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ПРЕДИСЛОВИЕ

Настоящая работа содержит систематическое изло-
жение основ теории зубчато-винтовых передач, предна-
значенных для преобразования вращательного движения

в поступательное. Основное внимание уделено описа-
нию и анализу новых и малоизвестных конструкций, ис-
пользуемых для этой цели. По сравнению с передачами

винт-гайка и зубчато-реечными передачами, эти конст-
рукции существенно расширяют возможности выбора

оптимального варианта с учётом конкретных требова-
ний, предъявляемых к тому или иному приводу. Могут
быть получены практически любые значения передаточ-
ной функции. Возможно также получение самотормозя-
щихся передач, КПД которых не менее чем вдвое пре-
вышает КПД самотормозящихся передач винт-гайка.
Впервые изложена методика расчёта фрикционных ро-
лико-винтовых вариаторов, в том числе таких, которые
при неизменной скорости и направлении вращения при-
водного двигателя позволяют не только обеспечить

плавное изменение скорости выходного звена, но

и направления его движения, т.е. выполняют функции
реверсивного механизма.

Работа предназначена для инженерно-технических
работников, связанных с проектированием и эксплуата-
цией механических передач.



ГЛАВА 1

ОБЩИЕ ПОЛОЖЕНИЯ

1.1. Виды зубчато-винтовых передач

Основное конструктивное отличие зубчато-винтовых передач
(ЗВП), обеспечивающих преобразование вращательного движения
в поступательное, от других устройств, предназначенных для этой
цели (например, кулачковых или кривошипно-ползунных меха-
низмов), заключается в том, что заданное преобразование осуще-
ствляется при помощи зубчатых зацеплений: прямозубых (напри-
мер, в прямозубых реечных передачах) или винтовых (например,
в передачах винт – гайка). Если принять, что поступательное дви-
жение выходного звена ЗВП является частным случаем его враща-
тельного движения вокруг оси, удалённой в бесконечность, то все
эти зацепления можно рассматривать как разновидности обычных

зубчатых зацеплений, предназначенных для передачи и редуциро-
вания вращательного движения. При этом звенья передачи с вин-
товой нарезкой (винты, гайки) следует рассматривать как разно-
видности зубчатых колёс, а витки этой нарезки как разновидность
зубьев. Обоснованность такого представления зацеплений ЗВП

подтверждается также тем, что рассматриваемые ЗВП полностью

соответствуют определению термина «зубчатая передача»
в ГОСТ 16530-70: «Зубчатая передача – трёхзвенный механизм,
в котором два подвижных звена являются зубчатыми колёсами,
образующими с неподвижным звеном вращательные или поступа-
тельные пары».

Виды известных трёхзвенных зубчатых передач различаются

в основном по расположению осей вращения колёс в пространстве

и по взаимному расположению самих колёс [10]. По этим же при-
знакам могут быть классифицированы и ЗВП. Так, из числа воз-
можных ЗВП, содержащих только цилиндрические колёса, суще-
ствуют два вида: цилиндрические и гиперболоидные (винтовые).

К цилиндрическим относятся только ЗВП, у которых ось вра-
щения входного колеса параллельна условной оси вращения вы-
ходного колеса, удалённой в бесконечность (рис. 1.1,а).

К гиперболоидным (винтовым) относятся ЗВП, у которых эти
оси перекрещиваются в пространстве (рис. 1.1,б).
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При классифицировании ЗВП по расположению осей колёс

в пространстве вместо условной оси вращения выходного колеса

можно использовать ось его поступательного перемещения. В этом
случае признаком цилиндрической ЗВП будет перекрещивание в

пространстве этой оси поступательного перемещения с осью вра-
щения входного колеса под прямым углом. У гиперболоидных

(винтовых) ЗВП эти оси могут совпадать, быть параллельными или
перекрещиваться в пространстве под углом, отличным от прямого.

1 2

а)

1 2

б)

1 2

в)
Рис. 1.1. Трёхзвенные передачи для преобразования вращательного дви-
жения звена 1 в поступательное звено 2: а – реечная цилиндрическая; б –
реечная гиперболоидная; в – фрикционная гиперболоидная

По сравнению с известными видами трёхзвенных зубчатых

передач гиперболоидные ЗВП обладают той особенностью, что
передача мощности от входного звена к выходному в них может

осуществляться не только за счёт зацепления зубьев (витков), но и
за счёт сил трения, возникающих между зубьями (витками) колёс,
то есть они могут работать как фрикционные передачи. В этом

случае для обеспечения работоспособности передачи параметры

зацепления должны быть выбраны так, чтобы силы трения, возни-
кающие в этом зацеплении под действием внешней нагрузки, были
достаточны для передачи заданной мощности. Схема трёхзвенной
фрикционной ЗВП (рис. 1.1,в) отличается от схемы зубчато-
винтовой передачи зацеплением (рис. 1.1,б) тем, что выходное

звено имеет винтовую нарезку и образует со стойкой не поступа-
тельную одноподвижную кинематическую пару, а двухподвижную
цилиндрическую.
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Способность фрикционных ЗВП работать без специальных

нажимных устройств является важным преимуществом этих пере-
дач. На основе фрикционных ЗВП появляется возможность созда-
ния вариаторов.

При классификации по взаимному расположению колёс друг

относительно друга ЗВП не имеют никаких отличий от обычных

зубчатых передач: они могут быть передачами внешнего зацепле-
ния, когда оба колеса имеют внешние зубья, и внутреннего зацеп-
ления, когда одно колесо имеет внешние зубья, а другое – внут-
ренние. Реечное зацепление может рассматриваться как частный
случай одного из этих двух видов.

Кроме упомянутых двух основных признаков классификации

ЗВП, отдельные их разновидности могут иметь варианты исполне-
ния, отличающиеся друг от друга соотношением величин углов

наклона витков и их направлений. При этом, в отличие от обычных
зубчатых передач, ЗВП могут иметь колёса с нулевым числом

зубьев, то есть с кольцевой нарезкой, что в ряде случаев сущест-
венно влияет на конструкцию и характеристики работы передачи.
Ниже для тех случаев, где такие варианты возможны, приводится
анализ свойств и особенностей каждого из них.

В большинстве случаев на практике используются не трёх-
звенные, а многозвенные ЗВП, которые представляют собой па-
раллельное соединение трёхзвенных ЗВП или последовательное

соединение различных видов зубчатых передач с трёхзвенными

ЗВП. Часто применяются также комбинированные соединения

многозвенных, в том числе и планетарных, передач. Многозвенные
передачи обычно имеют своей целью повышение нагрузочной

способности или получение таких значений передаточной функ-
ции, которые не способны обеспечить трёхзвенные ЗВП.

Принятая классификация ЗВП, предназначенных для преобра-
зования вращательного движения в поступательное, позволяет при
выборе типа передачи и её расчёте использовать известные поло-
жения теории зубчатых зацеплений. Так, из этих положений сле-
дует, что наибольшее значение КПД при прочих равных условиях
может быть получено при использовании цилиндрических пере-
дач. В то же время наиболее глубокое редуцирование вращатель-
ного движения может быть обеспечено при помощи гиперболоид-
ных передач.
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1.2. Режимы работы механических передач.
Критерии работоспособности и самоторможения

На рис. 1.2 представлена схема произвольной механической

передачи, предназначенной для преобразования вращательного

движения в поступательное. Входное звено 1 передачи кинемати-
чески связано с приводным двигателем, а выходное 2 – с исполни-
тельным органом.

а)

б)

в)

Рис. 1.2. Режимы работы механических передач: а – тяговый прямого хо-
да; б – тяговый обратного хода; в – оттормаживание

Мощность Р, передаваемая каким-либо звеном передачи, при-
нято считать положительной, если направление приложенного к
этому звену внешнего усилия или момента совпадает с направле-
нием скорости движения звена. Если же эти направления противо-
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положны, то мощность считается отрицательной [2]. По знакам
мощностей Р1 и Р2 на входном и выходном звеньях можно опреде-
лить, в каком режиме нагрузки работает передача и какое из звень-
ев является ведущим, а какое – ведомым.

Если выполняется условие

Р1 > 0; Р2 < 0, (1.1)
то мощность передаётся от первого звена ко второму, следова-
тельно, первое звено является ведущим, а второе – ведомым

(рис. 1.2,а). Такая работа передачи, когда ведущим является имен-
но первое звено, обычно называется прямым ходом. При этом ре-
жим нагрузки, характеризующийся различными знаками мощно-
стей на входном и выходном звеньях, называется тяговым [2].

Основной характеристикой потерь на трение в тяговом режи-
ме прямого хода служит КПД прямого хода η12, который определя-
ется так [2]:

1

2
12 P

P−=η . (1.2)

При выполнении условия

Р1 < 0; Р2 > 0 (1.3)
режим нагрузки будет также тяговым, но мощность здесь переда-
ётся от выходного звена к входному, и, следовательно, выходное
звено является ведущим, а входное – ведомым (рис. 1.2,б). Этот
случай, в отличие от прямого хода, называется обратным ходом.

Основной характеристикой потерь в тяговом режиме обратно-
го хода является КПД обратного хода η21, который по аналогии с
(1.2) равен:

2

1
21 P

P−=η . (1.4)

В некоторых самотормозящихся передачах возможна работа в

так называемом режиме оттормаживания [2] (рис. 1.2,в), для кото-
рого характерно выполнение условий:

Р1 > 0; Р2 > 0. (1.5)
В этом режиме вся подводимая к звеньям 1 и 2 мощность рас-

ходуется на преодоление трения, возникающего в кинематических
парах передачи. Если судить по знакам мощностей, то, казалось
бы, оба звена здесь можно назвать ведущими, однако внешняя на-
грузка, приложенная к выходному звену 2, является причиной по-
явления на нём тормозного усилия, способного удержать эту на
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грузку, в результате чего движение его под действием только этой
нагрузки становится невозможным. Учитывая, что результирую-
щее действие выходного звена является тормозным, ведущим в

режиме оттормаживания следует считать только входное звено 1.
Для характеристики режима оттормаживания введено понятие

коэффициента затраты мощности при оттормаживании, или просто
коэффициента оттормаживания µ12, который определяется как от-
ношение мощности входного (ведущего) звена 1 к мощности вы-
ходного звена 2 [2]:

2

1
12 P

P=µ . (1.6)

Самотормозящимися называют такие передачи, в которых
вследствие сил трения, возникающих в их кинематических парах,
движение звеньев в каких-либо режимах оказывается невозмож-
ным.

Приняв для определённости прямой ход в качестве основного

рабочего режима, самотормозящимися можно считать передачи,
способные работать только в режимах прямого хода и исключаю-
щие возможность обратного хода.

Таким образом, существуют четыре группы передач, отли-
чающиеся друг от друга возможными режимами работы.

Первые три группы – это самотормозящиеся передачи, одна из
которых способна работать при прямом ходе как в тяговом режи-
ме, так и в режиме оттормаживания (1-й вариант), вторая – только
в тяговом режиме (2-й вариант), а третья – только в режиме оттор-
маживания (3-й вариант). Четвёртую группу составляют несамо-
тормозящиеся передачи, обеспечивающие возможность работы в

тяговом режиме как прямого, так и обратного хода.
В качестве критерия работоспособности передачи в тяговом

режиме удобно использовать её КПД, поскольку любую передачу

можно считать работоспособной в тяговом режиме, если её рас-
чётное значение КПД не принимает отрицательных значений и

меньше единицы. В соответствии с этим критерием условия рабо-
тоспособности передачи в тяговом режиме запишутся так:

- при прямом ходе:
0 ≤ η12 < 1; (1.7)

- при обратном ходе:
0 ≤ η21 < 1. (1.8)



1.2. Режимы работы механических передач 13

В качестве критерия работоспособности самотормозящейся

передачи в режиме оттормаживания можно принять конечное по-
ложительное значение его коэффициента оттормаживания:

0 ≤ µ12 < ∞. (1.9)
Невыполнение условий работоспособности в тяговом режиме

означает самоторможение передачи в этом режиме. Из условий
(1.2) и (1.3) следует, что критерии самоторможения для тяговых
режимов имеют вид:

- при прямом ходе:
η12 < 0 или η12 ≥ 1; (1.10)

- при обратном ходе:
η21 < 0 или η21 ≥ 1. (1.11)

Невыполнение условия (1.9) для режима оттормаживания оз-
начает или самоторможение (при µ12 = ∞) или способность переда-
чи работать в тяговом режиме обратного хода (при µ12 < 0).

Очевидно, что значения КПД в условиях (1.10) и (1.11) следу-
ет считать формальными. Силы трения по своей природе являются
реактивными и величины их для одной и той же кинематической

пары при одинаковой внешней нагрузке могут существенно отли-
чаться в зависимости от того, в каком состоянии находится пере-
дача: в состоянии самоторможения (покоя) или в состоянии дви-
жения. Формулы же для определения КПД выводятся с учётом сил
трения, соответствующих состоянию движения. Поэтому подста-
новка в эти формулы параметров передачи, находящейся в состоя-
нии самоторможения, и даёт формальные значения КПД, содер-
жащиеся в условиях (1.10) и (1.11).

Ниже приведены результаты кинематического и силового ана-
лиза работы трёхзвенных и ряда многозвенных передач в различ-
ных режимах работы привода, а также рассмотрены особенности
их геометрического расчёта.

При этом для самотормозящихся ЗВП условия самоторможе-
ния приведены только для первого варианта, обеспечивающего
возможность прямого хода как в тяговом режиме, так и в режиме
оттормаживания, поскольку второй и третий варианты допускают
только одностороннее движение выходного звена, как это имеет
место, например, в элеваторах или конвейерах. В тех же приводах,
где используются ЗВП, для выходного звена характерно возврат-
но-поступательное движение.
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Основным видом трения в ЗВП является трение скольжения в

зацеплении. Определение сил трения скольжения FT чаще всего

производится на основе закона Амонтона, то есть принимается,
что эти силы прямо пропорциональны нормальным усилиям Fn и

коэффициентам трения скольжения f:
FT = f Fn. (1.12)

Приведённые ниже расчётные зависимости позволяют исполь-
зовать любые другие закономерности для определения сил трения.

Для того чтобы обеспечить возможность учёта в случае необ-
ходимости и других сил трения, возникающих в результате дейст-
вия усилий в зацеплении, таких, как трение качения на сопряжён-
ных профилях, трение в опорах звеньев и т.п., используется поня-
тие эквивалентного коэффициента трения 0f . Эквивалентным ко-

эффициентом трения считается такой условный коэффициент тре-
ния скольжения в зацеплении, который при вращательном движе-
нии звена обеспечивает в этом зацеплении при неизменном нор-
мальном усилии силу трения скольжения, момент которой относи-
тельно оси вращения звена равен суммарному моменту относи-
тельно той же оси всех подлежащих учёту сил трения, приложен-
ных к звену. При поступательном движении звена эквивалентный
коэффициент трения обеспечивает в зацеплении силу трения, рав-
ную сумме проекций всех подлежащих учёту сил трения на на-
правление движения.

Таким образом, если винтовое зацепление образовано звенья-
ми i и j, то величины эквивалентных коэффициентов трения 0

ijf и

0
jif могут быть найдены из следующих соотношений.

При вращательном движении звеньев:

inijijTiдinijijTi hFfMhFfM 0=+= ∑ ; (1.13)

jnjijiTjдjnjiijTj hFfMhFfM 0=+= ∑ , (1.14)

где MTiд и MTjд – дополнительные моменты сил трения, действую-
щие соответственно на звенья i и j; fij – коэффициент трения

скольжения в зацеплении звеньев i и j; Fnij и Fnji – нормальные уси-
лия в зацеплении; hi и hj – плечи сил трения скольжения FТij и FТji

относительно соответствующих осей вращения звеньев i и j;
∑ TiдM и ∑ TjдM – подлежащие учёту дополнительные (то есть,

кроме моментов трения скольжения в зацеплении) моменты тре-
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ния, действующие соответственно на звенья i и j, зависящие от
нормальных усилий Fnij и Fnji.

Из (1.13) и (1.14) находим:

inij

Tiд
ijij hF

M
ff ∑+=0 ; (1.15)

jnji

Tjд
ijji hF

M
ff

∑+=0 . (1.16)

Если в рассматриваемом зацеплении одно из звеньев, напри-
мер j, является выходным и, кроме вращательного, совершает так-
же поступательное движение, то для этого поступательного дви-
жения также может быть найден эквивалентный осевой коэффици-
ент трения 0

ajif в соответствии с уравнением:

θ=+θ= ∑ sinsin 0
ajiaTjдnjiijaTji fFFfF , (1.17)

где FaTji – сумма осевых проекций сил трения, действующих на
звено j; θ – угол между направлением сил трения FTji и торцовой

плоскостью; FaTjд – подлежащая учёту сумма дополнительных (т.е.
кроме осевой проекции силы трения FTji) осевых проекций сил
трения, действующих на звено j, зависящих от нормального усилия
Fnji.

Из (1.17) следует:

θ
+= ∑

sin
0

nji

aTjд
ijaji F

F
ff . (1.18)

Необходимо заметить, что при определении сил трения по за-
кону Амонтона во втором слагаемом правой части формул (1.15),
(1.16) и (1.18) и числитель, и знаменатель прямо пропорциональны
нормальным усилиям, и, следовательно, значение эквивалентных
коэффициентов трения будет зависеть только от коэффициентов

трения в кинематических парах передачи и от геометрических

размеров звеньев.



ГЛАВА 2

ЦИЛИНДРИЧЕСКИЕ ТРЁХЗВЕННЫЕ
ПЕРЕДАЧИ ЗАЦЕПЛЕНИЕМ

2.1. Виды трёхзвенных цилиндрических передач

зацеплением

К числу трёхзвенных цилиндрических ЗВП относятся прежде

всего известные реечные зубчатые передачи, которые ниже обо-
значены как передачи I вида. Эти передачи можно рассматривать

как предельный случай внешнего зацепления зубчатых колёс с от-
рицательным передаточным отношением, когда число зубьев од-
ного колеса становится бесконечно большим. Зубья шестерни и

рейки такой передачи могут иметь любую из известных форм. На
рис. 2.1 показана конструктивная схема передачи с винтовыми

зубьями. Характерной особенностью зацеплений таких передач

является то, что полюс зацепления Р и само зацепление располо-

жены по одну сторону от оси шестерни (рис. 2.2), т.е. так, как при
обычном внешнем зацеплении.

Но существуют также реечные передачи II вида с винтовыми
зубьями (рис. 2.3), которые являются предельным случаем зацеп-
ления двух колёс с внешними зубьями с положительным переда-
точным отношением [9], когда полюс зацепления и само зацепле-

Рис. 2.1. Реечная цилиндрическая передача I вида
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ние расположены по разные стороны от оси шестерни (рис. 2.4),
т.е. так, как при обычном внутреннем зацеплении. Зубья (витки)
такого зацепления имеют одинаковые направления наклона кон-
тактирующих зубьев, в отличие от известных косозубых реечных

передач, где эти направления противоположны.

M1

ω1

O1
α tm1

α t2

P
A

Ftn12 FT12
F2

v2

Ft21 Ftn21

1 2

rb1

а)

M1

ω1

O1
α tm1

α t2

P
A

Ftn12

FT12

F2

v2

Ft21

Ftn21

1 2

rb1

б)
Рис. 2.2. Схема усилий в торцовом сечении реечной передачи I вида:

а – в тяговом режиме прямого хода; б – в тяговом режиме обрат-
ного хода

Сведения об исследовании каждого из этих двух видов рееч-
ных передач уже опубликованы [4, 9], поэтому здесь приводятся, в
основном, только результаты этих исследований. Параметры рееч-
ных передач и внешняя нагрузка на их звенья предполагаются из-
вестными.
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2.2. Реечные передачи I вида

2.2.1. Передаточная функция

Скорость перемещения рейки v2 при прямом ходе соответст-
вует окружной скорости шестерни vw1 на начальной окружности:

ww rω112 vv == , (2.1)

где ω1 – угловая скорость шестерни; rw1 – радиус начальной ок-
ружности.

В реечном зацеплении радиусы rw1 и r1 начальной и делитель-
ной окружностей шестерни совпадают, откуда

β
==

cos2
1

11
zm

rrw , (2.2)

где m – нормальный модуль; z1 – число зубьев шестерни; β – угол
наклона зубьев на делительной окружности.

Из (2.1) и (2.2) следует, что передаточная функция 12v ω при

прямом ходе определяется так:

β
===

ω cos2

v 1
11

1

2 zm
rrw . (2.3)

1 2

Рис. 2.3. Реечная цилиндрическая передача II вида



2.2. Реечные передачи I вида 19

Если параметры шестерни с винтовыми зубьями выражены

через осевой шаг px и угол наклона βm1 на среднем диаметре dm1, то
передаточная функция может быть выражена так:

1
1

1

2 tg
2

v
m

x zp β
π

=
ω

. (2.4)

α t2
Ftn21

2

PM1

ω1

α tm1
Ftn12

FT12

1

Ft21

v2

F2

а)

α t2
Ftn21

2

PM1

ω1

α tm1 Ftn12

1
Ft21

v2 F2

FT12

б)
Рис. 2.4. Схема усилий в торцовом сечении реечной передачи II вида:
а – в тяговом режиме прямого хода; б – в тяговом режиме обратного

хода

При обратном ходе передаточная функция 21 vω соответст-
венно будет иметь вид:

1112

1

tg

2cos2

v mx zpzm β
π=β=ω

. (2.5)
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2.2.2. Усилия в зацеплении

При определении усилий в зацеплениях обычных зубчатых

передач силами трения обычно пренебрегают ввиду их незначи-
тельности. Однако в тех зацеплениях, в которых рабочие участки
профилей удалены от полюса зацепления, силы трения могут быть
значительными и, следовательно, должны быть учтены. Поскольку
в некоторых рассматриваемых здесь реечных и других видах пере-
дач используются именно такие зацепления, особенностью изло-
женных ниже методик определения усилий в зацеплениях является

то, что эти усилия определяются с учётом сил трения.
На рис. 2.2 показаны усилия, действующие в торцовом сече-

нии на звенья реечной передачи I вида в тяговом режиме прямого
(рис. 2.2,а) и обратного (рис. 2.2,б) хода при установившемся дви-
жении. Зазор в зацеплении показан условно.

В тяговом режиме прямого хода приведённое к рейке усилие

F2 внешней нагрузки преодолевается движущим моментом М1,
приведённым к валу шестерни. В процессе передачи мощности от
шестерни к рейке в зацеплении возникают нормальные усилия,
равнодействующие которых обозначены Fn12 и Fn21, а также силы
трения, равнодействующие которых обозначены FТ12 и FТ21. Линия

действия нормальных усилий Fn12 и Fn21 отклонена от направления

оси вращения шестерни на угол γ, величина которого зависит от
угла наклона зубьев β2 и нормального угла профиля αn2 [4]:

22 cossincos nαβ=γ . (2.6)
Величина нормального усилия Fn21 может быть определена из

уравнения равновесия рейки:
2212212 sincos tTttn FFF α±α= , (2.7)

где αt2 – торцовый угол профиля рейки; Ftn21 – торцовая проекция
нормального усилия Fn2:

Ftn21 = Fn21 sin γ. (2.8)
Подставив Ftn21 в уравнение (2.7), с учётом (1.12) имеем:

( )2
0

2

2
1221

tgsincos tat
nn

f

F
FF

α±γα
== . (2.9)

Здесь и далее верхний знак относится к заполюсному зацепле-
нию, как на рис. 2.2, а нижний – к дополюсному, когда точка при-
ложения сил Fn12 и Fn21 расположена между центром шестерни О1 и

полюсом Р.
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Из схемы на рис. 2.2,а следует, что радиальное усилие Fr12 на

шестерню будет равно разности проекций сил Ftn12 и Ft12 на ради-
ус-вектор О1А.

