F    (8) 
 0

12 12 12sin sin ,aT T a nF F f F      (9) 
где 34  — угол отклонения нормали в точке 
контакта зубьев колес 3 и 4 от оси вращения 
водила;   — угол между направлением силы 
трения 21TF  и торцовой плоскостью; 0

21f  — эк-
вивалентный коэффициент трения скольжения 
в зацеплении колес 2–1 [6, 9]; 0

af  — обобщен-
ный коэффициент трения в опорах передачи. 

С учетом соотношения T HF fF  и уравне-
ний (6)–(9) выражения (3)–(5) приобретают 
следующий вид: 
     34 34 3 34 4 43sin 1 1H n b bM F r k r k        

     21 12 1 34 2 21sin 1 1 ;n b bF r k r k      (10) 

     21 2 12 21 34 3 34 34sin 1 sin 1 ;n b n bF r k F r k       (11) 
  1 12 12 12cos 1 .n aF F k     (12) 
Здесь 
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;

sin
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


 
0

434
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34
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;

sin
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k





 

 
0

12
21 2

12

cos cos tg sin ;
sin tm
fk     


  (13) 

0

12
12

sin ,
cos

a
a

fk 


 

где 0
34f  и 0

12f  — эквивалентные коэффициенты 
трения скольжения в зацеплениях колес 3–4  
и 1–2. 

Решая совместно уравнения (10)–(12), полу-
чаем 

 1

4 1
2 12

3 21 43 2 11

1 ,
tgH

b

F
z zM r

z z


      

  (14) 

где 21  и 11  — КПД прямого хода при преоб-
разовании вращательного движения соответ-



#02(791) 2026 ИЗВЕСТИЯ ВЫСШИХ УЧЕБНЫХ ЗАВЕДЕНИЙ. МАШИНОСТРОЕНИЕ 7 

ственно колеса 2 и 1 относительно мгновенного 
центра вращения 34P  в поступательное движе-
ние колеса 1; 43  — КПД прямого хода при пе-
редаче движения от колеса 4 к колесу 3 при их 
неподвижных осях. 

В выражении (14): 

 12
21

21

1 ;
1

ak
k

 


  (15) 

 34
43

43

1 ;
1

k
k

 


 

 12
11

12

1 ,
1

ak
k

 


  (16) 

где 

  
0

12
12 1

12

cos cos tg sin .
sin tm
fk

    


  (17) 

Подставляя передаточную функцию из вы-
ражения (1) и отношение 1/ HF M  из форму-
лы (14) в уравнение (2), получаем следующее 
выражение для определения КПД прямого хода 

 
Рис. 2. Схема усилий в торцовом смещении ПП типа 2K-H с внешними зацеплениями  

при внутреннем передаточном отношении m > 1 (а) и m < 1 (б) 
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ПП поступательного перемещения на основе 
схемы 2K-H при m > 1: 

 1

21 43 11

1 .
1H

m
m

 


  

  (18) 

Чтобы определить угол   в уравнениях (7), 
(9), (17), (13), рассмотрим в торцовой плоско-
сти (рис. 2, а) систему прямоугольных коорди-
нат XOY с началом в точке О приложения 
нормальных усилий 12nF  и 21F . Осью абсцисс 
является линия пересечения торцовой и каса-
тельной плоскостей, а осью ординат — торцо-
вая проекция нормали в рассматриваемой 
точке контакта. 

В этой системе положение конца вектора 
торцовой проекции силы трения определяется 
абсциссой X и ординатой Y, а длина этой про-
екции равна 2 2 .X Y  Так, как угол между 
торцовой и касательной плоскостями составля-
ет 12tg ,Y   искомый угол   вычисляем из вы-
ражения 

 12

2 2

tg
tg .

Y
X Y


 


 

С учетом того, что отношение ординаты Y  
к длине торцовой проекции 2 2X Y  равно 
sin ,  получаем 
 12tg tg sin .     

Угол   найдем из треугольника 12 34P OP  (см. 
рис. 2, а). Так как в этом треугольнике угол при 
вершине 34P  равен  1290 ,tw   а при вер-
шине — O  , запишем 

 
 

12 34

12 12

sin ,
cos tw

P P
OP

 


  (19) 

где 12tw  — торцовый угол зацепления ко-
лес 1–2. 

Длины сторон треугольника 12 34P P и 12OP  
определяем как 

 4 3
12 34

34 12
;

cos cos
b b

tw tw

r rP P  
 

  (20) 

  12 1 12 1tg tg ,b tw tmOP r      (21) 

где 34tw  — торцовый угол зацепления ко-
лес 3–4. 

После подстановки выражений (20), (21) в 
уравнение (19) и преобразований имеем 

 4 12 1 34

4 12 1 34 1

cos costg .
sin cos tg

b tw b tw

b tw b tw tm

r r
r r

   
   

 

В частном случае, когда точка контакта О 
(см. рис. 2) расположена на линии центров, т. е. 