11211212 cossinsin tmTtmnr FFF ααγ= m , (2.10)

где α tm1 – торцовый угол профиля в точке приложения силы Fn12.
Подставив в уравнение (2.10) значения Fn12 и FТ12, получим:

( )2
0

2

11
212

tgsincos

cossinsin

tat

tmtm
r

f

f
FF

α±γα
ααγ= m

. (2.11)

Окружное усилие Fτ12 на шестерню равно сумме проекций сил

Ftn12 и FТ12 на направление, перпендикулярное О1А:
11211212 sincossin tmTtmn FFF α±αγ=τ , (2.12)

или, после подстановки значений Fn12 и FT12,

( )2
0

2

11
212

tgsincos

sincossin

tat

tmtm

f

f
FF

α±γα
α±αγ=τ . (2.13)

Аналогично определяется усилие Fτ21, действующее в направ-
лении перемещения рейки, и усилие Fr21, перпендикулярное ему:

Fτ21 = F2; (2.14)

2
0

2
221

tgsin

tgsin

ta

t
r

f

f
FF

α±γ
αγ= m

. (2.15)

В тяговом режиме обратного хода схема нагрузок на звенья

передачи (см. рис. 2.2,б) отличается от схемы прямого хода тем,
что скорости шестерни и рейки изменяют своё направление, и в
связи с этим изменяют своё направление и силы трения. Поэтому
формулы для определения усилий в зацеплении в тяговом режиме

обратного хода принимают вид:
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Усилие Fτ21, как и при прямом ходе, остаётся равным F2 (2.14).
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Схема нагрузок на звенья самотормозящейся реечной переда-
чи I вида в режиме оттормаживания отличается от схемы на

рис. 2.2,б только направлением движущего момента М1. Поскольку
направление этого момента не влияет на значения усилий в зацеп-
лениях в формулах (2.16)…(2.20), они остаются в силе и для ре-
жима оттормаживания.

Полученные зависимости показывают, что при одной и той же
внешней нагрузке F2 радиальные усилия Fr12 и Fr21 отличаются

друг от друга так же, как и окружные Fτ12 и Fτ21. При этом эти уси-
лия, за исключением Fτ21, имеют различные значения при прямом
и обратном ходе.

Из уравнений (2.9) и (2.16) следует, что по сравнению с тяго-
вым режимом прямого хода, в тяговом режиме обратного хода

(для несамотормозящихся передач) и в режиме оттормаживания
(для самотормозящихся передач), нормальные усилия Fn12 и Fn21 в

заполюсном зацеплении при одной и той же внешней нагрузке

возрастают в n раз, где
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α−γ
α+γ= . (2.20)

В дополюсном зацеплении – наоборот, эти усилия в n раз воз-
растают в тяговом режиме прямого хода, по сравнению с тяговым

режимом обратного хода.

2.2.3. Характеристики потерь на трение

В реечных передачах I вида с небольшими значениями коэф-
фициентов смещения профиля зубьев КПД прямого и обратного

хода тот же, что и в обычных зубчатых передачах. Так, по данным
[8], средние значения КПД закрытых зубчатых передач на под-
шипниках качения при жидкой смазке составляют 0,97…0,98.

Для того чтобы обеспечить частичное или полное самотормо-
жение при обратном ходе, используется заполюсное зацепление,
когда все точки контакта сопряжённых профилей располагаются за

полюсом зацепления. Для таких зацеплений характеристики по-
терь находятся при помощи следующих зависимостей [4]:
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где γ – угол отклонения нормали в зацеплении от оси вращения
шестерни; α tm1 – торцовый угол профиля зуба шестерни на среднем
диаметре; α t2 – торцовый угол профиля зуба рейки.

Величина угла γ зависит от угла наклона зуба шестерни βm1 и

нормального угла профиля αmn1:
11 cossincos mnm αβ=γ . (2.24)

Дополюсные реечные передачи могут быть использованы в

тех случаях, когда по каким-либо причинам требуется, чтобы КПД
при обратном ходе был выше, чем при прямом. КПД прямого η12 и

обратного η21 хода дополюсной передачи определяется соответст-
венно по формулам [4]:
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2.2.4. Условия работоспособности и самоторможения

Из уравнений (2.21) и (2.22) следует, что заполюсные реечные
передачи I вида способны работать в тяговом режиме прямого хо-
да при любых параметрах зацепления, в то время как тяговый ре-
жим обратного хода возможен лишь при выполнении условия:

γ<α sintg 1
0

12 tmf . (2.27)
Невыполнение этого условия означает самоторможение пере-

дачи при обратном ходе. Условие самоторможения заполюсной
передачи при обратном ходе может быть также выражено через

нормальный угол профиля αyn1 и угол наклона зуба βy1 шестерни в

точках контакта:
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где 0
min12f – минимально возможное значение эквивалентного ко-

эффициента трения скольжения на шестерне.
Работа самотормозящейся передачи в режиме оттормажива-

ния, как это следует из уравнения (2.9), возможна при выполнении
условия:

γ<α sintg 2
0

21 tf . (2.29)
C учётом возможных колебаний значения коэффициентов

трения в зацеплении и опорах передачи условие (2.29) может быть
также выражено через нормальный угол профиля αn2 и угол накло-
на её зубьев β2:

5,0
sin

25,0tgcos

2

2

0
max21

22 −










α
+α>β

n
n

f
, (2.30)

где 0
max21f – максимально возможное значение эквивалентного

коэффициента трения скольжения на зубьях рейки.
При невыполнении условия (2.30) передача способна работать

только в тяговом режиме, т.е. в этом случае имеет место второй

вариант самоторможения.
Самотормозящиеся заполюсные реечные передачи I вида об-

ладают теми же свойствами, что и самотормозящиеся зубчатые пе-
редачи первой группы [4] и способны обеспечить в тяговом режи-
ме прямого хода КПД в 2…3 раза выше, чем у самотормозящихся
передач винт–гайка.

В отличие от заполюсных, дополюсные передачи способны
работать при любых параметрах при обратном ходе, а тяговый ре-
жим прямого хода возможен лишь при выполнении условий (2.29)
или (2.30).
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2.3. Реечные передачи II вида

На рис. 2.3 показана конструктивная схема реечной передачи
II вида. Основное конструктивное отличие этой передачи от пере-
дачи I вида заключается в том, что в зацеплении находятся зубья
не с различными, а с одинаковыми направлениями наклона. По-
этому ось шестерни и само зацепление находятся по одну сторону

от полюса зацепления, в то время как в передаче I вида полюс рас-
полагается между осью шестерни и зацеплением. Таким образом,
при аналогичных расположениях шестерни относительно рейки и

одинаковых направлениях её вращения, рейки в передачах I и II
вида будут двигаться в разные стороны.

Практически передачи II вида могут быть осуществлены толь-
ко при достаточно больших углах наклона зубьев. Передаточная
функция реечных передач II вида определяется при помощи тех же
зависимостей (2.3) – (2.6), что и в передачах I вида.

2.3.1. Усилия в зацеплении

Схемы усилий, действующих в торцовом сечении на звенья

реечной передачи II вида в тяговом режиме прямого и обратного
хода, показаны соответственно на рис. 2.4,а и 2.4,б. Из сопостав-
ления этих схем со схемами на рис. 2.2,а и 2.2,б видно, что распо-
ложение усилий в зацеплении на рис. 2.4,а аналогично расположе-
нию усилий на рис. 2.2,б, а расположение усилий на рис. 2.4,б ана-
логично их расположению на рис. 2.2,а. Поэтому нормальные уси-
лия Fn12 и Fn21 в тяговом режиме прямого хода для реечных пере-
дач II вида могут быть определены по формуле (2.16), а при об-
ратном ходе и в режиме оттормаживания – по формуле (2.9).

Соответственно радиальные Fr12 и Fr21, а также окружные уси-
лия Fτ12 и Fτ21 в тяговом режиме прямого хода определяются из

формул (2.17), (2.19), (2.18) и (2.14), а при обратном ходе и в ре-
жиме оттормаживания – из формул (2.11), (2.15), (2.13) и (2.14).

Из изложенного следует, что в реечных передачах II вида в тя-
говом режиме прямого хода нормальные усилия Fn12 и Fn21 возрас-
тают в n раз по сравнению с тяговым режимом обратного хода (в
несамотормозящихся передачах) или в режиме оттормаживания (в
самотормозящихся передачах). Кратность n возрастания определя-
ется по формуле (2.20).
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2.3.2. Характеристики потерь на трение

Характеристики потерь на трение для реечных передач II вида
те же, что и для цилиндрических зубчатых передач внешнего заце-
пления с положительным передаточным отношением [4]:
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2.3.3. Условия работоспособности и самоторможения

Из уравнения (2.31) следует, что реечная передача II вида спо-
собна работать в тяговом режиме прямого хода только при выпол-
нении условия, имеющего вид (2.29) или (2.30). Если эти условия
не выполнены, то передача способна работать только в режиме от-
тормаживания, т.е. имеет место третий вариант самоторможения.

Тяговый режим обратного хода в соответствии с уравнением

(2.32) возможен при выполнении условия:
γ<α sintg 1

0
12 tmf (2.34)

или
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Если условия (2.34) и (2.35) не выполнены, то при обратном
ходе в передаче может иметь место самоторможение.

Условие гарантированного самоторможения имеет тот же вид

(2.28), что и в передачах I вида.
В отличие от передач I вида, в самотормозящихся передачах II

вида режим оттормаживания возможен при любых параметрах

профиля рейки. Самотормозящиеся передачи II вида обладают те-
ми же свойствами, что и самотормозящиеся зубчатые передачи

второй группы [4] и способны обеспечить в режиме оттормажива-
ния более низкие значения коэффициента оттормаживания по

сравнению с самотормозящимися передачами винт – гайка.



ГЛАВА 3

ТРЕХЗВЕННЫЕ ГИПЕРБОЛОИДНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

Для преобразования вращательного движения в поступатель-
ное в приводах различных машин и приборов чаще всего исполь-
зуются гиперболоидные передачи. При этом применяются почти

исключительно передачи с соосным или параллельным располо-
жением оси вращения входного звена и оси перемещения выход-
ного звена. Это объясняется тем, что гиперболоидные передачи

непосредственно или в комбинации с различными видами зубча-
тых передач позволяют получить компактные конструкции соос-
ных приводов, в которых ось перемещения выходного звена явля-
ется продолжением оси вращения двигателя. Учитывая это обстоя-
тельство, ниже рассматриваются гиперболоидные передачи только

с таким расположением этих осей.

3.1. Виды трёхзвенных гиперболоидных передач

Основной разновидностью трёхзвенных гиперболоидных пе-
редач является известная передача винт-гайка с соосным располо-
жением оси вращения входного звена и направлением перемеще-
ния выходного (рис. 3.1,а). На рис. 3.1 показаны разновидности,
представляющие собой модификации гайки: на рис. 3.1,б – переда-
ча с параллельным расположением осей винта и гайки, на рис.3.1,в
винт входит в зацепление с рейкой, а на рис. 3.1,г – с роликом,
имеющим винтовую или кольцевую нарезку.

1 1 112 2 22

а) б) в) г)
Рис. 3.1. Трёхзвенные гиперболоидные передачи: а – соосная передача винт

– гайка; б – передача винт – гайка с параллельным расположением осей; в
– ортогональная реечная передача; г – передача винт – винт

В передачах на рис. 3.1,а, б и г ведущим звеном может быть

как винт, так и гайка (см. рис. 3.1,а и б) или ролик (см. рис. 3.1,г).
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При этом предполагается, что ведомое звено, как и рейка на

рис. 3.1,в образуют со стойкой одноподвижную поступательную

кинематическую пару. Далее для определённости принято, что ве-
дущим звеном является винт 1, а ведомым – звено 2.

Две разновидно-
сти трёхзвенных ги-
перболоидных передач

показаны на рис. 3.2 и

3.3. Первая из них от-
личается от передачи

на рис. 3.1,г тем, что

звено 2 соединяется со

стойкой при помощи

двухподвижной ци-
линдрической кинема-
тической пары и на-
резка на нём может

быть только кольцевой. Аналогичное отличие имеет и передача на

рис. 3.3 от передачи на рис. 3.1,б: ведомое звено 2 соединяется со

стойкой при помощи цилиндрической кинематической пары

и нарезка на нём должна быть кольцевой.

3.2. Передаточная функция

Для всех передач на рис. 3.1, 3.2 и 3.3 перемещение 0
2S выход-

ного звена 2 за один оборот ведущего 1 равно ходу его нарезки pz1:

111
0
2 zppS xz == , (3.1)

где px1 – осевой шаг нарезки входного звена; z1 – число заходов на-
резки входного звена.

Передаточная функция прямого хода 12v ω определится так:

π
=

ω 2

v 1

1

2 zpx . (3.2)

Передаточная функция может быть также выражена через ра-
диус основной окружности rb1 нарезки входного звена и угол γ от-
клонения нормали в зацеплении от оси вращения этого звена:

γ=
ω

tg
v

1
1

2
br . (3.3)

1 2
1 2

Рис. 3.2. Гиперболо-
идная передача винт

– кольцевой ролик

Рис. 3.3. Гиперболоид-
ная передача гайка –
кольцевой ролик
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3.3. Усилия в зацеплении

На рис. 3.4 представлена схема торцовых усилий, действую-
щих на звенья передачи по схеме рис. 3.1,г в тяговом режиме пря-
мого хода.

M1

ω1

rb1

α tm1
α tm2

Ftn12
FtT12

Ftn21

FtT21

Рис. 3.4. Схема усилий в торцовом сечении трёхзвенной передачи винт–винт

Нормальные усилия Fn12 и Fn21 могут быть определены из ус-
ловия равновесия звена 1:
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где Ftn12 и FtТ12 – торцовые проекции соответственно нормального

усилия Fn12 и силы трения FТ12; αtm1 – торцовый угол профиля на-
резки звена 1 на среднем диаметре.

Имеем

γ= sin1212 ntn FF ; (3.5)

112 cos λ= TtT FF , (3.6)
где λ1 – угол подъёма винтовой нарезки звена 1 на среднем диа-
метре.

Подставив значения Ftn12 и FtТ12 в формулу (3.4), с учётом вы-
ражения (1.12) получим:
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В соответствии со схемой на рис. 3.4 радиальное Fr12 и окруж-
ное Fτ12 усилия на звено 1 определяются так:
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Формулы (3.8) и (3.9) могут быть использованы для определе-
ния радиальных и окружных усилий на входном звене для всех пе-
редач на рис. 3.1.

Радиальные и окружные усилия на выходных звеньях передач

на рис. 3.1,а, б и г с одинаковыми углами подъёма нарезки на

звеньях равны соответствующим усилиям на входных звеньях.
При неодинаковых углах подъёма нарезки эти усилия в пере-

дачах по схемам рис. 3.1,б и г определяются так:
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где αtm2 – торцовый угол профиля нарезки выходного звена 2.
Формулы (3.10) и (3.11) могут быть использованы и для опре-

деления усилий Fr21 и Fτ21 в передаче на рис. 3.1,в, если в них вме-
сто угла αtm2 принять торцовый угол αt2 профиля рейки.

Усилия, действующие на звенья передачи по схеме рис. 3.2 в

тяговом режиме прямого хода, показаны на схеме рис. 3.5.
Нормальные усилия Fn12 и Fn21 в зацеплении могут быть най-

дены из уравнения равновесия звена 2:
21212 aTan FFF −= , (3.12)

где Fan21 и FaT21 – осевые проекции соответственно нормального

усилия Fn21 и силы трения FТ21:
γ= cos2121 nan FF ; (3.13)
γ= sin2121 TaT FF . (3.14)

Подставив эти значения Fan21 и FaT21 в (3.12), с учётом (1.12)
получим:

γ+γ
==

sincos 0
2

1221
a

nn
f

F
FF . (3.15)
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Радиальные Fr12 и Fr21 и окружные Fτ12 и Fτ21 усилия в соответ-
ствии со схемой на рис. 3.5 определяются так:
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+γα
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f

f
FF . (3.18)

Окружное усилие Fτ21 в соответствии со схемой на рис. 3.5 от-
сутствует.

Для определения усилий в зацеплении в тяговом режиме об-
ратного хода (для несамотормозящихся передач) или в режиме от-
тормаживания (для самотормозящихся передач) в формулах (3.4) –
(3.18) достаточно изменить знак «+» на «–» и «–» на «+» перед те-
ми слагаемыми, которые учитывают силы трения, т.е. перед сла-
гаемыми, содержащими коэффициенты трения f или 0

af .

γ

M1

ω1

rb1

Ftn12

Ftn12

F2

FT12

Ftn21

Ftn21

Fn21

Fn12

Fan21

Fan12

FT21

A

A

A A-

21

Рис. 3.5. Схема усилий в зацеплении в тяговом режиме прямого хода пе-
редачи винт – кольцевой ролик (см. рис. 3.2)
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3.4. КПД трёхзвенных гиперболоидных передач

КПД прямого η12 и обратного η12 хода наиболее известной пе-
редачи на рис. 3.1,а приводится в большинстве технических изда-
ний, содержащих описание резьбовых соединений или передач

винт-гайка [6]:

( )
пр1

1
12 tg

tg

ρ+λ
λ

=η ; (3.19)

( )
1

пр1
21

tg

tg

λ

ρ−λ
=η , (3.20)

где ρпр – приведённый угол трения в сопряжении звеньев,
учитывающий угол профиля αn винтовой нарезки:

прпр
arctg f=ρ ; (3.21)

1
пр cos n

f
f

α
= . (3.22)

Эти формулы справедливы для всех передач, показанных на

рис. 3.1, независимо от угла наклона витков выходного звена и их

направлений.
КПД η12 прямого хода передачи на рис. 3.2,а может быть оп-

ределён по формуле (1.2):

11

22

1
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v

ω
=−=η

M

F

P

P
, (3.23)

где М1 – движущий момент, приведённый к винту 1; F2 – усилие

нагрузки, приведённое к звену 2.
Момент М1 и усилие F2 могут быть найдены из схемы усилий,

действующих на звенья передачи в тяговом режиме прямого хода

(рис. 3.5) и из уравнения (3.12):
( ) ( )γ+γ=+= cossin 12121121211 TnbtTtnb FFrFFrM . (3.24)

Подставив в уравнение (3.23) эти значения М1 и F2, а также

значение передаточной функции из выражения (3.3), после преоб-
разований получим:

0
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f
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γ=η . (3.25)
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Если учитывать только трение скольжения в зацеплении,
формула (3.25) принимает вид:

( )ρ+γ
γ=η

tg

tg
12 , (3.26)

где ρ – угол трения скольжения.
Схема усилий на звенья передачи при обратном ходе отлича-

ется от схемы на рис. 3.5 тем, что скорости движения звеньев, а,
следовательно, и направления сил трения FT12 и FT21 изменяют свои

направления на противоположные. КПД обратного хода η21 в соот-
ветствии с (1.3) определится так:

22
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21 vF

M

P

P ω=−=η , (3.27)

где

γ+γ= sincos 21212 Tn FFF ; (3.28)
( )γ−γ= cossin 121211 Tnb FFrM . (3.29)

После подстановки этих значений F2 и M1 в (3.27) с учётом

(3.3) получим:

( )γ+γ
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tg1tg

tg
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21
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f
, (3.30)

или, с учётом только трения скольжения в зацеплении:

γ
ρ−γ=η

tg

)tg(
21 . (3.31)

Рис. 3.6. Шариковинтовая передача винт – гайка
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Формулы (3.23) – (3.31) справедливы и для передач рис. 3.3.
Из сопоставления формул (3.19) и (3.20), с одной стороны, и

(3.25) и (3.30), с другой, видно, что в передачах, выполненных по

схемам рис. 3.2 и 3.3, КПД прямого и обратного хода при одинако-
вых значениях передаточной функции может быть значительно

выше, чем в передачах по схемам рис. 3.1 за счёт использования

нарезок с большим углом профиля.
Повышение КПД в трёхзвенных передачах по схеме рис. 3.1,а

возможно также при использовании известных шариковинтовых

передач винт-гайка (рис. 3.6) [6].
Условие самоторможения передачи по схеме рис. 3.1,а в соот-

ветствии с (3.30) имеет вид:
0

12tg f<γ , (3.32)

или, с учётом только трения скольжения в зацеплении:
ρ<γ . (3.33)



ГЛАВА 4

МНОГОЗВЕННЫЕ ГИПЕРБОЛОИДНЫЕ

ПЕРЕДАЧИ

4.1. Многозвенные передачи с кольцевыми

роликами

Одним из серьёзных недостатков трёхзвенных гиперболоид-
ных передач на рис. 3.1 является низкий КПД, что связано с боль-
шими потерями на трение из-за значительных скоростей относи-
тельного скольжения звеньев в винтовом зацеплении. Из приве-
дённого выше анализа схемы передачи на рис. 3.2 видно, что при
внешнем зацеплении потери на трение могут быть значительно

снижены, если использовать зацепление входного винта с кольце-
вым роликом, имеющим возможность свободного вращения во-
круг своей оси. Такой же эффект может быть получен и при внут-
реннем зацеплении, если гайка 2 имеет кольцевую нарезку и уста-
новлена на дополнительном выходном звене 3 при помощи опор
качения (рис. 4.1,а).

Схема усилий, действующих в торцовом сечении на звенья

передачи по рис. 4.1,а в тяговом режиме прямого хода, показана на
рис. 4.2. Из сопоставления этой схемы со схемой на рис. 3.5 видно,
что усилия в зацеплении здесь могут быть найдены по формулам

(3.13) – (3.17), а КПД прямого η12 и обратного η21 хода по форму-
лам, аналогичным формулам (3.25) и (3.30):
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γ=η . (4.1)

( )γ+γ
−γ=η

tg1tg

tg
0
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12
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f
. (4.2)

При учёте только трения скольжения в зацеплении формулы

(4.1) и (4.2) принимают вид, аналогичный (3.26) и (3.30).
Передачи на рис. 4.1,б и 4.1,в представляют собой модифика-

ции передач, показанных соответственно на рис. 3.3 и 3.2. В этих
модификациях ведущее звено 1 входит в зацепление с нескольки-
ми роликами 2, установленными на дополнительном выходном

звене – сепараторе 3.
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Увеличение числа роликов позволяет увеличить величину пе-
редаваемой мощности и обеспечить соосность входного и выход-
ного звеньев.

1 1 12 2 23 3(H) 3(H)

а) б) в)
Рис. 4.1. Многозвенные передачи с кольцевыми роликами:

а – с параллельным расположением осей; б – соосная передача с зацепле-
нием гайки и роликов; в– соосная передача с зацеплением винта и роликов

Рис. 4.2. Схема усилий в торцовом сечении передачи с параллельным рас-
положением осей (рис. 4.1.а)
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Передаточная функция 12v ω передач на рис. 4.1,б и в при ве-
дущем звене 1 определяется аналогично (3.2) и (3.3):

γ=
π

=
ω

tg
2

v
1

1

1

3
b

x r
zp

, (4.3)

а усилия в зацеплении – по формулам (3.13) – (3.17) с учётом фак-
тического числа роликов в передаче.

В передачах на рис. 4.1,б и в ведущим звеном может быть не

только звено 1, но и дополнительное звено – сепаратор 3. В этом
случае передача становится планетарной, а сепаратор 3 – водилом.
При этом передаточная функция Hω1v также определяется по

формулам, аналогичным (3.2) и (3.3):

γ=
π

=
ω

tg
2

v
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11
b

x

H

r
zp

, (4.4)

а усилия в зацеплении – по формулам (3.15) – (3.18) с учётом числа
роликов.

Опоры роликов 2 на сепараторе (водиле) передач на рис. 4.1,б
и в должны быть рассчитаны с учётом осевой нагрузки, переда-
ваемой от ведущего звена к ведомому.

Если конструкция передач на рис. 4.1,б и в предусматривает

возможность регулирования осевого положения роликов при сбор-
ке, то число роликов ограничено только необходимостью выпол-
нения условия соседства, а звено 1 может иметь любое число зубь-
ев (заходов). При одинаковом осевом расположении нарезки роли-
ков число заходов звена 1 должно быть кратно числу роликов.

4.2. Роликовинтовая планетарная передача
винт – гайка

4.2.1. Устройство передачи

Из числа многозвенных гиперболоидных передач роликовин-
товые планетарные передачи получили наибольшее распростране-
ние и выпускаются несколькими фирмами. Одна из таких передач,
выпускаемая фирмой Skefrol, представлена на рис. 4.3,а [8]. Эта
передача состоит из винта 1, гайки 2 и резьбовых роликов 3, раз-
мещаемых между винтом и гайкой. Чтобы избежать выкатывания
роликов из гайки, на концах роликов нарезаны прямые зубья, ко-
торые входят в зацепление с венцами 4, закреплёнными в гайке.
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Ролики установлены в сепараторе 5. Резьбовые нарезки винта, гай-
ки и роликов имеют одинаковые направления. При этом винт и
гайка имеют одинаковое число заходов, а гайка и ролики – одина-
ковые углы подъёма нарезки. Входным звеном передачи может

быть как гайка, так и винт.
По сравнению с шариковинтовыми передачами роликовинто-

вые планетарные передачи обладают большей несущей способно-
стью и жёсткостью.

В отличие от передачи на рис. 4.1,б и в, опоры роликов в сепа-
раторе здесь не несут осевой нагрузки.

а)

α tm2

v = vb b2 3P

vc3

в)

г)

Рис. 4.3. Роликовинтовая планетарная передача винт-гайка:
а – конструктивная схема; б – схема усилий в торцовом сечении в тя-
говом режиме прямого хода; в – план скоростей в торцовом сечении;
г – план скоростей в плоскости, касательной к основным цилиндрам

б)
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4.2.2. Передаточная функция

Передаточная функция роликовинтовой планетарной передачи

находится из анализа схемы усилий в торцовом сечении рис. 4.3,б.
При входной гайке 2 в тяговом режиме прямого хода скорости

1Bv и 3Bv точек приложения равнодействующих нормальных уси-
лий Fn13 и Fn31 одинаковы, поскольку эти точки расположены в по-
люсе зацепления гайки и роликов:

2

2
231 cos

vv
tm

b
BB

r

α
ω== . (4.5)

Скорость 3Cv точки С контакта ролика с винтом и скорость

точки В ролика связаны соотношением:
3333 CBBC vvv += . (4.6)

В соответствии с этим соотношением скорость 3Cv определя-
ется из плана скоростей на рис. 4.3,в:

233 cosvv tmBC α= , (4.7)
или, с учётом (4.5),

223v bC rω= . (4.8)
Искомая скорость 1Cv осевого перемещения винта и скорость

3Cv , в свою очередь, связаны соотношением:

1331 CCCC vvv += . (4.9)
Особенность рассматриваемой передачи заключается в том,

что при одинаковых числах заходов винта 1 и гайки 2 радиусы их
основных окружностей rb1 и rb2 одинаковы и, следовательно, тор-
цовые проекции нормальных усилий Fn31 и Fn32, действующих на
ролик в точках С и В, располагаются на одной прямой, как показа-
но на рис. 4.3,б. Таким образом, равновесие ролика возможно
лишь в том случае, если и торцовая проекция силы трения FT3, а,
следовательно, и проекция относительной скорости 13CCv , будут
расположены на этой прямой. План скоростей, построенный в со-
ответствии с уравнением (4.9) в плоскости, касательной к основ-
ным цилиндрам (в сечении А–А на рис. 4.3,б), показан на рис. 4.3,г.
Из этого плана скорость выходного звена 1 определится так:

γ== tgvvv 311 CC , (4.10)
или, с учётом (4.8),

γω= tgv 221 br . (4.11)
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Таким образом, при входной гайке передаточная функция

21v ω имеет вид:

γ=
ω

tg
v

2
2

1
br , (4.12)

или

π
=

ω 2

v 1

2

1 zpx . (4.13)

Анализ работы передачи при входном винте показывает, что
передаточная функция 12v ω определяется аналогично:
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b

x r
zp

. (4.14)

4.2.3. Усилия в зацеплениях

Усилия, действующие в зацеплениях передачи в тяговом ре-
жиме прямого хода в случае, когда входным звеном является гайка
2, показаны на схеме рис. 4.3,б.

Суммарное нормальное усилие в зацеплении винта 1 с роли-
ками 3 находим из уравнения равновесия выходного винта 1:

γ−γ=γ−= sincossin 131313131 TnTan FFFFF , (4.15)
откуда

γ−γ
==

sincos 0
13

1
3113

f

F
FF nn , (4.16)

где F1 – внешняя нагрузка на винт 1.
Радиальные и окружные усилия, действующие в каждом от-

дельном зацеплении ролика с винтом и гайкой в соответствии со

схемой на рис. 4.3,а определяются так:
( )

( )γ−γ
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131
113

fn

f
FF tm

r , (4.17)

где n – число роликов;
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( )γ−γ
αγ

==
sincos

sinsin
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rr ; (4.21)

( )γ−γ
αγ

== ττ
sincos

cossin
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13

31
3223

fn

F
FF tm . (4.22)

Для определения усилий в зацеплениях в тяговом режиме об-
ратного хода в формулах (4.16) – (4.22) достаточно изменить знак
перед значениями коэффициента трения 0

13f .
Формулы (4.16) – (4.22) могут быть использованы и при опре-

делении усилий в зацеплениях при входном винте 1.

4.2.4. КПД прямого и обратного хода

Если входным звеном передачи является гайка 2, то КПД пря-
мого хода η21 может быть определён по формуле, аналогичной
(1.2):
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v
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F

P

P

ω
η =−= . (4.23)

Отношение 21 MF можно найти из схемы нагрузок на звенья

передачи на рис. 4.3,б. Условно приведя все силы, действующие в
зацеплениях передачи, к одному ролику, уравнения равновесия
можно записать так:

гайка 2:
γ== sin2322322 nbtnb FrFrM ; (4.24)

ролик 3:
γ+= cos313132 Ttntn FFF ,

или

γ+γ=γ cossinsin 313132 Tnn FFF . (4.25)
Совместное решение уравнений (4.24) и (4.25) вместе с урав-

нением (4.15) даёт следующее значение отношения 21 MF :

( )γ+γ
γ−γ

=
cossin

sincos
0

312

0
13

2

1

fr

f

M

F

b

. (4.26)

Подставив значения передаточной функции 21v ω из (4.12) и
отношения 21 MF из (4.26) в уравнение (4.23), получим:

γ+γ
γ−γγ=η

cossin

sincos
0

31

0
13

21
f

f
tg . (4.27)
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КПД обратного хода η12 определяется аналогично (1.4):

11

22

1

2
12 v F

M

P

P ω=−=η . (4.28)

Схема нагрузок на звенья передачи при обратном ходе отли-
чается от схемы на рис. 4.3,б только противоположными направ-
лениями скоростей движения звеньев и сил трения. Таким обра-
зом, уравнения движения звеньев в этом случае имеют вид:

винт 1:
γ+γ=γ+= sincossin 131313131 TnTan FFFFF , (4.29)

ролик 3:
γ−= cos313132 Ttntn FFF , (4.30)

или

γ−γ=γ cossinsin 313132 Tnn FFF ; (4.31)
для гайки 2 остаётся в силе уравнение (4.24).

Совместное решение уравнений (4.29), (4.30) и (4.24) даёт сле-
дующее значение отношения 12 FM :

( )
γ+γ

γ−γ
=

sincos

cossin
0

13

0
312

1

2

f

fr

F

M b . (4.32)

Подставив 12 FM в уравнение (4.28), с учётом (4.12) получим

( )γ+γγ
γ−γ

=η
sincostg

cossin
0

13

0
31

12
f

f
. (4.33)

Если учитывать только трение скольжения в зацеплении, то
формулы (4.27) и (4.32) соответственно примут вид:

( )ρ+γ
γ=η

tg

tg
21 ; (4.27′)

( )
γ

ρ−γ=η
tg

tg
12 . (4.32′)

Анализ работы передачи при входном винте 1 и выходной

гайке 2 показывает, что КПД прямого η12 и обратного η21 хода оп-
ределяются аналогично:

γ+γ
γ−γ

γ=η
cossin

sincos
tg

0
13

0
31

12
f

f
; (4.34)

( )γ+γγ
γ−γ

=η
sincostg

cossin
0

31

0
13

21
f

f
. (4.35)
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При учёте только трения скольжения в зацеплении эти форму-
лы соответственно примут вид (3.26) и (3.31).

Зависимости (4.23) и (4.34) показывают, что, независимо от
того, какое звено передачи на рис. 4.3 является входным: винт или
гайка, тяговый режим прямого хода возможен при любых пара-
метрах зацеплений передачи. Что касается обратного хода, то из
(4.33) и (4.35) следует, что формально КПД обратного хода может
принять отрицательные значения и, следовательно, может насту-
пить самоторможение, но на практике выпускаются только неса-
мотормозящиеся передачи. Это объясняется тем, что, во-первых,
при многозаходных нарезках винта и гайки отрицательное значе-
ние КПД обратного хода в уравнениях (4.33) и (4.35) практически
получить невозможно, и, во-вторых, самотормозящаяся ролико-
винтовая передача теряет своё главное преимущество перед обыч-
ными передачами винт-гайка: возможность работы с высоким КПД
прямого хода. Поэтому при тех параметрах, которые являются оп-
тимальными для роликовинтовых передач в отношении несущей

способности и КПД, они способны работать и в тяговом режиме
обратного хода.

4.3. Передача на основе планетарной схемы 2К-Н

4.3.1. Устройство и принцип действия

На рис. 4.4 представле-
на конструктивная схема

известной планетарной пе-
редачи 2К-Н (вариант «С»)
с внешними зацеплениями,
содержащая два централь-
ных колеса 1 и 4, блок са-
теллитов из двух венцов 2 и
3 и водило Н [7].

Особенность рассмат-
риваемой передачи заклю-
чается в том, что звено 1
имеет винтовые зубья и об-
разует с неподвижным зве-
ном (корпусом) не вращательную кинематическую пару, как в из-

1 2 3 4H

Рис. 4.4. Схема планетарной передачи

2К-Н с внешними зацеплениями
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вестной схеме 2К-Н, а поступательную, и, следовательно, может
перемещаться только поступательно. Винтовые зубья имеет также
сопряжённое со звеном 1 колесо 2, а колёса 3 и 4 могут иметь как
прямые, так и косые или винтовые зубья.

Таким образом, если в схеме на рис. 4.4 ведущим звеном явля-
ется водило Н, то рассматриваемая передача позволяет не только
редуцировать вращательное движение этого звена, но и преобразо-
вать его в поступательное.

4.3.2. Передаточная функция

Передаточное отношение iH1 известной планетарной передачи

2К-Н при ведущем водиле Н определяется так [10]:

mzzzz
i H
H −

=
−

=
ω
ω

=
1

1

1

1

31421
1 , (4.36)

где ωН и ω1 – угловые скорости соответственно водила Н и звена 1;
zi – числа зубьев (или заходов) i-го колёса (i = 1…4);

31

42

zz

zz
m = . (4.37)

Каждому полному обороту выходного колеса 1 в известной
схеме 2К-Н после замены вращательной кинематической пары на

поступательную будет соответствовать его осевое перемещение на

величину осевого хода pz нарезки винтовых зубьев колеса 1:
pz = pх z1, (4.38)

где pх – осевой шаг.
Таким образом, если частота вращения звена 1 в известной

схеме 2К-Н составляет n1 об/мин., то скорость v1 его поступатель-
ного движения в рассматриваемой передаче определится так:

v1 = n1 pх z1 мм/мин,
или

11 2
v zpx

H

π
ω= мм/с. (4.39)

Следовательно, передаточная функция Hω1v передачи

поступательного перемещения на основе планетарной схемы 2К-Н
(вариант «С») может быть определена по формуле:

1

11

2

v

H

x

H i

zp

π
=

ω
. (4.40)
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Передаточная функция может быть также выражена через ра-
диус основной окружности rb1 винтовой нарезки колеса 1и угол γ12

отклонения нормали в точке контакта зубьев (витков) колёс 1и 2 от
оси вращения водила Н:

( )mr
i

r
b

H

b

H

−γ=
γ

=
ω

1tg
tgv

121
1

1211 . (4.41)

4.3.3. КПД прямого хода

КПД прямого хода ηН1 при ведущем водиле Н в соответствии

с формулой (1.2) определяется так:

H
H

F

ω
−=η

H

11
1 M

v
. (4.42)

Схема усилий, действующих в зацеплениях передачи при

m > 1 в тяговом режиме прямого хода, показана на рис. 4.5,а. Все
усилия, приложенные к отдельным сателлитам, условно приведе-
ны к одному сателлиту.

Уравнения равновесия звеньев при установившемся движении

имеют вид:
водило Н:

( ) ( )
( ) ( ) ( )241121212121

4433344334H

tgtgcossin

tgtgM

tmbtmbtTbbtTtn

tmbtmbTbbtn

rrFrrFF

rrFrrF

α+αδ−+δ+−
−α+α++=

; (4.43)

сателлит с приведёнными усилиями:
( ) ( ) 33343422212121 tgtgcossin btmTtnbtmtTtTtn rFFrFFF α+=αδ+δ+ ;(4.44)
выходное звено 1:

12121 aTan FFF −= , (4.45)
где δ – угол между торцовой проекцией силы трения FtT21 и линией

пересечения торцовой и касательной плоскостей; Ftn21, Ftn34 и FtT21 –
торцовые проекции соответственно нормальных усилий Fn21, Fn34 и

силы трения FT21; Fаn12 и FаT12 – осевые проекции нормального уси-
лия Fn12 и силы трения FT12.

Эти проекции определяются так:
122121 sin γ= ntn FF ; (4.46)

343434 sin γ= ntn FF ; (4.47)

θ=θ= coscos 21
0

212121 nTtT FfFF ; (4.48)

121212 cosγ= nan FF ; (4.49)
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θ=θ= sinsin 12
0

1212 naTaT FfFF . (4.50)
В уравнениях (4.48) и (4.50) θ – угол между направлением си-

лы трения FT21 и торцовой плоскостью.

а)

б)
Рис. 4.5. Схема усилий в торцовом сечении передачи на основе схемы 2К-Н
с внешними зацеплениями: а – с параметром m > 1; б – с параметром m < 1
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С учётом уравнений (4.46) – (4.50), а также выражения (1.12),
система (4.43) - (4.45) может быть представлена в виде:

( ) ( )[ ]
( ) ( )[ ]2121211221

4343433434

11sin

11sin

krkrF

krkrFM

bbn

bbnH

+++γ−
−+++γ=

τ
; (4.51)

( ) ( )34343342112221 1sin1sin krFkrF bnbn +γ=+γ ; (4.52)
( )1212121 1cos an kFF −γ= , (4.53)

где

12

0

12 cos

sin

γ
θ

= a
a

f
k ; (4.54)

( )δ+αδ
γ

θ=τ sintgcos
sin

cos
1

12

0
12

12 tm

f
k ; (4.55)

( )δ+αδ
γ

θ= sintgcos
sin

cos
2

12

0
12

21 tm

f
k ; (4.56)

34

3
0

34
34 sin

tg

γ
α

= tmf
k ; (4.57)

34

4
0

34
43 sin

tg

γ
α

= tmf
k . (4.58)

Совместное решение уравнений (4.51) – (4.53) даёт:










η
−

ηη
γ

=

112

1

43213

4
122

1

tg

1

z

z

z

z
r

M

F

b
H

, (4.59)

где

12

12
11 1

1

τ+
−=η

k

ka ; (4.60)

21

12
21 1

1

k

ka

+
−

=η ; (4.61)

43

34
43 1

1

k

k

+
+

=η . (4.62)

Подставив значения передаточной функции из (4.41) и отно-
шение HMF1 из (4.59) в уравнение (4.42), получим следующее

выражение для определения КПД прямого хода ηН1 передачи по-
ступательного перемещения на основе планетарной схемы 2К-Н
при m > 1:
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114321

1 1
1

η
−

ηη

−=η
m

m
H . (4.63)

Следует обратить внимание на то, что η11 и η21 в уравнениях

(4.59) и (4.63) представляют собой КПД прямого хода при преоб-
разовании вращательного движения соответственно звена 1 и зве-
на 2 относительно мгновенного центра вращения Р34 в поступа-
тельное движение звена 1, а η43 – КПД прямого хода при передаче
движения от колеса 4 к колесу 3 при неподвижных осях колёс.

Чтобы определить величину угла θ в уравнениях (4.48), (4.50),
(4.55) и (4.56), рассмотрим в торцовой плоскости (рис. 4.5,а) сис-
тему прямоугольных координат xOy с началом в точке О приложе-
ния нормальных усилий Fn12 и Fn21. Осью абсцисс является линия

пересечения торцовой и касательной плоскостей, а осью ординат –
торцовая проекция нормали в рассматриваемой точке контакта.

В этой системе положение конца вектора торцовой проекции

силы трения будет определяться абсциссой X и ординатой Y, а

длина этой проекции будет равна 22 YX + . Поскольку угол меж-
ду торцовой и касательной плоскостями равен γ12, отклонение кон-
ца вектора силы трения от торцовой плоскости составит 12tg γ⋅Y , а
искомый угол θ определится так:

22

12tg
tg

YX

Y

+

γ
=θ . (4.64)

Учитывая, что отношение ординаты Y к длине торцовой про-

екции 22 YX + равно sin δ, получим:
δγ=θ sintgtg 12 . (4.65)

Величина угла δ может быть найдена из треугольника Р12ОР34

(рис. 4.5,а). В этом треугольнике угол при вершине Р34 равен

( )12
090 twα+δ− , а при вершине О – δ, следовательно,

( ) 12

3412

12cos

sin

OP

PP

tw

=
α+δ
δ

. (4.66)

Стороны треугольника Р12Р34 и ОР12 определяются так:

12

3

34

4
3412 coscos tw

b

tw

b rr
PP

α
−

α
= ; (4.67)

( )112112 tgtg tmtwbrOP α−α= , (4.68)



4.3. Передача на основе планетарной схемы 2К-Н 49

где αtw12 и αtw34 – торцовые углы зацепления колёс 1–2 и 3–4; αtm1 –
торцовый угол профиля колеса 1 в точке контакта.

Подставив значения Р12Р34 и ОР12 из (4.67) и (4.68) в уравне-
ние (4.66), после преобразований получим

1341124

341124

cossin

coscos
tg

tmtwbtwb

twbtwb

tgrr

rr

αα−α
α−α

=δ . (4.69)

В частном случае, когда точка О контакта на рис. 4.5 распола-
гается на линии центров, т.е. когда αtm1 = αtw12, величина углов δ и θ
принимает значения:

δ = 900 – αtw12; (4.70)
θ = λ1, (4.71)

где λ1 – угол подъёма нарезки звена 1.
Если в этом случае учитывать только трение скольжения в за-

цеплении, коэффициенты ka12, kτ12 и k21 определятся так:

1пр12
1

112
12 tg

cos

tg
λ=

α
λ

= f
f

k
n

a ; (4.72)

1

12пр

11

12
2112 tgtgcos λ

=
λα

==τ
ff

kk
n

. (4.73)

Подставив эти значения в формулы (4.60) и (4.61), получим

( )12пр1

1
2111

ρλtg

tgλ

+
=η=η , (4.74)

где

пр1212пр arctg f=ρ .

Формула (4.63) в этом частном случае примет вид:

( )
пр12143

1
1 tg)1(

tg)1(

ρ+λη−
λ−

=η
m

m
H . (4.75)

4.3.4. КПД обратного хода. Условия самоторможения

Схема усилий, действующих на звенья передачи при обратном
ходе, отличается от схемы на рис. 4.5,а тем, что звено 1 – ведущее,
а водило Н – ведомое. При этом направления движения звеньев и
сил трения FT12, FT21, FT34 и FT43 изменятся на противоположные.

В соответствии с (1.4) для КПД обратного хода η1Н имеем:

11
1 vF

M HH
H

ω−=η . (4.76)
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Уравнения движения звеньев в тяговом режиме обратного хо-
да имеют вид:

звено 1:
12121 aTan FFF += ; (4.77)

сателлит с приведёнными усилиями:
( ) ( ) 33343422212121 tgtgcossin btmTtnbtmtTtTtn rFFrFFF α−=αδ−δ− ; (4.78)
водило Н:

( ) ( )
( )( ) ( )241121212121

4433344334H

tgtgcossin

tgtgM

tmbtmbtTbbtTtn

tmbtmbTbbtn

rrFrrFF

rrFrrF

α+αδ++δ−−
−α+α−+=

. (4.79)

По аналогии с уравнениями (4.43) – (4.45) уравнения

(4.77) - (4.79) могут быть представлены в виде:
( )1212121 1cos an kFF +γ= ; (4.80)

( ) ( )34343342112221 1sin1sin krFkrF bnbn −γ=−γ ; (4.81)
( ) ( )[ ]

( ) ( )[ ]2121211221

4343433434

11sin

11sin

krkrF

krkrFM

bbn

bbnH

−+−γ−
−−+−γ=

τ
. (4.82)

Совместное решение уравнений (4.80) – (4.82) даёт следующее
значение отношения 1FM H :









η−ηηγ= O

b
H

z

z

z

z
r

F

M
11

2

1
3412

3

4
122

1

tg , (4.83)

где

12

12
11 1

1

a

O

k

k

+
−

=η τ ; (4.84)

12

21
12 1

1

ak

k

+
−=η ; (4.85)

34

43
34 1

1

k

k

−
−=η . (4.86)

Подставив значения передаточной функции из (4.41) и отно-
шение 1FM H из (4.83) в уравнение (4.76), получим КПД прямого

хода η1Н передачи при m > 1:

1
113412

1 −
η−ηη

=η
m

m O

H . (4.87)

Величины O
11η , η12 и η34 представляют собой КПД обратного

хода тех кинематических пар, КПД прямого хода которых обозна-
чены соответственно η11, η21 и η43.
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В частном случае, когда αtm1 = αtw12 и 2112
0

12 fff == , величины
O
11η и η12 принимают следующее значение:

( )
1

пр121
1211 tg

g

λ
ρ−λ

=η=η
to , (4.88)

а формула (4.87) принимает вид:
( )

1

12пр134
1 tg)1(

tg)1(

λ−
ρ−λ−η

=η
m

m
H . (4.89)

Замечание. Знаки перед коэффициентами k34 и k43 в формулах

(4.62) и (4.85) справедливы, когда зацепление колёс 3 и 4 располо-
жено относительно полюса Р34 так, как показано на рис. 4.6. Если
это зацепление будет расположено по другую сторону от полюса,
то знаки должны быть изменены на противоположные.

Из уравнения (4.87)
следует, что самотор-
можение передачи при

m > 1 в общем случае

имеет место, если вы-
полнено условие:

341211 ηη>η mO . (4.90)
В частном случае,

когда αtm1 = αtw12 и

12
0

12 ff = , самоторможе-
ние имеет место при

выполнении хотя бы

одного из следующих

условий:

m

1
34 <η , (4.91)

или

112пр λ>ρ . (4.92)

4.3.5. Передача с параметром m < 1

Все зависимости, полученные выше, относятся к передаче на
основе схемы 2К-Н с параметром m > 1. Анализ аналогичной пере-
дачи с параметром m < 1, схема нагрузки на звенья которой пока-

Рис. 4.6. Схема планетарной передачи

2К-Н с внутренними зацеплениями
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зана на рис. 4.5,б, показывает, что в этом случае формулы для КПД
прямого хода ηН1 и обратного хода η1Н принимают вид:

в общем случае

21

34

11

1 1
1

η
η

−
η

−=η
m

m
H ; (4.93)

m

mo

H −
η
η−η

=η
1

43

12
11

1 ; (4.94)

в частном случае при αtm1 = αtw12:

( )12пр134

1
1 tg)1(

tg)1(

ρ+λη−
λ−

=η
m

m
H ; (4.95)

( )
1

12пр1
43

1 tg)1(

tg)1(

λ−

ρ−λ
η

−
=η

m

m

H . (4.96)

Угол δ определяется по формуле, аналогичной (4.69):

1341121

124341

cossin

coscos

tmtwbtwb

twbtwb

tgrr

rr
tg

αα−α
α−α=δ . (4.97)

Условия самоторможения передачи при m < 1 следуют из

уравнений (4.94) и (4.96):
в общем случае

431112 ηη>η Om ; (4.98)
в частном случае при αtm1 = αtw12:

η43 < m или ρ12пр > λ1. (4.99)

4.3.6. Усилия в зацеплениях

Нормальные усилия в зацеплениях колёс передач на рис. 4.4 и
4.6 в соответствии со схемами усилий, действующих на звенья
этих передач на рис. 4.5, 4.7 и 4.8 могут быть определены из урав-
нений равновесия этих звеньев.

Для передач с параметром m > 1 в тяговом режиме прямого
хода в соответствии с уравнениями (4.51) – (4.53) эти нормальные
усилия определяются так:

( )1212

1
2112 1cos a

nn kn

F
FF

−γ
== , (4.100)
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Рис. 4.7. Схема усилий в торцовом сечении передачи на основе схемы

2К-Н с внутренними зацеплениями с параметром m > 1
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Рис. 4.8. Схема усилий в торцовом сечении передачи на основе схемы

2К-Н с внутренними зацеплениями с параметром m < 1
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или

( ) 








η
−

ηη
−γ

==

112

1

43213

4
12122

2112

1sin
z

z

z

z
knr

M
FF

ab

H
nn ; (4.101)

( ) 2134343

1221
4334 1sin

tg

η+γ
γ

==
knr

rF
FF

b

b
nn ; (4.102)

или

( ) 








η
η−

η
+γ

==

112

211

433

4
34343

4334

1sin
z

z

z

z
knr

M
FF

b

H
nn . (4.103)

Аналогично определяются нормальные усилия в тяговом ре-
жиме прямого хода для передач с параметром m < 1:

( ) 







−−

==

213

344

112

1
12122

2112

1sin
η
η

η
γ

z

z

z

z
knr

M
FF

ab

H
nn ; (4.104)

( ) ( )
.