1 12 ,tm tw    имеем 

 1290 ;tw      1,    

где 1  — угол подъема нарезки колеса 1. 
Если в этом случае учитывать только трение 

скольжения в зацеплении, выражения для 
определения коэффициентов 12ak , 12k  и 21k  
приобретают следующий вид: 

 12 1
12 12пр 1

1

tg
tg ;

cosa
n

f
k f


  


  (22) 

 12пр12
12 21

1 1 1
,

cos tg tgn

ffk k   
  

  (23) 

где 1n  — угол профиля на середине винтовых 
зацеплений; 

 12
12пр

1
.

cos n

ff 


 

Подставляя выражения (22) и (23) в форму-
лы (16) и (15), получаем 

 
 

1
11 21

1 12пр

tg
,

tg


   
 

 

где 12пр 12прarctg .f   
В этом частном случае формула (18) прини-

мает вид 

 
 

   
1

1
43 1 12пр

1 tg
.

1 tgH
m

m
 

 
   

 

 
КПД обратного хода. Условия самоторможе-
ния. Схема усилий, действующих на звеньях 
ПП при обратном ходе, отличается от схемы, 
приведенной на рис. 2, а, тем, что колесо 1 — 
ведущее, а водило — ведомое. При этом 
направления движения колес и сил трения 

12TF , 21TF , 34TF  и 43TF  изменятся на противопо-
ложные. 

Согласно соотношению 1 1 ,H HP P   КПД 
обратного хода 

 1
1 1

.H H
H

M
F v
     (24) 

Уравнения движения звеньев в тяговом ре-
жиме обратного хода имеют следующий вид: 

• для колеса 1 

 1 12 12 ;an aTF F F    (25) 
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• для сателлита с приведенными усилиями 

  21 21 21 2 2sin cos tgtn tT tT tm bF F F r      

  34 34 3 3tg ;tn T tm bF F r     (26) 

• для водила 

   
  

34 3 4 34 3 3 4 4

21 21 1 2

tg tg
sin

H tn b b T b tm b tm

tn tT b b

M F r r F r r
F F r r

      
    

  

  21 1 1 4 2cos tg tg .tT b tm b tmF r r      (27) 

По аналогии с выражениями (3)–(5) уравне-
ния (25)–(27) имеют следующий вид: 
  1 12 12 12cos 1 ;n aF F k     (28) 

     21 2 12 21 34 3 34 34sin 1 sin 1 ;n b n bF r k F r k       (29) 

     34 34 3 34 4 43sin 1 1H n b bM F r k r k       

     21 12 1 12 2 21sin 1 1 .n b bF r k r k      (30) 

Решая совместно уравнения (28)–(30), полу-
чаем 

 4 1
2 12 12 34 11

1 3 2
tg ,H O

b
M z zr
F z z

       
 

  (31) 

где 

 21
12

12

1 ;
1 a

k
k
 


   43
34

34

1 ;
1

k
k

 


   12
11

12

1 .
1

O

a

k
k
 


 

где 12  и 11
O  — КПД обратного хода при пре-

образовании вращательного движения соответ-
ственно колеса 2 и 1 относительно мгновенного 
центра вращения 34P  в поступательное движе-
ние колеса 1; 34  — КПД обратного хода при 
передаче движения от колеса 3 к колесу 4 при 
их неподвижных осях. 

Подставляя передаточную функцию из вы-
ражения (1) и отношение 1/HM F  из форму-
лы (31) в уравнение (24), получаем КПД обрат-
ного хода ПП при 1m  

 12 34 11
1 .

1

O

H
m

m
   


 (32) 

В частном случае, когда 1 12tm tw    и 
0

12 2112f f f  , для КПД 11
O  и 12  имеем 

  1 12пр
1211

1

tg
,

tg
O  

   


 

а формула (32) приобретает вид 

    
 

34 1 12пр
1

1

1 tg
.

1 tgH
m

m
   

 
 

 

Из уравнения (32) следует, что в общем слу-
чае самоторможение ПП при 1m   имеет ме-
сто, если выполнено условие 

 12 3411 .O m     

 
Последовательность геометрического расчета. 
При проектировании исследуемой ПП, состоя-
щей из колес с винтовыми зубьями, в качестве 
основных исходных параметров рекомендуется 
принять осевой шаг xp  и нормальный угол 
профиля nm  одного из колес на окружности 
рабочего диаметра. Хотя для изготавливаемых 
методом огибания колес основным геометриче-
ским параметром является нормальный модуль 
и угол главного профиля исходного контура, 
при методе копирования лучше вычислить 
непосредственно осевой шаг и угол профиля 
колеса. Кроме того, предварительно необходи-
мо получить необходимые значения углов 
наклона зубьев колес 1m  и 2m  на окружностях 
рабочих диаметров (для несамотормозящихся 
зацеплений) или на окружностях вершин (для 
выходного колеса самотормозящегося зацепле-
ния). Должны быть также известны числа зубь-
ев (заходов) колес 1z  и 2z  и коэффициенты вы-
соты головки ah  и радиального зазора .c  

На основе этих исходных данных можно ре-
комендовать алгоритм определения геометри-
ческих параметров зацеплений с винтовыми 
зубьями колес. При этом приняты стандартные 
значения коэффициентов ah  и c  в долях нор-
мального модуля на рабочих окружностях. 