1sin
1sin

tg

34
3

4

112

211
34343

2134343

1221
4334









η−

η
η−γ

=
η−γ

γ
==

z

z

z

z
knr

M

knr

rF
FF

b

H

b

b
nn

(4.105)
В тяговом режиме обратного хода нормальные усилия в пере-

дачах с параметром m > 1 определяются по формулам:

( )1212

1
2112 1cos a

nn kn

F
FF

+γ
== , (4.106)

или

( )1211
2

1
3412

3

4
122

2112

1sin a
o

b

H
nn

k
z

z

z

z
nr

M
FF

+







η−ηηγ

== ; (4.107)

( )34343

121221
4334 1sin

tg

knr

rF
FF

b

b
nn −γ

γη
== ; (4.108)

или

( ) 










η
η−η−γ

==

122

111
34

3

4
34343

4334

1sin
z

z

z

z
knr

M
FF

O

b

H
nn . (4.109)



Глава 4. Многозвенные гиперболоидные передачи56

Нормальные усилия в передачах с параметром m < 1 в тяговом
режиме обратного хода определяются аналогично:

Fn12 и Fn21 – по формуле (4.106) или

( ) 








η
η−η+γ

==

433

124
11

2

1
12122

2112

1sin
z

z

z

z
knr

M
FF

O
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H
nn ; (4.110)

( )34343

121221
4334 1sin

tg

knr

rF
FF

b

b
nn +γ

γη
== , (4.111)

или

( ) 
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−
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==
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4
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1sin
z

z

z

z
knr

M
FF

O

b

H
nn . (4.112)

Радиальные и окружные усилия в зацеплениях в соответствии

со схемами на рис. 4.7 и 4.8 могут быть найдены из зависимостей:
( )[ ]δ+αθ±αγ= 1121121212 coscossinsin tmtmnr fFF ; (4.113)
( )[ ]δ+αθ±αγ=τ 1121121212 sincoscossin tmtmn fFF ; (4.114)
( )[ ]δ+αθ±αγ= 2122122121 coscossinsin tmtmnr fFF ; (4.115)
( )[ ]δ+αθ±αγ=τ 2122122121 sincoscossin tmtmn fFF ; (4.116)

( )3343343434 cossinsin tmtmnr fFF ααγ= m ; (4.117)
( )3343343434 sincossin tmtmn fFF α±αγ=τ ; (4.118)
( )4344344343 cossinsin tmtmn fFF ααγ=τ m ; (4.119)
( )4344344343 sincossin tmtmn fFF α±αγ=τ ; (4.120)

В уравнениях (4.113) – (4.120) верхний знак соответствует

прямому ходу, а нижний – обратному.
Замечание. Если зацепление колёс 3 и 4 расположено по дру-

гую сторону от полюса по сравнению со схемами на рис. 4.7 и 4.8,
то знаки перед слагаемыми, содержащими коэффициенты трения
f34 должны быть изменены на противоположные.

4.3.7. Передачи на основе схемы 2К-Н с внутренними

зацеплениями

На рис. 4.6 представлена конструктивная схема варианта пла-
нетарной передачи 2К-Н с внутренними зацеплениями централь-
ных колёс 1 и 4 с венцами 2 и 3 сателлитов, установленных в опо-
рах водила Н.
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Если по аналогии с передачей на рис. 4.4 звено 1 и сопряжён-
ное с ним колесо 2 имеют винтовые зубья, а опоры звена 1 в кор-
пусе позволяют ему двигаться только поступательно в осевом на-
правлении, то эта передача также может быть использована не
только для редуцирования вращательного движения водила Н, но и
для преобразования его в поступательное движение звена 1.

Схемы нагрузок на звенья передач с внутренними зацепле-
ниями представлены на рис. 4.7 (при m > 1) и на рис. 4.8 (при
m < 1). Анализ передаточных функций этих передач и их работы в
режимах прямого и обратного хода показывает, что для их расчёта
могут быть использованы все зависимости, полученные выше для
передач с внешними зацеплениями с сохранением всех обозначе-
ний и индексов.

4.3.8. Упрощённые конструкции передач на основе схемы 2К-Н

Примеры устройства передач упрощённой конструкции на ос-
нове схемы 2К-Н с внешними и внутренними зацеплениями пока-
заны соответственно на рис. 4.9 и 4.10.

Особенность этих

конструкций заключается

в том, что звено 1 в них

одновременно выполняет

функции обоих централь-
ных колёс. Для этого на

звене 1, кроме винтовой

нарезки, на её вершинах
выполнена также прямо-
зубая нарезка, входящая в
зацепление с венцом 3,
нарезка которого также

выполнена прямозубой.
Таким образом, необхо-
димость в наличии от-
дельного центрального

неподвижного колеса отпадает, что существенно упрощает конст-
рукцию передач.

Рис. 4.9. Схема упрощённой конструкции пла-
нетарной передачи 2К-Н с внешними зацепле-
ниями
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Недостатком упрощённых конструкций является некоторое

снижение КПД передач, поскольку к силам трения, действующим
на выходное звено при его поступательном перемещении, добав-
ляется осевая сила трения в прямозубом зацеплении звена 1 и вен-
ца 3.

Из изложенного следует, что расчёт упрощённых передач мо-
жет быть выполнен на основе зависимостей, полученных выше

при анализе передач с

внешними зацепления-
ми на рис. 4.4.

Передаточная фун-
кция Hω1v может

быть определена по

формуле (4.40) или

(4.41), если значение

параметра m принять

равным

31В

2П1

z z

zz
m = , (4.121)

где z1П – число зубьев

прямозубой нарезки на

звене 1; z1В – число

зубьев (заходов) винто-
вой нарезки на звене 1.

Для определения КПД прямого ηН1 и обратного η1Н хода могут

быть использованы формулы (4.63), (4.75), (4.87), (4.89), (4.93) –
(4.96), если значение m в них принять из (4.121), а при определе-
нии значений η11, η21, O

11η и η12 по формулам (4.60), (4.61), (4.84) и
(4.85) вместо коэффициента ka12 в них принять коэффициент 12ak ′ ,
учитывающий дополнительное трение в прямозубом зацеплении

34343

12212
0

34

12

0
12

12 sin)1(

tg)1(

cos

sin

γ−
γ+

+
γ

θ
=′

kr

krff
k

b

b
a , (4.122)

Этот же коэффициент 12ak ′ должен быть принят и при опреде-

лении величин O
11η и η12 в условиях самоторможения (4.90) и (4.98)

и при определении нормальных усилий по формулам (4.101) –
(4.112).

Рис. 4.10. Схема упрощённой конструкции

планетарной передачи 2К-Н с внутренними

зацеплениями
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4.4. Передача на основе планетарной схемы 3k

4.4.1 Устройство и принцип действия

На рис. 4.11 показана схема одного из вариантов известной

планетарной передачи 3k, содержащая три центральных колеса 1, 4
и 6, блок сателлитов с тремя венцами
2, 3 и 5 и водило Н [7]. На основе этой
схемы получается передача с поступа-
тельным перемещением выходного

звена 6, если по аналогии с передачами
на рис. 4.4 и 4.6 это звено 6 имеет вин-
товые зубья, а его опоры в корпусе

обеспечивают ему возможность только

поступательного перемещения. Винто-
вые зубья в этом случае должно иметь

также сопряжённое со звеном 6 колесо
5, а остальные две пары колёс 1–2 и 3–
4 могут иметь зубья любой формы:
винтовые, косые или прямые.

Полученная таким образом пере-
дача, как и передачи на рис. 4.4 и 4.6,
может быть использована как для из-
менения значения скорости вращения входного звена 1, так и для
преобразования этого вращения в поступательное движение.

4.4.2. Передаточная функция

Передаточное отношение i16 известной планетарной передачи

3k при входном звене 1 определяется так [7]:

q

m
i

−
+=

ω
ω=

1

1

6

1
16 , (4.123)

где m – параметр передачи, определяемый, как и для передачи на
рис. 4.4 и 4.6, по формуле (4.37); q – параметр передачи, опреде-
ляемый зависимостью:

63

54

zz

zz
q = . (4.124)

Рис. 4.11. Схема планетарной

передачи 3k
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Каждому полному обороту выходного колеса 6 после замены
вращательной кинематической пары, соединяющей его с корпу-
сом, на поступательную пару будет соответствовать осевое пере-
мещение этого колеса на величину хода его винтовой нарезки pz:

pz = px z6, (4.125)
где px – осевой шаг нарезки.

Таким образом, если частота вращения выходного звена 6 в
известной схеме 3k составляет n6 об/мин, то скорость v6 его посту-
пательного перемещения после замены вращательной кинематиче-
ской пары на поступательную будет равна:

v6 = n6 px z6 мм/мин, (4.126)
или

6
1

6 2
v zpxπ

ω= мм/с. (4.127)

Из уравнения (4.127) следует, что передаточная функция

16v ω передачи поступательного перемещения на основе плане-
тарной схемы 3k определяется так:

)1(2

)1(

2

v 6

16

6

1

6

m

qzp

i

zp xx

+π
−

=
⋅π

=
ω

. (4.128)

Передаточная функция может быть также выражена через ра-
диус rb6 основной окружности винтовой нарезки колеса 6 и угол γ56

отклонения нормали в точках контакта колёс 5 и 6 от оси враще-
ния колеса 6:

m

q
r

i

r
b

b

+
−γ=

γ
=

ω 1

1
tg

tgv
566

16

566

1

6 . (4.129)

4.4.3 КПД прямого хода

На рис. 4.12 представлена схема усилий, действующих на зве-
нья передачи 3k с поступательным движением выходного звена 6 в
тяговом режиме прямого хода, когда параметр q > 1. При этом
предполагается, что в общем случае зацепления колёс 1–2, 3–4 и
5–6 могут быть выполнены со смещением исходного контура.

В соответствии с формулой (1.2) КПД прямого хода η16 опре-
деляется по формуле:

11

66
16

v

ω
−=η

M

F
. (4.130)
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Рис. 4.12. Схема усилий в торцовом сечении передачи на основе

планетарной схемы 3k с параметром q > 1

Для определения отношения 16 MF могут быть использованы

уравнения равновесия звеньев передачи при установившемся дви-
жении в тяговом режиме прямого хода. Все усилия, приложенные
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к отдельным сателлитам, условно приведены к венцам одного са-
теллита.

Входной вал колеса 1:
( )1121211 tg tmTtnb FFrM α+= . (4.131)

Блок сателлитов с венцами 2, 3 и 5:
( )

( )[ ] ( )334343556565

221212

tgcostgsin

tg

tmTtnbtmtTtnb

tmTtnb

FFrFFr

FFr

α−−δα+δ+=
=α+

. (4.132)

Корпус передачи с колесом 4:
( )4434344 tg tmTtnb FFrM α−= . (4.133)

Выходное звено с колесом 6:
( )[ ]δα+δ+= costgsin 6656566 tmtTtnb FFrM ; (4.134)

65656 aTan FFF −= . (4.135)
Передача в целом:

146 MMM −= , (4.136)

где δ – угол между торцовыми проекциями сил трения FT56 и FT65 и

линией пересечения торцовой и касательной плоскостей; Ftn12,
Ftn21, Ftn34, Ftn43, Ftn56 и Ftn65 – торцовые проекции соответствующих
нормальных усилий; FtT56 и FtT65 – торцовые проекции сил трения
FT56 и FT65; Fan65 –осевая проекция нормального усилия Fn65; FaT65 –
осевая проекция силы трения FT65.

Значения указанных проекций определяются из соотношений:
12122112 sin γ== ntntn FFF ; (4.137)

34344334 sin γ== ntntn FFF ; (4.138)

56566556 sin γ== ntntn FFF ; (4.139)

θ=θ== coscos 56
0

56566556 nTtTtT FfFFF ; (4.140)

566565 cosγ= nan FF ; (4.141)

θ=θ= sinsin 65
0

656565 nTaT FfFF , (4.142)

где θ – угол между направлениями сил трения FT56 и FT65 и торцо-
вой плоскостью, определяемый по формуле (4.65).

Уравнения (4.131) – (4.135) могут быть представлены соответ-
ственно в виде:

( )12121121 1sin krFM bn +γ= ; (4.143)
( ) ( ) ( )3433456565562112221 11sin1sin krFkrFkrF bnbnbn −−+γ=+γ ; (4.144)

( )434434 1 krFM bn −= ; (4.145)
( )656656 1 τ+= krFM bn ; (4.146)
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( )6556656 1cos an kFF −γ= , (4.147)
где

12

1
0

12
12 sin

tg

γ
α

= tmf
k ; (4.148)
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21
21 sin
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γ
α

= tmf
k ; (4.149)

34

3
0

34
34 sin
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γ
α

= tmf
k ; (4.150)

34

4
0

43
43 sin

tg

γ
α

= tmf
k ; (4.151)

( )δ+αδ
γ

θ
= sintgcos

sin

cos
5

56

0
56

56 tm

f
k ; (4.152)

( )δ+αδ
γ

θ
=τ sintgcos

sin

cos
6

56

0
65

65 tm

f
k ; (4.153)

56

0

65 cos

sin

γ
θa

a
f

k = . (4.154)

Угол δ в уравнениях (4.152) и (4.153) определяется по форму-
ле, аналогичной (4.69):

5633345

563345

sintgcos

coscos
tg

twbtmtwb

twbtwb

rr

rr

α−αα
α−α

=δ . (4.155)

Совместное решение уравнений (4.143) – (4.147) и (4.136) даёт
следующее значение отношения 16 MF :
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η+η
=

66

43

56
566

4312

1

6

tg
q

r

m

M

F

b

, (4.156)

где η12 и η43 – КПД зубчатых передач с неподвижными осями,
обеспечивающих передачу вращения соответственно от колеса 1
колесу 2 и от колеса 4 к колесу 3:

12

21
12 1

1

k

k

+
+=η ; (4.157)

43

34
43 1

1

k

k

−
−

=η ; (4.158)
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η56 и η66 – КПД зубчатых передач с винтовыми зубьями и непод-
вижными осями, обеспечивающих преобразование вращательного
движения соответственно звена 5 в поступательное движение зве-
на 6 и вращательное движение звена 6 в его поступательное дви-
жение:

56

65
56 1

1

k

ka

+
−

=η ; (4.159)

65

65
66 1

1

τ+
−

=η
k

ka . (4.160)

Подставив значение передаточной функции из (4.129) и отно-
шение 16 MF из (4.156) в уравнение (4.130), получим следующее

выражение для определения КПД прямого хода η16 передачи на

основе планетарной схемы 3k при q > 1:
( )( )

( ) 








η
η

−
η

+

−η+η
=η

66

43

56

4312
16

1

1

q
m

qm
. (4.161)

В частном случае, когда точка О контакта на рис. 4.12 распо-
ложена на линии центров, т.е. когда α tw56 = α tm5, величины углов δ
и θ соответственно равны:

56
090 twα−=δ ; (4.162)

6λ=θ , (4.163)

где λ6 – угол подъёма винтовой нарезки звена 6.
Коэффициенты k56, kτ65 и ka65 в этом случае при учёте только

трения скольжения равны:

6

56

6

56
6556 tgtgcos λ

=
λα

== τ
пр

n

ff
kk ; (4.164)

656
6

656
65 tg

cos

tg
λ=

α
λ

=
пр

n
a f

f
k . (4.165)

Подставив эти значения в формулы (4.159) и (4.160), получим:

( )56пр6

6
6656 tg

tg

ρ+λ
λ

=η=η . (4.166)

Формула (4.161) в этом случае принимает вид:
( )( )

( )( ) ( )56пр643

64312
16 tg1

tg1

ρ+λη−+
λ−η+η

=η
qm

qm
. (4.167)
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4.4.4. КПД обратного хода. Условия самоторможения

Схема усилий, действующих на звенья передачи при обратном
ходе, отличается от схемы на рис. 4.12 только тем, что ведущим
становится звено 6, а ведомым – звено 1. При этом направления
движения звеньев и сил трения изменяются на противоположные.

В соответствии с (1.4) для КПД обратного хода η61 имеем:

66

11
61 vF

M ω−=η . (4.168)

Уравнения равновесия звеньев при установившемся движении

в тяговом режиме обратного хода имеют вид:
звено 6:

65656 aTan FFF += ; (4.169)
( )[ ]δα+δ−= costgsin 6656566 tmtTtnb FFrM , (4.170)

корпус передачи с колесом 4:
( )4434344 tg tmTtnb FFrM α+= , (4.171)

блок сателлитов 2, 3 и 5:
( )

( )[ ] ( )334343556565

221212

tgcostgsin

tg

tmTtnbtmtTtnb

tmTtnb

FFrFFr

FFr

α+−δα+δ−=
=α−

, (4.172)

вал колеса 1:
( )1121211 tg tmTtnb FFrM α−= . (4.173)

Уравнения (4.169) – (4.173) могут быть представлены в виде:
( )6556656 1cos an kFF +γ= ; (4.174)

( )65566656 1sin τ−γ= krFM bn ; (4.175)
( )43344434 1sin krFM bn +γ= ; (4.176)

( )
( ) ( ) :1sin1sin

1sin

34343345656556

2112221

krFkrF

krF

bnbn

bn

+γ−−γ=
=−γ

; (4.177)

( )12121121 1sin krFM bn −γ= . (4.178)
Из (4.136) и (4.174) – (4.178) определяется отношение 61 FM :

( )
1

tg

21

34

666534566

6

1

+
η
η

η−ηηγ
=

m

qr

F

M O
b , (4.179)

где η21 и η34 – КПД зубчатых передач с неподвижными осями,
обеспечивающих передачу вращения соответственно от колеса 2 к
колесу 1 и от колеса 3 к колесу 4;
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21

12
21 1

1
k

k

−
−=η ; (4.180)

34

43
34 1

1

k

k

+
+=η ; (4.181)

η65 и
O
66η – КПД передач, обеспечивающих преобразование посту-

пательного движения звена 6 во вращение звена 5 и звена 6;

56

56
65 1

1

ak

k

+
−=η ; (4.182)

65

65
66 1

1

a

O

k

k

+
−

=η τ . (4.183)

Подставив значение передаточной функции из (4.129) и отно-
шение 61 FM из (4.179) в уравнение (4.168), получим для КПД об-

ратного хода η61 передачи на основе схемы 3k при q > 1:
( )( )

( ) 







+

η
η

−

η−ηη+
=η

11

1

21

34

666534
61

mq

qm O

. (4.184)

В частном случае, когда α tw56 = α tm5 и 56
0

56 ff = , получим:
( )

6

56пр6
6665 tg

tg

λ
ρ−λ

=η=η O . (4.185)

Формула (4.184) в этом случае принимает вид:
( )( ) ( )

( ) 6
21

34

56пр634
61

tg11

tg11

λ







+

η
η

−

ρ−λ−η+
=η

mq

qm
. (4.186)

Замечание. Знаки перед коэффициентами k12, k21, k34 и k43 в

формулах (4.157), (4.158), (4.180) и (4.181) справедливы лишь в тех
случаях, когда зацепления колёс 1–2 и 3–4 расположены относи-
тельно своих полюсов так, как показано на рис. 4.12. Если какое-
либо зацепление, или оба, расположены по другую сторону от сво-
его полюса, то знаки перед коэффициентами, соответствующими
этим зацеплениям, должны быть изменены на противоположные.

Из уравнения (4.184) следует, что самоторможение передачи
при q > 1 в общем случае имеет место, если выполнено хотя бы
одно из условий:

021 <η<∞− (4.187)
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или

653466 ηη>η qO . (4.188)

При α tw56 = α tm5 и 56
0

56 ff = , условие (4.188) выполняется, если

656пр34 или

1 λ>ρ<η
q

. (4.189)

4.4.5. Передача с параметром q < 1

Все зависимости, приведённые в пп. 4.4.3 и 4.4.4 относятся к
передачам на основе схемы 3k с параметром q > 1. Анализ анало-
гичной передачи с параметром q < 1, схема которой показана на
рис. 4.13, показывает, что в этом случае формулы для определения
КПД прямого хода η16 и обратного η61 принимают вид:

в общем случае:
( ) ( )

( ) 
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в частном случае, когда α tw56 = α tm5:
( )( )

( )( ) ( )56пр634

63412
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; (4.192)
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Угол δ определяется по формуле, аналогичной (4.155):

5633345

345563

sintgcos

coscos
tg

twbtmtwb

twbtwb

rr

rr

α−αα
α−α

=δ . (4.194)

Из уравнения (4.191) следует, что самоторможение передачи с
параметром q < 1 в общем случае имеет место, если выполнено по
крайней мере одно из условий:

021 <η<∞− или
65

6643

η
ηη

>
O

q (4.195)
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В частном случае, когда α tw56 = α tm5, второе из условий (4.195)
выполняется, если

656пр43 или λ>ρη>q . (4.196)

4.4.6 Усилия в зацеплениях

Нормальные усилия в зацеплениях колёс передачи на основе

схемы 3k определим из уравнений равновесия звеньев. Для пере-
дачи с q > 1, схема усилий на звенья которой показана на рис. 4.12,
в соответствии с уравнениями (4.143), (4.144) и (4.147) нормаль-
ные усилия в тяговом режиме прямого хода определяются так:
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или

( )6556

6
6556 1cos a

nn kn
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FF
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== . (4.202)

Аналогично определяются нормальные усилия в тяговом ре-
жиме прямого хода для передач с параметром q < 1:
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Fn12 и Fn21 – по уравнению (4.197) или
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или по уравнению (4.202).
В тяговом режиме обратного хода нормальные усилия в пере-

дачах с параметром q > 1 в соответствии с уравнениями (4.174) –
(4.178) определяются так:
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Аналогично определяются нормальные усилия в тяговом ре-
жиме обратного хода для передач с параметром q < 1:
Fn12 и Fn21 – по уравнению (4.207) или
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или по уравнению (4.212).
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Рис. 4.13. Схема усилий в торцовом сечении передачи на основе

планетарной схемы 3k с параметром q < 1
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Радиальные и окружные усилия в зацеплениях передач в соот-
ветствии со схемой на рис. 4.12 (при q > 1) могут быть найдены из
следующих соотношений:

( )1121121212 cossinsin tmtmnr fFF α±αγ= ; (4.217)
( )1121121212 sincossin tmtmn fFF α±αγ=τ ; (4.218)
( )2122122121 cossinsin tmtmnr fFF α±αγ= ; (4.219)
( )2122122121 sincossin tmtmn fFF α±αγ=τ ; (4.220)
( )3343343434 cossinsin tmtmnr fFF α±αγ= ; (4.221)
( )3343343434 sincossin tmtmn fFF ααγ=τ m ; (4.222)
( )4344344343 cossinsin tmtmnr fFF α±αγ= ; (4.223)
( )4344344343 sincossin tmtmn fFF ααγ=τ m ; (4.224)

( )[ ]{ }δ+α−ϑ±αγ= 5
0

565565656 180coscossinsin tmtmnr fFF ; (4.225)
( )[ ]δ+αϑ±αγ=τ 5565565656 sincoscossin tmtmn fFF ; (4.226)

( )[ ]{ }δ+α−ϑ±αγ= 6
0

566566565 180coscossinsin tmtmnr fFF ; (4.227)
( )[ ]δ+αϑ±αγ=τ 6566566565 sincoscossin tmtmn fFF . (4.228)

В уравнениях (4.217) – (4.228) верхний знак соответствует

прямому ходу, а нижний – обратному.
Уравнения (4.217) – (4.228) могут быть использованы и для

определения радиальных и окружных усилий в зацеплениях пере-
дач в соответствии со схемой на рис. 4.13 с параметром q < 1, если
считать, что верхние знаки в уравнениях (4.221) – (4.224) соответ-
ствуют обратному ходу, а нижние – прямому.

Замечание. Знаки перед слагаемыми, содержащими коэффи-
циенты трения, справедливы лишь в тех случаях, когда зацепления
колёс 1-2 и 3–4 расположены относительно своих полюсов так, как
показано на рис. 4.12 и 4.13. Если какое-либо зацепление располо-
жено по другую сторону от своего полюса, то знаки перед указан-
ными слагаемыми должны быть изменены на противоположные.



ГЛАВА 5

ТРЕХЗВЕННЫЕ ФРИКЦИОННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

5.1. Разновидности трёхзвенных фрикционных

передач

Схемы трёхзвенных фрикционных передач на рис. 5.1,а – 5.6,а
отличаются от схем на рис. 3.1,б – 3.1,г тем, что их выходные зве-
нья соединяются с корпусом не при помощи одноподвижных ки-
нематических пар, а при помощи двухподвижных цилиндриче-
ских. Любое из двух подвижных звеньев фрикционных передач на
рис. 5.1,а – 5.6,а может быть как входным, так и выходным, или
тем и другим одновременно. Ниже принято, что если нет специ-
альной оговорки, звено 1 является входным, а звено 2 – выходным.

Возможность преобразования вращения входного звена в по-
ступательное движение выходного обеспечивается при помощи

внеполюсных винтовых зацеплений, т.е. наличием различных уг-
лов подъёма λ1 и λ2 на соприкасающихся диаметрах контактирую-
щих звеньев и соответствующим выбором параметров этих наре-
зок, обеспечивающим необходимую величину силы трения

в зацеплении. При этом винтовые нарезки звеньев 1 и 2 могут от-
личаться не только величиной углов λ1 и λ2, но и направлениями.

Сочетания видов винтовых нарезок, принятых в схемах на
рис. 5.1 – 5.6, приведены в табл. 5.1.

Таблица 5.1
Сочетания видов винтовых нарезок

№№

рисунков
Соотношение между углом λ1 вход-
ного звена и углом λ2 сопряжённого

Направления винтовых

нарезок на звеньях 1 и 2

5.1 λ1 < λ2 противоположные

5.2 λ1 > λ2 противоположные

5.3 λ1 ≠ λ2 одинаковые

5.4 λ1 < λ2 одинаковые

5.5 λ1 > λ2 одинаковые

5.6 λ1 ≠ λ2 противоположные

Кроме передач по схемам рис.5.1 – 5.6, возможны трёхзвенные
передачи с входным винтом и выходной гайкой, а также передачи,
у которых винт или гайка одновременно выполняют функции и
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а) г) д)

б)

в)
Рис. 5.1. Трёхзвенная фрикционная передача с внешним заполюсным зацеп-
лением: а – схема передачи; б, в – схемы торцовых усилий в тяговом ре-
жиме соответственно прямого и обратного хода; г, д – планы торцовых

проекций скоростей на рабочих диаметрах соответственно при прямом и

обратном ходе
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а) г) д)

б)

в)
Рис. 5.2. Трёхзвенная фрикционная передача с внешним дополюсным зацепле-
нием: а – схема передачи; б, в– схемы торцовых усилий в тяговом режиме

соответственно прямого и обратного хода; г, д – планы торцовых проекций

скоростей на рабочих диаметрах соответственно при прямом и обратном

ходе
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а) г) д)

б)

в)
Рис. 5.3. Трёхзвенная фрикционная передача с зацеплением внешних зубьев (вит-
ков) при одинаковых направлениях их наклона: а – схема передачи; б, в – схемы

торцовых усилий в тяговом режиме соответственно прямого и обратного хо-
да; г, д – планы торцовых проекций скоростей на рабочих диаметрах соответ-
ственно при прямом и обратном ходе
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а) г) д)

б)

в)
Рис. 5.4. Трёхзвенная фрикционная передача с внутренним зацеплением при λ1

< λ2: а – схема передачи; б, в – схемы торцовых усилий в тяговом режиме

соответственно прямого и обратного хода; г, д – планы торцовых проекций

скоростей на рабочих диаметрах соответственно при прямом и обратном

ходе
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а) г) д)

б)

в)
Рис. 5.5. Трёхзвенная фрикционная передача с внутренним зацеплением при

λ1 > λ2: а – схема передачи; б, в – схемы торцовых усилий в тяговом режиме

соответственно прямого и обратного хода; г, д – планы торцовых проекций

скоростей на рабочих диаметрах соответственно при прямом и обратном

ходе
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а) г) д)

б)

в)
Рис. 5.6. Трёхзвенная фрикционная передача с зацеплением внутренних

и внешних зубьев при противоположных направлениях их наклона: а – схема

передачи; б, в – схемы торцовых усилий в тяговом режиме соответственно

прямого и обратного хода; г, д – планы торцовых проекций скоростей на ра-
бочих диаметрах соответственно при прямом и обратном ходе
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входного, и выходного звеньев. Для всех этих передач также спра-
ведливы зависимости, полученные в результате анализа передач по
схемам рис. 5.1 – 5.6 и приведённые ниже. При этом для внешнего
зацепления могут быть использованы зависимости, полученные
для передач по схемам рис. 5.1 – 5.3 с аналогичным соотношением
углов λ1 и λ2, а для внутренних – соответственно передачи по схе-
мам рис. 5.4 – 5.6. Во всех случаях обозначения параметров с ин-
дексом 1 относятся к входному звену, а с индексом 2 – к выходно-
му.

5.2. Условия достаточности сцепления

Для нормальной работы рассматриваемых фрикционных пе-
редач необходимо, чтобы между входным звеном 1 и выходным
звеном 2 было обеспечено достаточное фрикционное сцепление.
Условие достаточности такого сцепления определим сначала для

передачи, схема которой показана на рис. 5.1,а.
Усилия, действующие на сопряжённые звенья этой передачи

в торцовой плоскости (т.е. в плоскости, перпендикулярной оси

входного звена 1) в тяговом режиме прямого хода, показаны на

рис. 5.1,б. Действующие в зацеплении равнодействующие нор-
мальных усилий Fn12 и Fn21, направленные под углом γ к оси вра-
щения, дают на торцовую плоскость проекции Ftn12 и Ftn21, направ-
ления которых касательны к основным окружностям винтовых на-
резок звеньев 1 и 2 с радиусами rb1 и rb2. Силы трения FТ12 и FТ21 в

винтовом зацеплении также дают на торцовую плоскость проек-
ции FtТ12 и FtТ21, направления которых определяются ниже. Окруж-
ности, на которых приложены равнодействующие Fn12 и Fn21 нор-
мальных усилий, далее для определенности называются рабочими
окружностями.

Для того, чтобы ориентировать в торцовой плоскости направ-
ления проекций FtТ12 и FtТ21, на рис. 5.1.б выбрана система коорди-
нат, начало О которой совмещено с точкой приложения нормаль-
ных усилий Fn12 и Fn21. Ось Y этой системы совпадает с направле-
нием проекции Ftn21, а ось X расположена перпендикулярно и сов-
падает с линией пересечения касательной и торцовой плоскостей,
проходящих через точку О. В этой системе положение проекций
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FtТ12 и FtТ21 определяется по величине и знаку угла отклонения δ

этих проекций от оси Х.
Усилия, действующие на звенья 1 и 2 передачи на схемах

рис. 5.1,а и 5.1,б соответствуют установившемуся движению в тя-
говом режиме прямого хода. Из этих схем следует, что при приня-
тых направлениях нарезок на звеньях 1 и 2 и заданных направле-
ниях вращения входного звена 1 и внешней нагрузки F2, движение
выходного звена 2 вверх возможно только при положительном

значении угла δ. При нулевом значении этого угла звенья 1 и 2 мо-
гут только вращаться без относительного осевого перемещения,
как обычные зубчатые колёса, а при отрицательном значении угла
δ осевое перемещение выходного звена возможно только вниз. Та-
ким образом, искомое условие достаточности сцепления передачи
в тяговом режиме прямого хода можно записать так:

δ > 0. (5.1)
В соответствии со схемой на рис. 5.1,б это условие будет вы-

полняться, если
2211221 tg btntmbT rFrF >α . (5.2)

С учётом (1.12) и (2.8) условие (5.2) принимает вид:

122
0

21 sintg γ>α tmf . (5.3)
Выразив значения αtm2 и γ12 через λ2 и αnm2, получим:

5,0
sin

25,0tgsin

2

2

0
21

22 −










α
+α<λ

nm
nm

f
. (5.4)

Анализ схемы усилий на звенья передачи при обратном ходе

на рис. 5.1,в показывает, что в этом случае условие достаточности
сцепления передачи имеет вид:

δ < 0. (5.5)
В соответствии с этой схемой условие (5.5) будет выполнено,

если выполнено условие достаточности сцепления (5.3) или (5.4)
для прямого хода.

Учитывая, что при прямом и обратном ходе величина приве-
дённого коэффициента трения f12пр может быть различной, провер-
ку работоспособности передачи следует производить по наимень-
шему значению 0

12f .
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Определение условий достаточности сцепления в трёхзвенных

фрикционных передачах на рис. 5.2,а – 5.6,а показывает, что усло-
вия (5.3) и (5.4) остаются в силе и для всех этих передач как при
прямом, так и при обратном ходе.

5.3. Определение направлений торцовой
проекции силы трения в винтовых зацеплениях

Направление торцовой проекции силы трения в винтовых внепо-
люсных зацеплениях определим сначала для случая работы запо-
люсной передачи по схеме рис. 5.1,а в тяговом режиме прямого
хода. Схема усилий, действующих на звенья передачи в этом ре-
жиме, показана на рис. 5.1,б.

Поскольку силы трения скольжения FТ12 и FТ21, действующие
на звенья 1 и 2, всегда расположены в касательной плоскости к со-
пряжённым поверхностям витков, концы векторов всех возмож-
ных положений этих сил расположены в упомянутой плоскости на

окружности с радиусом f12 Fn12 и с центром в точке приложения

сил Fn12 и Fn21. Касательная плоскость наклонена к торцовой плос-
кости под углом γ, и указанная окружность проектируется на тор-
цовую плоскость в виде эллипса, показанного на рис. 5.1,б. В при-
нятой выше системе координат XOY полуоси эллипса по осям Х и

Y равны 12
0

12 nFf и γFf n cos12
0

12 соответственно.
Уравнение равновесия выходного звена 2 относительно оси

его вращения в соответствии со схемой на рис. 5.1.б имеет вид:
( ) 0sintgcos 2221221 =δ−αδ− tmbtTbtn rFrF , (5.6)

где проекции Ftn21 и FtТ21 определяются соответственно по форму-
лам (4.46) и (4.48). Подставив эти значения Ftn21 и FtТ21 уравнение

(5.6), получим:
( ) 0sintgcoscossin 2

0
2112 =δ−αδθ−γ tmf , (5.7)

где θ – угол между силами трения FТ12 и FТ21 и торцовой плоско-
стью, определяемый по формуле (4.65). С учётом формулы (4.65)
после преобразований уравнение (5.6) можно привести к виду:

δ−α=δ+γ tgtgtgcos 2
22

tmA , (5.8)
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где

0
21

tg

f
A

γ= . (5.9)

Из уравнения (5.8) находим угол δ, определяющий положе-
ние проекций сил трения в торцовой плоскости:

( )[ ]2
2

2
2

2
1costg

1

1
tg tmtm tgAA

A
α−−γ−α

−
=δ . (5.10)

Аналогично может быть определено положение торцовой про-
екции силы трения при обратном ходе. Схема усилий, действую-
щих на звенья в торцовой плоскости при обратном ходе, показана
на рис. 5.1,в. Уравнение равновесия звена 2 относительно оси его
вращения в соответствии с этой схемой имеет вид:

( ) 0sintgcos 2221221 =δ+αδ− tmbtTbtn rFrF , (5.11)
По аналогии с уравнением (5.5) уравнение (5.11) может быть

приведено к виду:

δ+α=δ+γ tgtgtgcos 2
22

tmA , (5.12)
В соответствии с этим уравнением угол δ, определяющий по-

ложение проекций сил трения в торцовой плоскости, при обратном
ходе определяется так:

( )[ ]1costgtg
1

1
tg 2

2
2

22
−γ−α−α

−
=δ AA

A
tmtm . (5.13)

Анализ схем передач на рис. 5.2 – 5.6 показывает, что уравне-
ния (5.10) и (5.13) справедливы и для них.

В соответствии с условиями (5.1) и (5.5) работоспособными
являются только те передачи, параметры которых при подстановке
в уравнение (5.10) дают положительное значение угла δ, а при
подстановке в уравнение (5.13) – отрицательное.

5.4. Передаточные функции

На рис. 5.1,г – 5.6,г построены планы торцовых проекций ско-
ростей точек приложения нормальных усилий Fn12 и Fn21 в тяговом

режиме прямого хода, а на рис. 5.1,д – 5.6,д – в тяговом режиме
обратного хода. Планы построены в соответствии с уравнением:

2112 tt vvv += , (5.14)
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где 2tv – торцовая проекция скорости точки приложения силы Fn21;

1v
r

– скорость точки приложения силы Fn12; 21tv – торцовая проек-
ция относительной скорости точек приложения сил Fn21 и Fn12.

В соответствии с планами на рис. 5.1,г – 5.6,г модуль торцовой
проекции относительной скорости vt21 может быть выражен так:
для передач по схемам рис. 5.1,а и 5.4,а

( )
( )

( )
( )δ−α

α−α
=

δ−α+
α−α

=
2

21
1

2
0

21
1t21 cos

sin
v

90sin

sin
vv

tm

tmtm

tm

tmtm ; (5.15)

для передач по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а
( )

( )δ−α
α−α=

2

12
1t21 cos

sin
vv

tm

tmtm ; (5.16)

для передач по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а
( )

( )δ−α
α+α=

2

21
1t21 cos

sin
vv

tm

tmtm . (5.17)

Скорость v1 определяется угловой скоростью ω1 звена 1 и

средним радиусом rm1 винтовой нарезки этого звена:

1

11
111 cos

v
tm

b
m

r
r

α
ω

=ω= , (5.18)

где rm1 – средний радиус винтовой нарезки.
Скорость v2 осевого перемещения выходного звена 2 зависит

от величины торцовой проекции относительной скорости vt21 и уг-
ла между этой проекцией и самой относительной скоростью v21.
Поскольку этот угол равен углу θ между силой трения FТ21 и её

торцовой проекцией FtТ21, величина скорости v2 определится так:
δγ=θ= sintgvvv t21t212 tg . (5.19)

Подстановка значений v1 из (5.18) и vt21 из (5.19) в уравнения
(5.15) – (5.17) даёт следующие зависимости для определения пере-
даточных функций трёхзвенных фрикционных передач при пря-
мом ходе.

Передачи по схемам рис. 5.1,а и 5.4,а:
( )
( )δ−αα

α−αδγ
=

ω 21

211

1

2

coscos

sinsintgv

tmtm

tmtmbr . (5.20)

В частном случае, когда винт 1 имеет кольцевую нарезку

(λ1 = 0), эта формула принимает вид:

( )δ−α
αδγ

=
ω 2

21

1

2

cos

cossintgv

tm

tmmr . (5.21)
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Передачи по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а:
( )
( )δ−αα

α−αδγ
=

ω 21

121

1

2

coscos

sinsintgv

tmtm

tmtmbr . (5.22)

Из формулы (5.22) следует, что передачи на рис. 3.3 и 3.4 яв-
ляются частным случаем передач по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а, ко-
гда звено 2 имеет кольцевую нарезку, и формула (3.3) может быть
получена из формулы (5.22), если в ней принять αtm2 = 900.

Передачи по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а:
( )
( )δ−αα

α+αδγ
=

ω 21

211

1

2

coscos

sinsintgv

tmtm

tmtmbr . (5.23)

Аналогично на основе планов скоростей на рис. 5.1,д – 5.6,д
могут быть найдены и передаточные функции при обратном ходе.

Передачи по схемам рис. 5.1,а и 5.4,а:
( )
( )211

21

2

1

sinsin

coscos

v tmtmb

tmtm

tgr α−αδγ
δ+αα

=ω
, (5.24)

или в частном случае при λ1 = 0:
( )

( )211

2

2

1

sinsintg

cos

v tmtmm

tm

r α−αδγ
δ+α

=ω
. (5.25)

Передачи по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а:
( )
( )121

21

2

1

sinsintg

coscos

v tmtmb

tmtm

r α−αδγ
δ+αα

=ω
, (5.26)

или в частном случае при λ2 = 0:

γ
=

ω
tg

1

v 12

1

br
. (5.27)

Передачи по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а:
( )
( )211

21

2

1

sinsintg

coscos

v tmtmb

tmtm

r α+αδγ
δ+αα

=ω
. (5.28)
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5.5. КПД прямого хода

Для передач по схемам рис. 5.1,а – 5.6,а КПД прямого хода η12

определяется так:

11

22
12

v

ω
−=η

M

F
. (5.29)

Чтобы определить отношение 12 MF для передачи по схеме

рис. 5.1,а, напишем уравнения равновесия звеньев в тяговом ре-
жиме прямого хода в соответствии со схемой на рис. 5.1,б.

Входное звено 1:
( )









−

α
δ−α= 12

1

1
1211 cos

sin
tn

tm

tm
tTb FFrM . (5.30)

Выходное звено 2:
21212 cos aTn FFF −γ= , (5.31)

где Ftn12 и FtТ12 – торцовые проекции соответственно нормального
усилия Fn12 и силы трения FТ12; FaT21 – осевая проекция силы тре-
ния FТ21.

Эти проекции определяются по формулам, аналогичным

(4.46), (4.48) и (4.50):
γ= sin1212 ntn FF ; (5.32)

θ= cos12
0

1212 ntT FfF ; (5.33)

θ= sin21
0

21 naaT FfF . (5.32)
С учётом значений этих проекций уравнения (5.30) и (5.31)

принимают вид:
( )









γ−

α
δ−α

θ= sin
cos

sin
cos

1

10
121121

tm

tm
bn frFM ; (5.35)

( )θ−γ= sincos 0
212 an fFF . (5.36)

Подставив в формулу (5.29) значение передаточной функции
из (5.20) и значения M1 и F2 из (5.35) и (5.36), получим следующее
выражение для определения КПД прямого хода передачи по схеме

рис. 5.1,а:
( )( )

( ) ( )[ ]tm11
0

122

2tm1
12

cossinsincoscos

sincossintg

αγ−δ−αθδ−α

θ−γα−αθ
=η

tmtm

o
atm

f

f
. (5.37)

Формулы (5.30) – (5.36), полученные для передач по схеме
рис. 5.1,а, справедливы и для передач по схеме рис. 5.4,а.
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В частном случае, когда звено 1 в передачах на рис. 5.1,а и
5.4,а имеет кольцевую нарезку (λ1 = 0), формула (5.37) принимает
вид:

( )
( )δ−αδθ

θ−γαθ
=η

2
0

0
tm1

12
coscoscos

sincosctg

tma

a

f

fos
. (5.38)

Аналогичный анализ работы передач по схемам рис. 5.2,а,
5.3,а, 5.5,а и 5.6,а показывает, что их КПД прямого хода опреде-
ляются по зависимостям, аналогичным (5.37):

– передачи по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а:
( )( )

( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−α

θ−γα−αθ
=η

1
0

12tm12

0
1tm2

12
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (5.39)

В частном случае, когда звено 2 имеет кольцевую нарезку

(λ2 = 0), формула (5.39) принимает вид (3.25). В этом случае пере-
дача уже не относится к числу фрикционных передач.

В передачах по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а КПД прямого хода

определяется так:
( )( )

( ) ( )[ ]δ+αθ+αγδ−α

θ−γα+αθ
=η

1
0

12tm12

0
2tm1

12
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (5.40)

Из формул (5.37) – (5.40) следует, что для всех передач по
схемам рис. 5.1,а – 5.6,а для обеспечения работоспособности в тя-
говом режиме прямого хода, кроме выполнения условия (5.1), тре-
буется выполнение условия:

γ<θ cossin0
af . (5.41)

Однако это условие не выполняется только при очень боль-
ших углах профилей, лежащих за пределами обычно используемо-
го диапазона этих углов, поэтому практически оно не накладывает
никаких ограничений на выбор параметров реальных передач.

Таким образом, при выполнении условия (5.1) возможность
работоспособности в тяговом режиме прямого хода требует про-
верки только в передачах по схемам рис. 5.2,а и 5.6,а, если δ < αtm1.
В этом случае требуется выполнение дополнительного условия:

( ) 11
0

12 cossinsincos tmtmf αγ<δ−αθ . (5.42)
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5.6. КПД обратного хода. Условия
самоторможения

КПД обратного хода η21 для передач по схемам рис. 5.1,а –
5.6,а определяется по формуле:

22

11
21 vF

M ω−=η . (5.43)

Схемы нагрузок на звенья рассматриваемых передач в тяговом

режиме обратного хода в торцовой плоскости показаны на

рис. 5.1,в – 5.6,в. Что же касается осевых усилий, то они отличают-
ся от усилий при прямом ходе на рис. 5.1,б– 5.6,б только противо-
положными направлениями осевых составляющих FaT12 и FaТ21 сил

трения FT12 и FТ21.
Уравнения равновесия звеньев в передачах по схемам

рис. 5.1,а и 5.4,а при обратном ходе имеют вид:
– звено 2:

21212 cos aTn FFF +γ= , (5.44)
– звено 1:

( )
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α
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= 12
1

1
1211 cos
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tTb FFrM , (5.45)

или, с учётом значений FaT21, FtТ12 и Ftn12:
( )θ+γ= sincos 0

212 an fFF ; (5.46)
( )
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121121

tm
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bn frFM . (5.47)

Подстановка значений F2 из (5.46) и M1 из (5.47), а также зна-
чения передаточной функции 21 vω из (5.24) в формулу (5.43) даёт
следующее выражение для определения КПД обратного хода η21

передач по схемам рис. 5.1,а и 5.4,а:

( ) ( )[ ]
( )( )θ+γα−αθ

αγ−δ+αθδ+α
=η

sincossintg

cossinsincoscos
0

2tm1

tm11
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122
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f
. (5.48)

В частном случае, когда звено 1 имеет кольцевую нарезку

(λ1 = 0), формула (5.48) принимает вид:
( )

( )θ+γαθ

δ+αδθ
=η

sincosctg

coscoscos
0

tm2

2
0

12
21
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f
. (5.49)
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Аналогично могут быть получены формулы для определения

КПД обратного хода передач по схемам рис. 5.2,а, 5.3,а, 5.5,а и
5.6,а:

– передачи по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а:

( ) ( )[ ]
( )( )θ+γα−αθ

δ+αθ−αγδ+α
=η

sincossintg

sincoscossincos
0

1tm2

1
0
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atm

tmtmtm

f

f
. (5.50)

В частном случае, когда звено 2 в передачах на рис. 5.2,а и
5.5,а имеет кольцевую нарезку (λ2 = 0), формула (5.50) принимает
вид (3.30).

В передачах по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а КПД обратного хода
определяется так:

( ) ( )[ ]
( )( )θ+γα+αθ

δ−αθ+αγδ+α
=η

sincossintg

sincoscossincos
0

2tm1
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12tm12
21

atm

tmtm

f

f
. (5.51)

Из формул (5.48) и (5.49) следует, что передачи по схемам
рис. 5.1,а и 5.4,а не могут быть самотормозящимися, поскольку
условие

( )δ+αθ>αγ 1
0

121 sincoscossin tmtm f . (5.52)
не может быть выполнено, если выполнено условие (5.5).

Что касается передач по схемам рис. 5.2,а, 5.3,а, 5.5,а и 5.6,а,
то, как показывает анализ формул (5.49) и (5.51), они могут быть
самотормозящимися, если выполняются следующие условия:

– для передач по схемам рис. 5.2,а и 5.5,а:
( ) 11

0
12 cossinsincos tmtmf αγ>δ+αθ , (5.53)

– для передач по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а при 1tmαδ > :

( ) 11
0

12 cossinsincos tmtmf αγ>α−δθ . (5.54)
Практически условия (5.53) и (5.54) могут быть выполнены

только при малых углах профилей винтовой (или круговой) нарез-
ки.
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5.7. Усилия в зацеплении

В тяговом режиме прямого хода нормальные усилия в зацеп-
лениях передач по схемам рис. 5.1,а и 5.4,а в соответствии с урав-
нением (5.35) равны:

( )[ ]γ−δ−αδθ
==

sinsintgcoscos 1
0

121

1
2112

tmb

nn
fr

M
FF . (5.55)

Аналогично определяются эти усилия для передач по схемам

рис. 5.2,а и 5.5,а:

( )[ ]δ−αδθ−γ
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sintgcoscossin 1
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nn
fr

M
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а также для передач по схемам рис. 5.3,а и 5.6,а:

( )[ ]δ+αδθ+γ
==

sintgcoscossin 1
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nn
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M
FF . (5.57)

Для всех этих передач нормальные усилия в соответствии с

уравнением (5.36) могут также быть определены по формуле:

θ−γ
==

sincos 0
2

2112
a

nn
f

F
FF . (5.58)

В тяговом режиме обратного хода для всех передач по схемам

рис. 5.1,а – 5.6,а нормальные усилия в соответствии с уравнением
(5.46) определяются так:

θ+γ
==

sincos 0
2

2112
a

nn
f

F
FF . (5.59)

Из схем на рис. 5.1 – 5.6 радиальные и окружные усилия опре-
деляются так:

( )[ ]δ−αθ+αγ= 11211212 coscossinsin tmtmnr fFF ; (5.60)
( )[ ]δ−αθ−αγ=τ 11211212 sincoscossin tmtmn fFF ; (5.61)
( )[ ]δ−αθ+αγ= 21222121 coscossinsin tmtmnr fFF ; (5.62)
( )[ ]δ−αθ−αγ=τ 21222121 sincoscossin tmtmn fFF . (5.63)

В формулах (5.60) – (5.63) значения угла δ при обратном ходе
принимаются со знаком «–».