Схема внешнего винтового зацепления с 
одинаковым относительным расположением 
колес и их аксоидных поверхностей показана 
на рис. 3. 

Геометрические параметры рассчитываются 
в следующей последовательности. 

Радиусы рабочих окружностей для несамо-
тормозящихся зацеплений 

 1 1 1tg ;
2

x
m m

pr z 


   12 12 2tg .
2

x
m m

pr z 


 

Радиусы рабочих окружностей для самотор-
мозящихся зацеплений 

 1 1 1tg ;
2

x
m m

pr z 


  2
2 2 2tg sin ,

2 2
x

m a a a
p zr h       

 

где 2a  — угол наклона образующей зуба коле-
са 2. 
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Угол   наклона общей нормали на рабочих 
окружностях к осям колес 
 1 1 2 2cos sin cos sin cos .m nm m nm        

Радиусы основных окружностей 

 1 1ctg ;
2

x
b

pr z 


   2 2ctg .
2

x
b

pr z 


 

Торцовые углы профилей на рабочих 
окружностях: 

 1 1cos ctg ctg ;tm m       2 2cos ctg ctg .tm m     

Межосевое расстояние 

  2 2
1 2 1 21 2 2 cos .w m m tm tmm ma r r r r      

Здесь и далее верхний знак относится к внеш-
нему относительному расположению колес,  
а нижний знак — к внутреннему. 

Нормальный угол профиля 2nm  при задан-
ном угле 1nm : 

 2
2

coscos .
sinnm

m

 


 

Радиусы начальных окружностей 

 1
1

2 1
;w

w
z ar

z z



   2

2
2 1

.w
w

z ar
z z




 

Торцовый угол зацепления tw : 

 1 2

1 2
cos .b b

tw
w w

r r
r r

    

Радиусы окружностей вершин 

 
1 1 1

2 2 2

sin ;

sin .

a
a m x m

a
a m x m

hr r p

hr r p





  


  


  

Радиусы окружностей впадин 

 
1 2 1

2 1 2

sin ;

sin .

f w a x m

f w a x m

cr a r p

cr a r p





   


 




 
 

Осевые толщины зубьев на рабочих окруж-
ностях 

 

11
1 1

1 1 1

22
2 2

2 2 2

2 tg2 inv inv ;
tg 2

2 tg2 inv inv .
tg 2

m
xm t m

m

m
xm t m

m

xrS
z z

xrS
z z

        
        




  

Нормальные толщины зубьев на рабочих 
окружностях 

 1 1 1sin ;nm xm mS S     2 2 2sin .nm xm mS S   

Высоты замера толщины зубьев 

 0
1 11 ;a mah r r     0

2 22 .a mah r r   

Осевые углы профилей на рабочих диамет-
рах: 

 1
1

1

tg
tg ;

sin
nm

xm
m


 


   2

2
2

tg
tg .

sin
nm

xm
m


 


 

Если требуется вписать зацепление в задан-
ное межосевое расстояние, то расчет целесооб-
разно начинать с определения осевого шага. 
Для этого вычисляют межосевое расстояние 
при единичном шаге, а искомый шаг получают 
как отношение заданного межосевого расстоя-
ния к найденному при единичном шаге. При 
необходимости шаг можно округлить до бли-
жайшего желаемого значения с последующей 
проверкой выполнения требуемых условий по-
лучения необходимого значения передаточной 
функции или условий самоторможения. 

 
Рис. 3. Схема внешнего винтового зацепления  
с одинаковым относительным расположением  

колес 1 и 2 и их аксоидных поверхностей 
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Вывод 

ПП типа 4
1HC  с двухвенцовыми сателлитами 

однотипного зацепления могут быть самотор-
мозящимися при сохранении высокого значе-
ния КПД прямого хода. При обратном ходе они 
могут быть с оттормаживанием или без оттор-
маживания при обеспечении необходимого 

смещения рабочих участков профилей зацепле-
ния. В таких передачах ПП смещение происхо-
дит от оси вращения водила при 1 3 2 4z z z z  и 
к оси вращения водила при 1 3 2 4 .z z z z  

 
Автор выражает благодарность доктору техниче-

ских наук, профессору Виктору Вадимовичу Панюхину , 
принимавшему участие в данной работе. 
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