ГЛАВА 6

МНОГОЗВЕННЫЕ ФРИКЦИОННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

6.1. Модификации трёхзвенных передач

К многозвенным фрикционным ЗВП, также, как в известных
зубчатых механизмах, относятся такие передачи, которые получе-
ны на основе простых трёхзвенных передач путём увеличения

числа их звеньев.
Чаще всего применение многозвенных передач связано с не-

обходимостью повышения нагрузочной способности, что достига-
ется за счёт увеличения числа параллельных зацеплений, участ-
вующих в передаче полезной нагрузки. Кроме этого, в большинст-
ве случаев требуется, чтобы выходное звено, в отличие от передач
на рис. 5.1 – 5.6, имело только поступательное движение. Приме-
нение многозвенных передач позволяет также существенно рас-
ширить диапазон возможных значений передаточной функции.

Также как зубчатые передачи, многозвенные зубчато-
винтовые передачи подразделяются на два основных вида: переда-
чи с неподвижными осями звеньев и планетарные, оси отдельных
звеньев которых перемещаются относительно основания передачи.

На рис. 6.1,а и 6.1,б показаны схемы четырёхзвенных ЗВП,
полученных на основе трёхзвенных передач по схемам рис. 5.1,а и
5.4,а путём присоединения дополнительного звена 3, которое яв-

а)
б)

Рис. 6.1. Четырёхзвенные фрикционные передачи:
а – с внешним зацеплением; б – с внутренним зацеплением
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ляется выходным и которое, в отличие от выходного звена 2 ис-
ходных схем, движется только поступательно. Аналогичные четы-
рёхзвенные передачи могут быть получены на основе других трёх-
звенных фрикционных передач.

В передаче на рис. 6.2,а и 6.2,б при ведущем звене 1 выходное
звено 3 также движется только поступательно. При этом одновре-
менно обеспечено повышение нагрузочной способности передачи

за счёт того, что полезная нагрузка от входного звена 1 к выход-
ному 3 передаётся параллельно через несколько винтовых роликов
2. Однако работоспособность таких передач возможна только при
синхронизации вращения всех роликов 2, что может быть достиг-
нуто, например, как в передаче на рис. 4.3 – путём нанесения на

вершинах витков по концам роликов прямозубой нарезки, входя-

щей в зацепление с общим прямозубым колесом 4.
Передачи на рис. 6.2 могут быть использованы не только для

преобразования вращательного движения звена 1 в поступательное
звена 3, но и для преобразования вращательного движения звена 3
в поступательное движение звена 1. В этом случае передача стано-
вится планетарной, а звено 3 выполняет функцию водила Н.

Очевидно, что передаточная функция 13v ω для передач на

рис. 6.1 может быть определена по тем же формулам, что и для пе-
редач по схемам рис. 5.1,а – 5.6,а в зависимости от вида зацепле-
ния (внешнее или внутреннее) и от соотношения углов подъёма λ1

и λ2 и направлений нарезки звеньев 1 и 2.
Это же в полной мере относится и к передачам на рис. 6.2 при

входном звене 1.

а)
б)

Рис. 6.2. Фрикционные передачи с параллельными роликами:
а – с внешним зацеплением; б – с внутренним зацеплением
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Когда в этой передаче входным становится водило Н,
а выходным – звено 1, передаточная функция Hω1v может быть

определена из рассмотрения работы передачи в системе коорди-
нат, связанной с водилом Н. Относительно этой системы оси всех

звеньев и само водило неподвижны, а звено 1 вращается со скоро-
стью, равной скорости ωН водила. Таким образом, в системе коор-
динат, связанной с водилом, звенья передачи имеют точно такие
же скорости, как при движении в неподвижной системе координат
при входном звене 1, вращающемся со скоростью ωН водила. Сле-
довательно, передаточная функция Hω1v планетарных передач на

рис. 6.2 при преобразовании вращательного движения водила Н

(звена 3) в поступательное движение звена 1 равна передаточной

функции 13v ω той же передачи с неподвижными осями при пре-
образовании вращения звена 1 в поступательное движение звена 3.

Для всех передач на рис. 6.1 и 6.2 передаточная функция оди-
накова, причем для передач на рис. 6.2 независимо от того, какое
звено – 1 или 3 – будет входным. Например, при соотношении уг-
лов λ1 < λ2 эта передаточная функция при прямом ходе определяет-
ся по формуле, соответствующей передачам на рис. 5.1,а и 5.4,а:

( )
( )δ−αα

α−αδγ=
ω

=
ω 21

2111

1

3

coscos

sinsintgvv

tmtm

tmtmb

H

r
. (6.1)

Без учёта потерь на трение в опорах звена 3 в передачах на

рис. 6.1 и потерь в прямозубых зацеплениях, синхронизирующих
вращение роликов 2 в передачах на рис. 6.2, КПД прямого и об-
ратного хода для этих передач может быть определён, как и пере-
даточные функции, по формулам, полученным выше для трёхзвен-
ных фрикционных передач с аналогичными зацеплениями.

Например, КПД прямого хода передач на рис. 6.1 и 6.2, для
которых приведена формула (6.1) для определения передаточной
функции, может быть определён по формуле (5.37), полученной
для передач по схемам рис. 5.1,а и 5.4,а:

( )( )
( ) ( )[ ]tm11

0
122

0
2tm1

113
cossinsincoscos

sincossintg

αγ−δ−αθδ−α

θ−γα−αθ=η=η
tmtm

atm
H

f

f
. (6.2)

Для определения усилий в зацеплениях модификаций трёх-
звенных передач на рис. 6.1 и 6.2 могут быть непосредственно ис-
пользованы формулы (5.68) – (5.76).



94 Глава 6. Многозвенные фрикционные передачи

6.2. Фрикционные ролико-винтовые планетарные

передачи

6.2.1. Устройство и разновидности

Существенным недостатком модификаций трёхзвенных фрик-
ционных передач на рис. 6.2 является то, что основные осевые на-
грузки передаются через опоры роликов. Этого недостатка лише-
ны фрикционные ролико-винтовые планетарные передачи, разно-
видности которых показаны на рис. 6.3 и 6.4 [5 ]. Эти передачи,
также ролико-винтовые передачи винт-гайка на рис .4.3, содержат
винт 1, гайку 2 и установленные в сепараторе резьбовые ролики 3,
расположенные между винтом и гайкой. Для предотвращения про-
извольного осевого перемещения роликов также используется до-
полнительное прямозубое зацепление. Отличие заключается в том,
что числа заходов винта и гайки могут иметь любые несовпадаю-
щие значения. Кроме этого, возможны варианты, когда с одинако-
выми углами подъёма винтовой нарезки выполнено не зацепление

ролика с гайкой, а зацепление ролика с винтом. В этом случае на-
резки имеют противоположные направления, и, чтобы исключить

возможность осевого перемещения роликов относительно винта,
прямозубая нарезка на их концах входит в зацепление с прямозу-
быми венцами, закреплёнными на винте. Во втором же внеполюс-
ном зацеплении роликов с сопряжённым звеном, где углы наклона
витков различны, направления винтовых нарезок могут быть как
одинаковыми, так и противоположными.

Ещё одна особенность фрикционных ролико-винтовых плане-
тарных передач заключается в том, что их отдельные звенья вме-
сто винтовой могут иметь кольцевую нарезку, т.е. нарезку с нуле-
вым числом заходов. Это расширяет кинематические возможности
этих передач и в ряде случаев позволяет упростить их конструк-
цию. Так, если ролики и одно из сопряжённых с ними звеньев вы-
полнено с кольцевой нарезкой, то осевое перемещение роликов

исключается без применения дополнительного зацепления.
Таким образом, возможны различные исполнения фрикцион-

ных ролико-винтовых передач, в зависимости от того, какое звено
передачи является входным и какое выходным, какое звено имеет
одинаковый с роликом угол подъёма винтовой нарезки и каково

соотношение между углами подъёма и направлениями винтовых
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нарезок роликов в зацеплениях с винтом и гайкой. Все эти воз-
можные варианты исполнения перечислены в табл. 6.1. В этой таб-
лице и λ1, λ2 и λ3 – углы подъёма винтовых нарезок на средних

диаметрах соответственно винта, роликов и гайки.
Таблица 6.1

Варианты исполнения фрикционных ролико-винтовых передач

№

п/п
Вход-
ное

звено

Выходное

звено

Соотношение

углов λ1, λ2 и λ3

Направления винтовых

нарезок на винте и гайке

1 винт гайка λ1 < λ2 = λ3 противоположные

2 винт гайка λ1 > λ2 = λ3 противоположные

3 винт гайка λ1 ≠ λ2 = λ3 одинаковые

4 винт винт λ 1 < λ2 = λ3 противоположные

5 винт винт λ 1 > λ2 = λ3 противоположные

6 винт винт λ 1 ≠ λ2 = λ3 одинаковые

7 гайка винт λ 1 > λ2 = λ3 противоположные

8 гайка винт λ 1 < λ2 = λ3 противоположные

9 гайка винт λ 1 ≠ λ2 = λ3 одинаковые

10 гайка гайка λ 1 > λ2 = λ3 противоположные

11 гайка гайка λ 1 < λ2 = λ3 противоположные

12 гайка гайка λ 1 ≠ λ2 = λ3 одинаковые

13 винт гайка λ 1 = λ2 < λ3 противоположные

14 винт гайка λ 1 = λ2 > λ3 противоположные

15 винт гайка λ 1 = λ2 ≠ λ3 одинаковые

16 винт винт λ 1 = λ2 < λ3 противоположные

17 винт винт λ 1 = λ2 > λ3 противоположные

18 винт винт λ 1 = λ2 ≠ λ3 одинаковые

19 гайка винт λ 1 = λ2 > λ3 противоположные

20 гайка винт λ 1 = λ2 < λ3 противоположные

21 гайка винт λ 1 = λ2 ≠ λ3 одинаковые

22 гайка гайка λ 1 = λ2 > λ3 противоположные

23 гайка гайка λ 1 = λ2 < λ3 противоположные

24 гайка гайка λ 1 = λ2 ≠ λ3 одинаковые

Номера, которыми обозначены в настоящей главе различные

варианты фрикционных ролико-винтовых планетарных передач,
соответствуют их порядковым номерам в табл. 6.1.
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а) б)

в) г) д) е)

ж)

з)
Рис. 6.3. Фрикционные ролико-винтовые передачи с внеполюсным зацепле-
нием винта и роликов: а – входной винт; б– входная гайка; в, г – планы

торцовых скоростей при прямом и обратном ходе для схемы на рис. 6.3,а;
д, е – планы торцовых скоростей при прямом и обратном ходе для схемы

на рис. 6.3,б; ж, з – схемы торцовых усилий в тяговом режиме прямого и

обратного хода
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а) б)

в) г) д) е)

ж)

з)
Рис. 6.4. Фрикционные ролико-винтовые передачи с внеполюсным зацепле-
нием роликов и гайки: а – входной винт; б – входная гайка; в, г – планы

торцовых скоростей при прямом и обратном ходе для схемы на рис. 6.4,а;
д, е – планы торцовых скоростей при прямом и обратном ходе для схемы

на рис. 6.4,б; ж, з – схемы торцовых усилий в тяговом режиме прямого и

обратного хода
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6.2.2. Условия достаточности сцепления

Определённость движения выходного звена во фрикционных

ролико-винтовых передачах возможна только при наличии доста-
точных дополнительных связей в зацеплениях роликов с винтом и

гайкой. Такими связями в зацеплениях винта и роликов в переда-
чах № 1–12 табл. 6.1 являются, как и в рассмотренных выше трёх-
звенных передачах, фрикционные связи, а в зацеплениях роликов и
гайки дополнительные прямозубые зацепления. В передачах с но-
мерами от 13 до 24, наоборот, дополнительными связями в зацеп-
лениях винта и роликов служат прямозубые зацепления, а в зацеп-
лениях роликов и гайки – фрикционные связи.

Условие достаточности фрикционного сцепления в зацепле-
нии винта и роликов определим сначала для передачи № 1, схема
которой показана на рис. 6.3,а, а усилия, действующие на звенья в
торцовом сечении – на рис. 6.3,ж, где отклонение δ проекций сил
трения FtT12 и FtT21 в зацеплении винта и ролика определяется в той

же системе координат, что и для передачи на рис. 5.1,а.
Так же, как и в передаче на рис. 5.1,а, при указанном на

рис. 6.3,а направлении вращения входного звена 1, движение вы-
ходного звена 3 вверх в тяговом режиме возможно только при по-
ложительных значениях угла δ. Следовательно, сцепление в зацеп-
лении винта и роликов будет достаточным при условии

12211221 cossin κ>κ ABtnABtT lFlF , (6.3)
где lAB – расстояние между точками контакта ролика с винтом и

гайкой; κ12 – угол между линией, соединяющей точки контакта ро-
лика с винтом и гайкой, и линией пересечения касательной и тор-
цовой плоскостей в точке контакта ролика с винтом

2
212

12
tmtw α+α=κ , (6.4)

где αtw12 – торцовый угол зацепления винта и ролика.
С учётом того, что при δ = 0 сила трения FT21 лежит в каса-

тельной плоскости, т.е.

21
0

212121 nTtT FfFF == , (6.5)
выражение (6.3) можно представить в виде:

1212
0

21 sintg γ>κf , (6.6)
которое и является условием достаточности сцепления в зацепле-
нии винта и роликов.
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Анализ других передач показывает, что условие (6.6) справед-
ливо для всех передач в табл. 6.1 с номерами от 1 до 12. Для пере-
дач с номерами от 13 до 24 условие достаточности сцепления в за-
цеплении роликов и гайки имеет вид:

2323
0

23 sintg γ>κf , (6.7)
где

2
223

23
tmtw α+α=κ ; (6.8)

В условии (6.8) угол αtw23 – торцовый угол зацепления роликов
и гайки, а γ23 – угол отклонения нормали в точках приложения

усилий Fn23 и Fn32 от оси вращения ролика.
Анализ работы передач при обратном ходе показывает, что

условия достаточности сцепления также определяются выраже-
ниями (6.6) и (6.7).

Учитывая, что эквивалентные коэффициенты трения 0
21f и 0

23f

при прямом и при обратном ходе могут отличаться друг от друга, в
условиях (6.6) и (6.7) принимаются наименьшие их значения.

6.2.3. Определение направления торцовой проекции силы

трения во внеполюсных винтовых зацеплениях

В качестве примера определим направление силы трения в

винтовом заполюсном зацеплении винта и роликов при работе в

тяговом режиме прямого хода передачи с номером 1 в табл. 6.1
(рис. 6.3,а). Уравнение равновесия ролика относительно точки

контакта В с гайкой в соответствии со схемой усилий, действую-
щих на звенья передачи в торцовом сечении (рис. 6.3,ж), имеет
вид [6]:

( )δ−κ=κ 12211221 sincos ABtTABtn lFlF , (6.9)
или, после подстановки значений Ftn21 из (4.46) и FtT21 из (4.48):

( )δ−κθ=κγ 1212
0

211212 sincoscossin f . (6.10)
После преобразований это уравнение можно записать так:

δ−κ=δ+γ tgtgtgA 12
2

12
2cos , (6.11)

где коэффициент А определяется из (5.9).
Решение уравнения (6.11) даёт следующее значение угла δ,

определяющее положение проекций сил трения FtТ12 и FtT21 в тор-
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цовой плоскости при работе передачи в тяговом режиме прямого

хода:

( ) 




 κ−γ−−κ
−

=δ 1212
2

12
2

2
tgcos1tg

1

1
tg AA

A
. (6.12)

Аналогично может быть найдена зависимость для определе-
ния значения угла δ при работе передачи в режиме обратного хода.
Схема торцовых усилий, действующих на звенья передачи в этом
режиме,

показана на рис. 6.3,з. Уравнение равновесия ролика 2 относитель-
но точки В его контакта с гайкой в соответствии с этой схемой

имеет вид:
( )δ+κ=κ 12211221 sincos ABtTABtn lFlF , (6.13)

или

( )δ+κθ=κ 1212
0

2112 sincoscos f . (6.14)
После преобразований уравнения (6.14) получим:

δ+κ=δ+γ tgtgA 12
2

12
2 tgcos . (6.15)

В соответствии с этим уравнением угол δ, определяющий по-
ложение проекций FtТ12 и FtT21, при обратном ходе может быть

найден так:

( ) 




 γ−−κ−κ
−

=δ 12
2

12
2

122
cos1tgtg

1

1
tg AA

A
. (6.16)

Анализ других передач, перечисленных в таблице 6.1, показы-
вает, что формулы (6.12) и (6.16) могут быть использованы для

всех передач с номерами от 1 до 12 включительно.
Для передач с номерами от 13 до 24 формулы для определения

угла δ имеют аналогичный вид:
при прямом ходе

( ) 




 κ−γ−−κ
−

=δ 2323
2

23
2

2
tgcos1tg

1

1
tg AA

A
; (6.17)

при обратном ходе

( ) 




 γ−−κ−κ
−

=δ 23
2

23
2

232
cos1tgtg

1

1
tg AA

A
. (6.18)
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6.2.4. Передаточные функции [6]

Передачи № 1 – 6 (табл. 6.1)
Под номерами 1 – 6 в табл. 6.1 перечислены передачи с вход-

ным винтом и одинаковыми углами подъёма винтовой нарезки на

роликах и гайке.
На рис. 6.3,а показана схема передачи с номером 1 и направ-

ления скоростей и внешних нагрузок на входное и выходное зве-
нья. Для этой же передачи на рис. 6.3.в построен план торцовых
проекций скоростей винта 1 и ролика 2 в точке А приложения нор-
мальных усилий Fn12 и Fn21 при работе в режиме прямого хода.
План скоростей построен в соответствии с уравнением:

1212 AtAAtA vvv += , (6.19)
где 1Av – скорость точки А винта 1; 2tAv – торцовая проекция ско-
рости точки А ролика 2; 12 AtAv – торцовая проекция скорости точки
А ролика относительно точки А винта.

В соответствии с планом скоростей на рис. 6.3,в торцовая про-
екция скорости точки А ролика относительно точки А винта может

быть выражена через скорость 1Av точки А винта:
( )

( )δ−κ
κ−α=

12

121
112 cos

sin tm
AAtA vv , (6.20)

где

1

1
1111 cos tm

b
mA

r
r

α
ω=ω=v . (6.21)

Скорость осевого перемещения гайки 3v равна скорости осе-
вого перемещения роликов 2v , которая связана со скоростью 12 AtAv
соотношением:

312122 vtgvv =θ= AtA . (6.22)
Подставив значения vA1 из (6.21) и vtA2A1 из (6.22) в уравнение

(6.20), получим следующее выражение для определения переда-
точной функции 13v ω передачи № 1 на рис. 6.3,а при работе в тя-
говом режиме прямого хода:

( )
( )δ−κα

κ−αδγ=
ω 121

121121

1

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.23)
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Передаточные функции для передач с номерами 2 и 3 в

табл. 6.1 определяются из аналогичных соотношений и имеют ана-
логичный вид:

передача № 2
( )

( )δ−κα
α−κδγ=

ω 121

112121

1

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr ; (6.24)

передача № 3
( )

( )δ−κα
κ+αδγ=

ω 121

121121

1

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.25)

Передача № 4 может быть получена из передачи № 1, если в
последней гайку закрепить неподвижно, а винту предоставить

возможность не только вращательного движения, но и поступа-
тельного вдоль его оси. Очевидно, что при неизменной скорости
вращения винта скорость его поступательного движения в переда-
че № 4 будет равной скорости перемещения гайки в передаче № 1.
Изменится только направление движения. Таким образом, чтобы
схему передачи № 1 на рис. 6.3,а превратить в схему передачи

№ 4, достаточно скорость v3 и усилие F3, приложенные к гайке,
заменить имеющими противоположные направления скоростью v1

и усилием F1, приложенными к винту (на рис. 6.3,а обозначения v1

и F1 приведены в скобках). Схемы торцовых усилий в зацеплениях
на рис. 6.3,ж и 6.3,з в передаче № 4 остаются неизменными. Ана-
логично можно получить передачи с номерами 5 и 6 соответствен-
но из передач № 2 и № 3.

Из изложенного следует, что значения передаточных функций
передач с номерами от 4 до 6 не отличаются от соответствующих
передаточных функций передач с номерами от 1 до 3:

передача № 4
( )

( )δ−κα
κ−αδγ=

ω 121

121121

1

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.26)

передача № 5
( )

( )δ−κα
α−κδγ=

ω 121

112121

1

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr ; (6.27)

передача № 6
( )

( )δ−κα
κ+αδγ=

ω 121

121121

1

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.28)
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Передаточная функция 31 vω передачи № 1 при обратном хо-
де, определяемая планом скоростей на рис. 6.3,г, имеет вид:

( )
( )121121

121

3

1

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
. (6.29)

Для передач 2 – 6 получены следующие зависимости для оп-
ределения передаточных функций при обратном ходе:

передача № 2
( )
( )112121

121

3

1

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
; (6.30)

передача № 3
( )
( )121121

121

3

1

sinsintg

coscos

v κ+αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
; (6.31)

передача № 4
( )
( )121121

121

1

1

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
; (6.32)

передача № 5
( )
( )112121

121

1

1

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
; (6.33)

передача № 6
( )
( )121121

121

1

1

sinsintg

coscos

v κ+αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
. (6.34)

Передачи № 7 – 12
Под номерами 7 – 12 в табл. 6.1 перечислены передачи с вход-

ной гайкой и одинаковыми углами подъёма винтовой нарезки на

роликах и гайке.
На рис. 6.3,б представлена схема передачи № 7 и направления

скоростей и внешних нагрузок на входную гайку 3 и выходной

винт 1. Для этой же передачи на рис. 6.3.д показан план скоростей
ролика 2 в точках контакта А и В с винтом и гайкой для режима

прямого хода. План скоростей построен на основе уравнения:
2222 BABA vvv += , (6.35)

где 2Av – скорость точки А ролика 2; 2Bv – скорость точки В ролика

2; 22BAv – скорость точки А ролика относительно точки В.
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В соответствии с планом скоростей на рис. 6.3,д скорость точ-
ки А vA2 ролика может быть выражена через скорость vB2 точки В:

( )
( )δ−κ

α−κ=
12

212
22 cos

sin
vv tm

BA . (6.36)

Скорость vB2 точки В ролика, в свою очередь, может быть вы-
ражена через скорость vB3 гайки и её угловую скорость 3ω :

3

3
33332 cos

vv
tm

b
mBB

r
r

α
ω=ω== . (6.37)

Учитывая, что торцовая проекция vtA1 скорости vA1 точки А

винта равна скорости vA2 точки А ролика, скорость v1 осевого пе-
ремещения винта может быть определена так:

δγ=θ=θ= sintgvtgvtgvv 1221221211 AAA . (6.38)
Подставив значения vB2 из (6.37) и vA2 из (6.38) в уравнение

(6.36), получим следующее выражение для определения переда-
точной функции 31v ω передачи № 7 в тяговом режиме прямого

хода:
( )
( )δ−κα

α−κδγ=
ω 123

212123

3

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.39)

Аналогично могут быть получены и формулы для определе-
ния передаточных функций в передачах № 8 и № 9. При этом для
передачи № 9 формула имеет тот же вид (6.39), что и для передачи
№ 7, а для передачи № 8 отличается только знаком:

( )
( )δ−κα

κ−αδγ=
ω 123

122123

3

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.40)

Передача № 10 отличается от передачи № 7 на рис. 6.3.б толь-
ко тем, что гайка 3 в ней служит не только входным, но и выход-
ным звеном, а винт 1 закреплён неподвижно. Таким образом, схе-
му на рис. 6.3,б можно считать схемой передачи № 10, если в ней
скорость v1 и усилие F1 заменить на скорость v3 и усилие F3 с про-
тивоположными направлениями (на рис. 6.3,б обозначены в скоб-
ках). Схемы торцовых усилий на звенья передачи при прямом и

обратном ходе на рис. 6.3,ж и 6.3,з остаются неизменными и для
передачи № 10.

Поскольку скорость винта относительно гайки в передаче № 7
и осевая скорость гайки относительно винта в передаче № 10 при
одинаковых параметрах передач и одинаковых входных скоростях
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гайки будут одинаковы, передаточная функция 13v ω передачи

№ 10 может быть определена по той же формуле (6.39), что и для
передачи № 7:

( )
( )δ−κα

α−κδγ=
ω 123

212123

3

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.41)

Передачи № 11 и № 8, а также № 12 и № 9 имеют друг от дру-
га отличия, аналогичные отличию передач № 10 и № 7. Поэтому
для передачи № 11 передаточная функция соответствует правой

части формулы (6.41):
( )
( )δ−κα

κ−αδγ=
ω 123

122123

3

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr , (6.42)

а для передачи № 12 передаточная функция определяется по фор-
муле (6.41).

План скоростей ролика 2 передачи № 7 при обратном ходе

представлен на рис. 6.3,е. Передаточная функция 13 vω передачи,
полученная на основе этого плана, имеет такое значение:

( )
( )212123

123

1

3

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
, (6.43)

Эта же формула может быть использована для определения

передаточной функции передачи № 9 при обратном ходе, а для пе-
редач № 8, 10, 11 и 12 эти передаточные функции имеют вид:

передача № 8
( )
( )122123

123

1

3

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
; (6.44)

передачи № 10 и № 12
( )
( )212123

123

3

3

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
; (6.45)

передача № 11
( )
( )122123

123

3

3

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
. (6.46)

Передачи № 13 – 18
Под номерами 13 – 18 в табл. 6.1 перечислены передачи с

входным винтом и одинаковыми углами подъёма винтовой нарез-
ки на винте и роликах.
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На рис. 6.4,а показана схема передачи № 13 и направления

скоростей и нагрузок на входной винт 1 и выходную гайку 3. Для
этой же передачи на рис. 6.4,в показан план скоростей ролика 2 в
точках контакта А и В с винтом и гайкой для тягового режима

прямого хода. План скоростей построен по уравнению
2222 ABAB vvv += , (6.47)

где 2Av – скорость точки А ролика; 2Bv – скорость точки В ролика;

22 ABv – скорость точки В ролика относительно точки А.
В соответствии с планом скоростей на рис. 6.4,в скорость точ-

ки В ролика vВ2 может быть выражена через скорость vА2 точки А:
( )

( )δ−κ
α−κ=

23

223
22 cos

sin
vv tm

AB . (6.48)

Скорость vА2 точки А ролика, в свою очередь, может быть вы-
ражена через скорость vА1 винта и его угловую скорость 1ω :

1

1
11112 cos

vv
tm

b
mAA

r
r

α
ω=ω== . (6.49)

Учитывая, что торцовая проекция vtВ3 скорости vВ3 гайки равна

скорости vВ2 ролика, скорость v3 осевого перемещения гайки мо-
жет быть определена так:

δγ=θ=θ= sintgvtgvtgvv 2322322333 BBtB . (6.50)
Подставив значения vА2 из (6.49) и vВ2 из (6.50) в (6.48), полу-

чим следующее выражение для определения передаточной функ-
ции 13v ω передачи № 13 в тяговом режиме прямого хода:

( )
( )δ−κα

α−κδγ=
ω 231

223231

1

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.51)

Аналогичный анализ передач № 14 и № 15 показывает, что
формула (6.51) может быть использована также для определения
передаточной функции передачи № 15, а для передачи № 14 пере-
даточная функция определяется так:

( )
( )δ−κα

κ−αδγ=
ω 231

232231

1

3

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.52)

Передачи № 16, 17 и 18 отличаются от передач № 13, 14 и 15
только тем, что выходным звеном в них служит не гайка, а винт
(направления скорости v1 и внешнего усилия F1 в этом случае на

рис. 6.4,а обозначены в скобках). Как уже отмечалось, значения
передаточных функций при этом остаются неизменными:
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передачи № 16 и № 18
( )
( )δ−κα

α−κδγ=
ω 231

223231

1

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.53)

передача № 17
( )
( )δ−κα

κ−αδγ=
ω 231

232231

1

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.54)

Передаточная функция 31 vω передачи № 13 при обратном

ходе, полученная на основе плана скоростей этой передачи на

рис. 6.4,г, имеет вид:
( )
( )223231

231

3

1

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
, (6.55)

Аналогично могут быть получены передаточные функции об-
ратного хода передачи № 14 – 18:

передача № 14
( )
( )232231

231

3

1

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
; (6.56)

передача № 15 – см. формулу (6.54);
передачи № 16 и № 18

( )
( )223231

231

1

1

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
; (6.57)

передача № 17
( )
( )232231

231

1

1

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
. (6.58)

Передачи № 19 – 24
Под номерами 19 – 24 в табл. 6.1 перечислены передачи с

входной гайкой и одинаковыми углами подъёма винтовой нарезки

на винте и роликах.
На рис. 6.4,б показана схема передачи № 19 и направления

скоростей и нагрузок на входную гайку 3 и выходной винт 1. Для
этой же передачи на рис. 6.4,д показан план торцовых проекций

скоростей ролика 2 и гайки 3 в точке В приложения нормальных

усилий Fn23 и Fn32 при работе в тяговом режиме прямого хода.
План скоростей построен в соответствии с уравнением:

3232 BtBBtB vvv += , (6.59)
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где 2tBv – торцовая проекция скорости точки В ролика; 3Bv – ско-
рость точки В гайки; 32BtBv – торцовая проекция скорости точки В

ролика относительно точки В гайки.
В соответствии с планом скоростей на рис. 6.4,д торцовая

проекция скорости точки В ролика относительно точки В гайки

vtВ2B3 может быть выражена через скорость vB3 точки В гайки:
( )

( )δ−κ
κ−α=

23

233
332 cos

sin
vv tm

BBtB , (6.60)

где

3

3
3333 cos

v
tm

b
mB

r
r

α
ω=ω= . (6.61)

Скорость осевого перемещения винта v1 равна скорости v2

осевого перемещения роликов, которая связана со скоростью vtB2B3

соотношением:
123322 vtgvv =θ= BtB . (6.62)

Подставив значения vВ3 из (6.61) и vtВ2B3 из (6.62) в (6.60), по-
лучим выражение для определения передаточной функции 31v ω
передачи № 19 на рис. 6.4,б для тягового режима прямого хода:

( )
( )δ−κα

κ−αδγ=
ω 233

233233

3

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.63)

Передаточные функции для передач № 20 и № 21 определяют-
ся из аналогичных соотношений и имеют аналогичный вид:

передача № 20
( )
( )δ−κα

α−κδγ=
ω 233

323233

3

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr ; (6.64)

передача № 21
( )
( )δ−κα

κ+αδγ=
ω 233

233233

3

1

coscos

sinsintgv

tm

tmbr . (6.65)

Передачи с номерами 22, 23 и 24 отличаются соответственно
от передач с номерами 19, 20 и 21 только тем, что выходным зве-
ном в них является не винт, а гайка (на рис. 6.4,б направления ско-
рости гайки v3 и внешнего усилия F3 в этом случае обозначены в

скобках). Выше уже отмечалось, что при этом значения переда-
точных функций при этом остаются неизменными. Поэтому пере-
даточные функции прямого хода передач № 22, 23 и 24 соответст-
венно имеют те же значения, что и передач № 19, 20 и 21:
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передача № 22
( )

( )δ−αα
κ−αδγ=

ω 33

233233

3

3

coscos

sinsintgv

tmtm

tmbr ; (6.66)

передача № 23
( )

( )δ−αα
α−κδγ=

ω 33

323233

3

3

coscos

sinsintgv

tmtm

tmbr ; (6.67)

передача № 24
( )

( )δ−αα
κ+αδγ=

ω 33

233233

3

3

coscos

sinsintgv

tmtm

tmbr . (6.68)

Передаточная функция 13 vω передачи № 19, определённая с
помощью плана скоростей на рис. 6.4,е, имеет вид:

( )
( )233233

233

1

3

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
. (6.69)

Аналогично получены зависимости для определения переда-
точных функций при обратном ходе для передач 20 – 24:

передача № 20
( )
( )323233

233

1

1

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
; (6.70)

передача № 21
( )
( )323233

233

1

1

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α+κδγ
δ+κα

=ω
; (6.71)

передача № 22
( )
( )233233

233

3

3

sinsintg

coscos

v κ−αδγ
δ+κα

=ω

tmb

tm

r
; (6.72)

передача № 23
( )
( )323233

233

3

3

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α−κδγ
δ+κα

=ω
; (6.73)

передача № 24
( )
( )323233

233

3

3

sinsintg

coscos

v tmb

tm

r α+κδγ
δ+κα

=ω
. (6.74)

6.2.5. КПД прямого хода [5]

В соответствии с уравнением (1.2) КПД прямого хода опреде-
ляется так:
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передачи с № от 1 до 3 и от 13 до 15

11

33
13 M

v

ω
−=η F

; (6.75)

передачи с № от 4 до 6 и от 16 до 18

11

11
11 M

v

ω
−=η F

; (6.76)

передачи с № от 7 до 9 и от 19 до 21

33

11
31 M

v

ω
−=η F

; (6.77)

передачи с № от 10 до 12 и от 22 до 24

33

33
33 M

v

ω
−=η F

. (6.78)

Передача № 1
Для определения отношения 13 MF в передаче № 1 использу-

ем схему этой передачи на рис. 6.3,а, где указаны направления

движущего момента М1 и усилия внешней нагрузки F3 при движе-
нии выходной гайки вверх, и схему на рис. 6.3,ж, где показаны
возникающие усилия в зацеплениях роликов с винтом и гайкой.
Приняв, что все действующие усилия в зацеплениях роликов с

винтом и гайкой приведены к одному ролику, получаем уравнения
равновесия винта в тяговом режиме прямого хода:

( )








−

α
δ−α= 12

1

1
1211 cos

sin
tn

tm

tm
tTb FFrM ; (6.79)

1212121 cos aTn FFF −γ= , (6.80)
где F1 – осевое усилие, передаваемое через ролики на винт со сто-
роны гайки и равное F3.

С учётом (5.32) – (5.34) уравнения (6.79) и (6.80) примут вид:
( )









γ−

α
δ−αθ= 12

1

1
12

0
121121 sin

cos

sin
cos

tm

tm
bn frFM ; (6.81)

( )12
0
12121231 sincos θ−γ== an fFFF . (6.82)

Из уравнений (6.81) и (6.82) находим отношение 13 MF :

( )
( )[ ]112112

0
121

12
0
12121

1

3

cossinsincos

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F

αγ−δ−αθ

θ−γα= . (6.83)
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Подставив значения 13 MF из (6.83) и 13v ω из (6.23) в урав-
нение (6.75), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]112112

0
1212

12
0
121212112

13
cossinsincoscos

sincossintg

tmtm

atm

f

f

αγ−δ−αθδ−κ

θ−γκ−αθ=η . (6.84)

Передача № 2
Усилия, действующие на винт в передаче № 2, полностью со-

ответствуют усилиям, действующим на винт в передаче на

рис. 5.2,а и показанным на схеме рис. 5.2,б. В соответствии с этой

схемой уравнение равновесия винта в режиме прямого хода в пе-
редаче № 2 выглядит так:

( )









α
δ−α−=

1

1
121211 cos

sin

tm

tm
tTtnb FFrM , (6.85)

или, после подстановки значений Ftn12 и FtT12,
( )










α
δ−αθ−γ=

1

1
12

0
12121121 cos

sin
cossin

tm

tm
bn frFM . (6.86)

Уравнение равновесия осевых усилий на винт (6.80) для пере-
дачи № 1 справедливо и для передачи № 2. Из (6.82) и (6.86) нахо-
дим отношение 13 MF :

( )
( )[ ]δ−αθ−αγ

θ−γα=
112

0
121121

12
0
12121

1

3

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.87)

Подставив значения 13 MF из (6.87) и 13v ω из (6.24) в урав-
нение (6.75), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
112

0
1211212

12
0
121211212

13
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.88)

Передача № 3
Усилия, действующие на винт в передаче № 3, полностью со-

ответствуют усилиям, действующим на винт в передаче на

рис. 5.3,а и представленным на схеме рис. 5.3,б. В соответствии с

этой схемой уравнение равновесия винта в режиме прямого хода в

передаче № 3 имеет вид:
( )










α
δ+α+=

1

1
121211 cos

sin

tm

tm
tTtnb FFrM , (6.89)
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или, после подстановки значений Ftn12 и FtT12,
( )










α
δ+αθ+γ=

1

1
12

0
12121121 cos

sin
cossin

tm

tm
bn frFM . (6.90)

Уравнение равновесия осевых усилий на винт (6.82) для пере-
дачи № 1 справедливо и для передачи № 3. Таким образом, отно-
шение 13 MF для этой передачи будет равно:

( )
( )[ ]δ+αθ+αγ

θ−γα=
112

0
121121

12
0
12121

1

3

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.91)

Подставив значения 13 MF из (6.91) и 13v ω из (6.25) в урав-
нение (6.75), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]δ+αθ+αγδ−κ

θ−γα+κθ=η
112

0
1211212

12
0
121211212

13
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.92)

Передачи № 4,5 и 6
Работа передач № 4, 5 и 6 в тяговом режиме прямого хода от-

личается от работы передач № 1, 2 и 3 только тем, что внешняя на-
грузка передаётся на винт не через ролики, а непосредственно. По-
этому уравнения равновесия винта для передач № 1 и 4, № 2 и 5,
№ 3 и 6 остаются неизменными, а, следовательно, неизменными
остаются и отношения 11 MF . Поскольку передаточные функции

11v ω передач № 4, 5 и 6 также не отличаются от соответствующих
передаточных функций передач № 1, 2 и 3, одинаковыми будут и
значения КПД прямого хода соответствующих передач:

передача № 4
( )( )

( ) ( )[ ]112112
0

1212

12
0
121212112

11
cossinsincoscos

sincossintg

tmtm

atm

f

f

αγ−δ−αθδ−κ

θ−γκ−αθ=η ; (6.93)

передача № 5
( )( )

( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
112

0
1211212

12
0
121211212

11
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
; (6.94)

передача № 6
( )( )

( ) ( )[ ]δ+αθ+αγδ−κ

θ−γα+κθ=η
112

0
1211212

12
0
121211212

11
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.95)
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Передачи № 7, 8 и 9
Для определения отношения 31 MF в передаче № 7 может

быть использована схема этой передачи на рис. 6.3,б, где указаны
направления внешнего движущего момента М3 и усилия внешней

нагрузки F1 при движении выходного винта 1 вниз, а также схема
на рис. 6.3,ж, где показаны возникающие при этом усилия в заце-
плениях ролика с винтом и гайкой. В соответствии с этими схема-
ми могут быть составлены следующие уравнения равновесия

звеньев передачи при установившемся движении в тяговом режи-
ме прямого хода:

гайка 3
3323 btn rFM = ; (6.96)

ролик 2 с приведёнными силами
( )










α
δ−α−=

2

2
21212223 cos

sin

tm

tm
tTtnbbtn FFrrF ; (6.97)

винт 1
1212121 cos aTn FFF −γ= . (6.98)

С учётом значений Ftn32, Ftn23, Ftn21, Ftn12 и FaT12 уравнения

(6.96) – (6.98) примут вид:
233323 sin γ= bn rFM ; (6.99)

( )









α
δ−αθ−γ=γ

2

2
12

0
2112212323 cos

sin
cossinsin

tm

tm
nn fFF ; (6.100)

( )12
0

1212121 sincos θ−γ= fFF n . (6.101)
Из уравнений (6.99) – (6.101) получим следующее выражение

для определения отношения 31 MF :

( )
( )[ ]δ−αθ−αγ

θ−γα=
212

0
212123

12
0

12122

3

1

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

tm

fr

f

M

F
. (6.102)

Подставив значения 31 MF из (6.102) и 31v ω из (6.39) в

уравнение (6.77), получим:
( )( )

( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
212

0
2121212

12
0

121221212
31

sincoscossincos

sincossintg

tmtm

tm

f

f
. (6.103)

Уравнения равновесия звеньев передач № 8 и № 9 ничем не

отличаются от уравнений (6.96) – (6.101) для передачи № 7. Пере-
даточные функции передач № 9 и № 7 также одинаковы. Таким
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образом, КПД прямого хода передачи № 9 может быть определён
по формуле (6.103), а КПД передачи № 8 с учётом значения её пе-
редаточной функции из (6.40) так:

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γκ−αθ=η
212

0
2121212

12
0

121212212
31

sincoscossincos

sincossintg

tmtm

tm

f

f
. (6.104)

Передачи № 10, 11 и 12
Для определения отношения 33 MF в передаче № 10 так же,

как в случае передачи № 7, могут быть использованы схемы на

рис. 6.3,б и 6.3,ж. При этом уравнения равновесия гайки и ролика
(6.96) и (6.97), полученные для передачи № 7, остаются неизмен-
ными, а вместо уравнения (6.98) должны быть рассмотрены урав-
нения осевых проекций на гайку 3 и ролик 2:

23323 cos γ= nFF (6.105)
и

( )12
0
2112212112212323 sincoscoscos θ−γ=−γ=γ anaTnn fFFFF . (6.106)

Совместное решение уравнений (6.96), (6.97), (6.105) и (6.106)
даёт следующее значение отношения 33 MF :

( )
( )[ ]δ−αθ−αγ

θ−γα=
212

0
212123

12
0
21123

3

3

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.107)

Подставив значения 33 MF из (6.107) и 33v ω из (6.41) в

уравнение (6.78), получим:
( )( )

( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
212

0
2121212

12
0
211221212

33
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.108)

Уравнения равновесия звеньев передач № 11 и № 12 ничем не
отличаются от уравнений (6.96), (6.97), (6.105) и (6.106) для пере-
дачи № 10. Передаточные функции передач № 10 и № 12 также

одинаковы. Поэтому КПД прямого хода передачи № 12 может

быть определён из уравнения (6.108), а КПД передачи № 11 с учё-
том её передаточной функции из (6.42) так:

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γκ−αθ=η
212

0
2121212

12
0
211212212

33
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.109)
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Передачи № 13, 14 и 15
Усилия, действующие на звенья передачи № 13 в тяговом ре-

жиме прямого хода, показаны на схемах рис. 6.4,б и 6.4,ж. Урав-
нения равновесия звеньев, составленные на основе этих схем, ана-
логичны уравнениям (6.96) – (6.98) для передачи № 7:

винт 1
121121121 sin γ== bnbtn rFrFM ; (6.110)

ролик 2
( )










α
δ−α−=

2

2
23232221 cos

sin

tm

tm
tTtnbbtn FFrrF ; (6.111)

гайка 3
1223323 cos aTn FFF −γ= . (6.112)

После подстановки значений Ftn21, Ftn23, FtТ23 и FaT32 уравнения

(6.111) и (6.112) примут вид:
( )










α
δ−αθ−γ=γ

2

2
23

0
2323231221 cos

sin
cossinsin

tm

tm
nn fFF ; (6.113)

( )23
0
3223323 sincos θ−γ= an fFF . (6.114)

Из уравнений (6.110), (6.113) и (6.114) получим следующее

отношение 13 MF :

( )
( )[ ]δ−αθ−αγ

θ−γα=
223

0
232231

23
0
32232

1

3

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.115)

Подставив значения 13 MF из (6.115) и 13v ω из (6.51) в урав-
нение (6.75), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
223

0
2322323

23
0
322322323

13
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.116)

Для передач № 14 и № 15 уравнения равновесия звеньев оди-
наковы с уравнениями (6.110) – (6.114) для передачи № 13. По-
скольку передаточные функции передач № 15 и № 13 также оди-
наковы, уравнение (6.116) может быть использовано и для опреде-
ления КПД прямого хода передачи № 15. КПД передачи № 14 оп-
ределяется с учётом значения её передаточной функции из (6.56):

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γκ−αθ=η
223

0
2322323

23
0
322312223

13
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.117)
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Передачи № 16, 17 и 18
Отношение 11 MF в передаче № 16, как и для передачи № 13,

может быть определено при помощи схем на рис. 6.4,а и 6.4,ж.
Уравнения равновесия винта и ролика (6.110) и (6.111) передачи
№ 13 справедливы и для передачи № 16, а вместо уравнения

(6.112) необходимо рассмотреть уравнения осевых проекций на

ролик 2 и винт 1.
Имеем

( )23
0
2323232323231221 sincoscoscos θ−γ=−γ=γ anaTnn fFFFF . (6.118)

и

12121 cos γ= nFF . (6.119)
Из совместного решения уравнений (6.109), (6.110), (6.118)

и (6.119) получим следующее значение отношения 11 MF :

( )
( )[ ]δ−αθ−αγ

θ−γα=
223

0
232231

23
0
23232

1

1

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.120)

Подставив это значение 11 MF из (6.120) и значение 11v ω из

(6.57) в уравнение (6.76), получим:
( )( )

( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
223

0
2322323

23
0
232322323

11
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.121)

Уравнение (6.121) может быть использовано также и для оп-
ределения КПД прямого хода передачи № 18, поскольку уравнения
равновесия звеньев для этой передачи и передаточная функция те

же, что у передачи № 16. Те же уравнения равновесия, что у пере-
дачи № 16, имеет и передача № 17, поэтому её КПД с учётом зна-
чения её передаточной функции из (6.58) определяется так:

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γκ−αθ
=η

223
0

2322323

23
0
232323223

11
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.122)

Передача № 19
В соответствии со схемами на рис. 6.4,б и 6.4,ж уравнения

равновесия гайки 3 в тяговом режиме прямого хода аналогичны

уравнениям (6.79) и (6.80):
( )









−

α
δ−α= 32

3

3
3233 cos

sin
tn

tm

tm
tTb FFrM ; (6.123)
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3223323 cos tTn FFF −γ= , (6.124)
где F3 – осевое усилие, передаваемое на гайку 3 через ролики со

стороны винта 1 и равное F1.
Уравнения (6.123) и (6.124) после подстановки значений Ftn32

и FtT32 принимают вид:
( )









γ−

α
δ−αθ= 23

3

3
32

0
323323 sin

cos

sin
cos

tm

tm
bn frFM ; (6.125)

( )23
0
32233213 sincos θ−γ== an fFFF . (6.126)

Из этих уравнений находим отношение 31 MF :

( )
( )[ ]323323

0
323

23
0
32233

3

1

cossinsincos

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F

αγ−δ−αθ

θ−γα= . (6.127)

Подставив значения 31 MF из (6.127) и 31v ω из (6.64) в урав-
нение (6.77), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]323323

0
3223

23
0
322323323

31
cossinsincoscos

sincossintg

tmtm

atm

f

f

αγ−δ−αθδ−κ

θ−γκ−αθ=η . (6.128)

Передача № 20
Усилия, действующие на гайку в передаче № 20 и в передаче

на рис. 5.5,а идентичны и показаны на схеме рис. 5.5,б. В соответ-
ствии с этой схемой уравнение равновесия гайки в режиме прямо-
го хода в передаче № 20 может быть записано так:

( )









α
δ−α−=

3

3
323233 cos

sin

tm

tm
tTtnb FFrM , (6.129)

или, учитывая значения Ftn32 и FtT32,
( )










α
δ−αθ−γ=

3

3
32

0
32233323 cos

sin
cossin

tm

tm
bn frFM . (6.130)

Уравнение равновесия осевых усилий на гайку (6.126), полу-
ченное для передачи № 19, справедливо и для передачи № 20. Из
(6.126) и (6.130) получим следующее значение отношения 31 MF

для передачи № 20:
( )

( )[ ]δ−αθ−αγ

θ−γα=
323

0
323233

23
0
32233

3

1

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.131)
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Подставив значения 31 MF из (6.131) и 31v ω из (6.64) в урав-
нение (6.77), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
323

0
3232323

23
0
322332323

31
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.132)

Передача № 21
Усилия, действующие на гайку 3 в передаче № 21 и в передаче

на рис. 5.6,а аналогичны и представлены на схеме рис. 5.6,б.
В соответствии с этой схемой уравнение равновесия гайки в

режиме прямого хода в передаче № 21 имеет вид:
( )










α
δ+α+=

3

3
323233 cos

sin

tm

tm
tTtnb FFrM , (6.133)

или

( )









α
δ+αθ+γ=

3

3
32

0
32233323 cos

sin
cossin

tm

tm
bn frFM . (6.134)

Уравнение равновесия осевых усилий на гайку (6.126) остаёт-
ся в силе и для передачи № 21. Из (6.126) и (6.134) получим сле-
дующее отношение 31 MF :

( )
( )[ ]δ+αθ+αγ

θ−γα=
323

0
323233

23
0
32233

3

1

sincoscossin

sincoscos

tmtmb

atm

fr

f

M

F
. (6.135)

Подставив значения 31 MF из (6.135) и 31v ω из (6.65) в урав-
нение (6.77), получим:

( )( )
( ) ( )[ ]δ+αθ+αγδ−κ

θ−γα+κθ=η
323

0
3232323

23
0
322332323

31
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.136)

Передачи № 22, 23 и 24
Работа передач № 22, 23 и 24 в тяговом режиме прямого хода

отличается от работы соответственно передач № 19, 20 и 21 только
тем, что внешняя нагрузка передаётся на гайку не через ролик, а
непосредственно. Поэтому уравнения равновесия гайки соответст-
венно для передач № 19 и 22, 20 и 23, 21 и 24 остаются неизмен-
ными, а, следовательно, неизменными остаются и отношения
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31 MF . Поскольку передаточные функции соответствующих пере-
дач тоже одинаковы, одинаковы будут и КПД прямого хода:

передача № 22
( )( )

( ) ( )[ ]323332
0

3223

23
0
322323323

33
cossinsincoscos

sincossintg

tmtm

atm

f

f

αγ−δ−αθδ−κ

θ−γκ−αθ=η ; (6.137)

передача № 23
( )( )

( ) ( )[ ]δ−αθ−αγδ−κ

θ−γα−κθ=η
332

0
3232323

23
0
322332323

33
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
; (6.138)

передача № 24
( )( )

( ) ( )[ ]δ+αθ+αγδ−κ

θ−γα+κθ=η
332

0
3232323

23
0
322332323

33
sincoscossincos

sincossintg

tmtm

atm

f

f
. (6.139)

6.2.6. КПД обратного хода. Условия самоторможения

В соответствии с уравнением (1.4) КПД обратного хода опре-
деляется по формулам:

передачи с № от 1 до 3 и от 13 до 15

33

11
31 vF

M ω−=η ; (6.140)

передачи с № от 4 до 6 и от 16 до 18

11

11
11 vF

M ω−=η ; (6.141)

передачи с № от 7 до 9 и от 19 до 21

11

33
13 vF

M ω−=η ; (6.142)

передачи с № от 10 до 12 и от 22 до 24

33

33
33 vF

M ω−=η . (6.143)

КПД обратного хода определяется при помощи уравнений

равновесия звеньев передач при установившемся движении в тяго-
вом режиме обратного хода, составленных на основе схемы уси-
лий, действующих на звенья передач в этом режиме на рис. 6.3,а,
6.3,з, 6.4,а, 6.4,з, а также схем с аналогичной нагрузкой звеньев на
рис. 5.2,в, 5.3,в, 5.5,в и 5.6,в.

Поскольку преобразования уравнений при определении КПД

прямого и обратного хода аналогичны, ниже приводятся только
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окончательные зависимости для определения КПД обратного хода

передач, перечисленных в табл. 6.1:
передачи № 1 и 4

( ) ( ) ( )[ ]
( )( )12

0
121212112

112112
0

1212
1131

sincossintg

cossinsincoscos

θ+γκ−αθ

αγ−δ+αθδ+κ
=ηη

atm

tmtm

f

f
; (6.144)

передачи № 2 и 5

( ) ( ) ( )[ ]
( )( )12

0
121211212

112
0

1211212
1131

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα−κθ

δ+αθ−αγδ+κ
=ηη

atm

tmtm

f

f
;(6.145)

передачи № 3 и 6

( ) ( ) ( )[ ]
( )( )12

0
121211212

112
0

1211212
1131

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα+κθ

δ−αθ+αγδ+κ
=ηη

atm

tmtm

f

f
;(6.146)

передачи № 7 и 9

( ) ( )[ ]
( )( )12

0
121221212

212
0

2121212
13

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα−κθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

f

f

tm

tmtm ; (6.147)

передача № 8

( ) ( )[ ]
( )( )12

0
121212212

212
0

2121212
13

sincossintg

sincoscossincos

θ+γκ−αθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

f

f

tm

tmtm ; (6.148)

передачи № 10 и 12

( ) ( )[ ]
( )( )23

0
211221212

212
0

2121212
33

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα−κθ
δ+αθ−αγδ+κ

=η
atm

tmtm

f

f
; (6.149)

передача № 11

( ) ( )[ ]
( )( )23

0
321212212

212
0

2121212
33

sincossintg

sincoscossincos

θ+γκ−αθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

f

f

tm

tmtm ; (6.150)

передачи № 13 и 15

( ) ( )[ ]
( )( )23

0
322322323

223
0

2322323
31

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα−κθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

f

f
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tmtm ; (6.151)

передача № 14

( ) ( )[ ]
( )( )23

0
322323223

223
0

2322323
31

sincossintg

sincoscossincos

θ+γκ−αθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

f

f

tm

tmtm ; (6.152)
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передачи № 16 и 18

( ) ( )[ ]
( )( )23

0
232322323

223
0

2322323
11

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα−κθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

atm

tmtm

f

f
; (6.153)

передача № 17

( ) ( )[ ]
( )( )23

0
232323223

223
0

2322323
11

sincossintg

sincoscossincos

θ+γκ−αθ

δ+αθ−αγδ+κ
=η

atm

tmtm

f

f
; (6.154)

передачи № 19 и 22

( ) ( ) ( )[ ]
( )( )23

0
322323323

323323
0

3223
3313

sincossintg

cossinsincoscos

θ+γκ−αθ

αγ−δ+αθδ+κ
=ηη

atm

tmtm

f

f
;(6.155)

передачи № 20 и 23

( ) ( ) ( )[ ]
( )( )23

0
322332323

323
0

3232323
3313

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα−κθ

δ+αθ−αγδ+κ
=ηη

atm

tmtm

f

f
;(6.156)

передачи № 21 и 24

( ) ( ) ( )[ ]
( )( )23

0
322332323

323
0

3232323
3313

sincossintg

sincoscossincos

θ+γα+κθ

δ+αθ+αγδ+κ
=ηη

atm

tmtm

f

f
.(6.157)

Анализ полученных зависимостей для определения КПД об-
ратного хода фрикционных ролико-винтовых планетарных передач
показывает, что при выполнении условий достаточности сцепле-
ния (6.6) или (6.7) передачи с номерами 1, 4, 19 и 22 практически
не могут быть выполнены самотормозящимися и, будучи работо-
способными в тяговом режиме прямого хода, сохраняют эту рабо-
тоспособность и при обратном ходе. Это относится и к большин-
ству всех остальных передач, за исключением тех, которые выпол-
нены с малыми углами профилей нарезки. Последние могут быть
самотормозящимися, если их параметры на всём диапазоне воз-
можных колебаний эквивалентных коэффициентов трения удовле-
творяют следующим условиям:

для передач № 2 и 5
( ) 112112

0
12 cossinsincos tmtmf αγ>δ+αθ ; (6.158)

для передач № 3 и 6
( ) 112112

0
12 cossinsincos tmtmf αγ>α−δθ ; (6.159)

для передач с номерами от 7 до 12
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( ) 212212
0

21 cossinsincos tmtmf αγ>δ+αθ ; (6.160)
для передач с номерами от 13 до 18

( ) 223223
0

23 cossinsincos tmtmf αγ>δ+αθ ; (6.161)

для передач № 20 и 23
( ) 323323

0
32 cossinsincos tmtmf αγ>δ+αθ ; (6.162)

для передач № 21 и 24
( ) 323323

0
32 cossinsincos tmtmf αγ>α−δθ . (6.163)

6.2.7. Передаточные функции и КПД передач, содержащих

звенья с кольцевой нарезкой

Передачи № 1, 3, 4 и 6 с кольцевой нарезкой винта

Передаточная функция прямого хода:

( )δ−κ
κδγ=









ωω 12

12121

1

1

1

3

cos

cossintgv
или

v mr . (6.164)

Передаточная функция обратного хода:
( )

12121

12

1

1

3

1

cossintg

cos

v
или

v κδγ
δ+κ

=






 ωω

mr
. (6.165)

КПД прямого хода:

( ) ( )
( )δ−κδθ

θ−γκθ=ηη
1212

0
12

12
0
12121212

1113
coscoscos

sincoscostg
или

f

fa . (6.166)

КПД обратного хода:

( ) ( )
( )12

0
12121212

1212
0

12
1131

sincoscostg

coscoscos
или

θ+γκθ

δ+κδθ
=ηη

af

f
. (6.167)

Передачи № 19, 21, 22 и 24 с кольцевой нарезкой гайки

Передаточная функция прямого хода:

( )δ−κ
κδγ=









ωω 23

23123

3

3

3

1

cos

cossintgv
или

v mr . (6.168)

Передаточная функция обратного хода:
( )

23233

23

3

3

1

3

cossintg

cos

v
или

v κδγ
δ+κ

=






 ωω

mr
. (6.169)
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КПД прямого хода:

( ) ( )
( )δ−κδθ

θ−γκθ=ηη
2323

0
32

23
0
32232323

3331
coscoscos

sincoscostg
или

f

fa . (6.170)

КПД обратного хода:

( ) ( )
( )23

0
32232323

2323
0

32
3313

sincoscostg

coscoscos
или

θ+γκθ

δ+κδθ
=ηη

af

f
. (6.171)

Передачи № 13, 15, 16 и 18 с кольцевой нарезкой винта и роликов

Передаточная функция прямого хода:

( )δ−κ
κδγ=









ωω 23

23231

1

1

1

3

cos

cossintgv
или

v mr . (6.172)

Передаточная функция обратного хода:
( )

23231

23

1

1

3

1

cossintg

cos

vv κδγ
δ+κ

=ω=ω

mr
. (6.173)

КПД прямого хода:

( ) ( )
( )δ−κδθ

θ−γκθ=ηη
2323

0
23

23
0

32232323
1113

coscoscos

sincoscostg
или

f

f
. (6.174)

КПД обратного хода:

( ) ( )
( )23

0
32232323

2323
0

23
1131

sincoscostg

coscoscos
или

θ+γκθ

δ+κδθ
=ηη

f

f
. (6.175)

Передачи № 7, 9, 10 и 12 с кольцевой нарезкой гайки и роликов

Передаточная функция прямого хода:

( )δ−κ
κδγ=









ωω 12

12123

3

3

3

1

cos

cossintgv
или

v mr . (6.176)

Передаточная функция обратного хода:
( )

12123

12

3

3

1

3

cossintg

cos

v
или

v κδγ
δ+κ

=






 ωω

mr
. (6.177)

КПД прямого хода:

( ) ( )
( )δ−κδθ

θ−γκθ=ηη
1212

0
21

12
0

12121212
3331

coscoscos

sincoscostg
или

f

f
. (6.178)
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КПД обратного хода:

( ) ( )
( )12

0
12121212

1212
0

21
3313

sincoscostg

coscoscos
или

θ+γκθ

δ+κδθ
=ηη

f

f
. (6.179)

Передаточные функции и КПД всех других вариантов пере-
дач, содержащих звенья с кольцевой нарезкой, определяются по
приведённым выше формулам для общих случаев.

6.2.8. Усилия в зацеплениях

Нормальные усилия в режимах прямого и обратного хода мо-
гут быть найдены из уравнений равновесия звеньев, приведённых
выше при определении КПД прямого и обратного хода.

В передачах № 1 и 4 нормальные усилия Fn12 и Fn21 в зацепле-
нии винта и роликов в тяговом режиме прямого хода в соответст-
вии с уравнением (6.81) определяются так:

( )[ ]12112
0

121

1
2112

sinsintgcoscos γ−δ−αδθ
==

tmb

nn
fnr

M
FF , (6.180)

где n – число роликов.
Аналогично определяются эти усилия в передачах от № 2 до

№ 12:
передачи № 2 и 5 – в соответствии с уравнением (6.86):

( )[ ]δ−αδθ−γ
==

sintgcoscossin 112
0

12121

1
2112

tmb

nn
fnr

M
FF ; (6.181)

передачи № 3 и 6 – в соответствии с уравнением (6.90):

( )[ ]δ+αδθ+γ
==

sintgcoscossin 112
0

12121

1
2112

tmb

nn
fnr

M
FF ; (6.182)

передачи от № 7 до 12 – в соответствии с уравнениями (6.99)
и (6.100):

( )[ ]δ−αδθ−γ
==

sintgcoscossin 212
0

21123

3
2112

tmb

nn
fnr

M
FF ; (6.183)

передачи от № 13 до 18 – в соответствии с уравнением (6.112):

12

3

121

1
2112 cossin γ

=
γ

==
n

F

nr

M
FF

b
nn . (6.184)

В передачах от № 19 до 24 нормальные усилия Fn12 и Fn21

удобнее выразить через усилие внешней нагрузки F1 (для передач
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от № 19 до 21) или F3 (для передач от № 22 до 24) в соответствии
со схемами на рис. 6.4,ж, а также 5.5,б и 5.6,б:

12

3,1
2112 cos γ

==
n

F
FF nn . (6.185)

В передачах от № 1 до № 12 нормальные усилия Fn12 и Fn21 в

тяговом режиме прямого хода в соответствии с уравнениями (6.82)
и (6.101) могут быть найдены также через усилие внешней нагруз-
ки F3 (для передач № 1. 2, 3, 7, 8 и 9) или F1 (для передач № 4, 5, 6,
10, 11 и 12):

( )12
0
1212

1,3
2112

sincos θ−γ
==

a

nn
fn

F
FF . (6.186)

В этих же передачах от № 1 до 12 через усилия F3 или F1

удобно выразить нормальные усилия Fn23 и Fn32:

23

1,3
3223 cosγn

F
FF nn == . (6.187)

Нормальные усилия Fn23 и Fn32 в передачах от № 13 до 18 в тя-
говом режиме прямого хода в соответствии с уравнениями (6.112)
и (6.118) равны:

( )[ ]δ−αδθ−γ
==

sintgcoscossin 223
0

23231

1
3223

tmb

nn
fnr

M
FF . (6.188)

Так же определяются Fn23 и Fn32 в передачах от № 19 до 24:
передачи № 19 и 22 – в соответствии с уравнением (6.125):

( )[ ]23323
0

323

3
3223

sinsintgcoscos γ−δ−αδθ
==

tmb

nn
fnr

M
FF ; (6.189)

передачи № 20 и 23 – в соответствии с уравнением (6.130):

( )[ ]δ−αδθ−γ
==

sintgcoscossin 323
0

32233

3
3223

tmb

nn
fnr

M
FF ; (6.190)

передачи № 21 и 24 – в соответствии с уравнением (6.134):

( )[ ]δ−αδθ+γ
==

sintgcoscossin 323
0

32233

3
3223

tmb

nn
fnr

M
FF . (6.191)
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Усилия Fn23 и Fn32 в тяговом режиме прямого хода в передачах

от № 13 до 24 могут быть также найдены через усилие внешней

нагрузки F1 (в передачах от № 19 до 21) и F3 (в передачах от № 22
до 24):

( )23
0
3223

3,1
3223

sincos θ−γ
==

a

nn
fn

F
FF . (6.192)

В тяговом режиме обратного хода усилия Fn12 и Fn21 в переда-
чах от № 1 до № 12 и усилия Fn23 и Fn32 в передачах от № 13 до

№ 24 определяются соответственно по формулам:

( )12
0
1212

1,3
2112

sincos θ−γ
==

a

nn
fn

F
FF ; (6.193)

( )23
0
2323

3,1
3223

sincos θ+γ
==

a

nn
fn

F
FF . (6.194)

Нормальные усилия Fn12 и Fn21 в передачах от № 13 до 24,
а также усилия Fn23 и Fn32 в передачах от № 1 до 12 определяются
при помощи тех же зависимостей (6.184), (6.185) и (6.187), что и
при прямом ходе.

Радиальные и окружные усилия в зацеплениях передач, со-
держащихся в табл. 6.1, в соответствии со схемами на рис. 6.3 и 6.4
определяются так:

передачи от № 1 до 12:
( )[ ]δ−αθ+αγ= 112121121212 coscossinsin tmtmnr fFF ; (6.195)
( )[ ]δ−αθ−αγ=τ 112121121212 sincoscossin tmtmn fFF ; (6.196)
( )[ ]δ−αθ+αγ= 212122122121 coscossinsin tmtmnr fFF ; (6.197)
( )[ ]δ−αθ−αγ=τ 212122122121 sincoscossin tmtmn fFF ; (6.198)

223233223 sinsin tmnrr FFF αγ== ; (6.199)

223323223 cossin tmnFFF αγ== ττ ; (6.200)
передачи от № 13 до 24:

112122112 sinsin tmnrr FFF αγ== ; (6.201)

112212112 cossin tmnFFF αγ== ττ ; (6.202)
( )[ ]δ−αθ+αγ= 223232232323 coscossinsin tmtmnr fFF ; (6.203)
( )[ ]δ−αθ−αγ=τ 223232232323 sincoscossin tmtmn fFF ; (6.204)
( )[ ]δ−αθ+αγ= 323233233232 coscossinsin tmtmnr fFF ; (6.205)
( )[ ]δ−αθ−αγ=τ 323233233232 sincoscossin tmtmn fFF . (6.206)



ГЛАВА 7

РОЛИКОВИНТОВЫЕ ВАРИАТОРЫ

7.1. Устройство и принцип действия

Рассматриваемые здесь вариаторы с поступательным переме-
щением выходного звена разработаны на основе фрикционных ро-
лико-винтовых передач, изложенных в предыдущей главе. Отли-
чие ролико-винтовых вариаторов от этих передач заключается в

том, что они содержат тормозное устройство, обеспечивающее до-
полнительное нагружение роликов передачи тормозным момен-
том, величина которого может регулироваться в заданном диапа-
зоне. Изменение величины тормозного момента ведёт к изменению

направления силы трения в заполюсных зацеплениях роликов с

сопряжённым звеном, где углы подъёма нарезки различны, и, сле-
довательно, к изменению скорости перемещения выходного звена.
В некоторых передачах таким образом может быть изменена не

только скорость движения выходного звена, но и направление этой

скорости, то есть эти передачи могут выполнять функции ревер-
сивных механизмов.

Таким образом, каждая из 24 передач, перечисленных в

табл. 6.1, может быть превращена в вариатор, если в неё будет

встроено тормозное устройство любой конструкции, способное на-
гружать ролики или их сепаратор дополнительным тормозным

моментом.
В качестве примера на рис. 7.1 показана конструктивная схема

роликовинтового вариатора по АС. СССР № 1779855 [11], полу-
ченного на основе передачи № 1 в табл. 6.1.

Так же, как исходная передача № 1, вариатор содержит винт 1,
гайку 3 и установленные в сепараторе 4 ролики 2, расположенные

между винтом и гайкой. Встроенное тормозное устройство уста-
новлено на гайке 3 и состоит из тормозного шкива 5, являющегося

частью сепаратора 4, колодок 6, имеющих возможность переме-
щаться относительно гайки в радиальном направлении, и механиз-
ма управления этим перемещением (на рис. 7.1,а не показан). Воз-
можность радиального перемещения колодок относительно паль-
цев 7, запрессованных в гайку 3, обеспечивается благодаря нали-
чию пазов 8.
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Вариатор по схеме рис. 7.1,а работает следующим образом.
Если тормозной момент на шкиве 5 отсутствует, то есть когда

тормоз разомкнут, то никакой разницы в работе этого вариатора и

исходной передачи нет, и, следовательно, его передаточная функ-

ция и КПД прямого и обратного хода могут быть определены по

формулам, приведённым в предыдущей главе для передачи № 1.
После замыкания тормоза и появления на шкиве 5 тормозного мо-
мента равновесное состояние роликов 2 нарушается, и происходит

изменение направления силы трения скольжения в зацеплении

винта и роликов в сторону увеличения плеча этой силы относи-

а)

б)
Рис. 7.1. Роликовинтовой вариатор: а – конструктивная схема; б – схема

торцовых усилий, действующих на звенья сепаратора в тяговом режиме

прямого хода
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тельно опорной точки контакта роликов с гайкой. В результате из-
менения направления силы трения уменьшается угол δ между тор-
цовой проекцией этой скорости и линией пересечения касательной

и торцовой плоскостей (рис. 6.3,ж), и следовательно, уменьшается

скорость осевого перемещения роликов и гайки. При определён-
ном значении тормозного момента угол δ окажется равным нулю,
и, следовательно, станет равной нулю скорость выходного движе-
ния гайки.

Дальнейшее увеличение тормозного момента приведёт к тому,
что угол δ станет отрицательным, и снова начнётся осевое пере-
мещение гайки, но уже в противоположную сторону. При этом

скорость этого перемещения будет возрастать по мере увеличения

тормозного момента до тех пор, пока не прекратится вращение се-
паратора вместе с роликами. После прекращения этого вращения

скорость гайки независимо от величины тормозного момента оста-
нется неизменной и будет соответствовать перемещению на вели-
чину хода нарезки винта за каждый его полный оборот.

При уменьшении величины тормозного момента на шкиве все

изменения скорости будут происходить в обратной последова-
тельности.

Аналогично работают и все другие вариаторы, полученные на

основе фрикционных ролико-винтовых передач с противополож-
ными направлениями винтовых нарезок на винте и гайке.

Работа вариаторов, полученных на основе передач с одинако-
вым направлением нарезок винта и гайки, при разомкнутом тормо-
зе не отличается от работы исходных фрикционных передач. Од-
нако после замыкания тормоза и возрастания тормозного момента

на тормозном шкиве вплоть до полного прекращения его вращения

происходит лишь изменение скорости выходного звена до значе-
ния, соответствующего ходу нарезки выходного звена за один его

оборот. Таким образом, в отличие от предыдущей группы вариато-
ров, независимо от величины тормозного момента, остановки вы-
ходного звена и дальнейшего изменения направления его скорости

здесь не происходит.
Рассматриваемые вариаторы могут найти применение в при-

водах самых различных технологических машин, где требуется

плавное изменение скорости перемещения выходного звена при

постоянной скорости вращения приводного двигателя. А первая
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группа вариаторов, в которую входит вариатор по схеме рис. 7.1,а,
может быть использована не только для обеспечения плавного из-
менения скорости выходного звена, но и в качестве реверсивного

механизма, обеспечивающего при неизменной скорости и направ-
лении вращения приводного двигателя плавное изменение направ-
ления движения этого звена. При этом получение этих важных ка-
честв достигается достаточно простым способом.

7.2. Определение необходимой величины
момента тормозного устройства

Величину дополнительного тормозного момента, необходи-
мую для регулирования скорости выходного звена в заданных пре-
делах, в качестве примера определим для вариатора по схеме

рис. 7.1,а. Усилия, действующие на звенья этого вариатора в тяго-
вом режиме прямого хода, показаны на рис. 7.1,б. Условно приве-
дя все силы, действующие на ролики вариатора, к одному ролику,
уравнения равновесия относительно опорной точки В этого ролика

в его зацеплении с гайкой можно записать так:
( ) 232412211221 sincos wABtTABtn rFlFlF −δ−κ=κ , (7.1)

где F24 – общее усилие, приложенное к роликам со стороны сепа-
ратора в результате действия дополнительного тормозного момен-
та; rw23 – радиус начальной окружности ролика в его зацеплении с

гайкой.
Приняв, что активные участки профилей роликов в зацепле-

ниях с винтом и гайкой одинаково удалены от его оси, величину
lAB в уравнении (7.1) можно выразить так:

( ) ( )
2

212
221223 cos

cos
2cos2

tm

tm
btmwAB rrl

α
α−κ

=α−κ= . (7.2)

Усилие F24 и дополнительный тормозной момент МТ на сепа-
раторе связаны соотношением:

1224 wT aFM = . (7.3)
Усилие Ftn21 в уравнении (7.1) в соответствии с (4.46) и (6.193)

может быть выражено через усилие внешней нагрузки F3:

12
0
1212

123
122121

sincos

sin
sin

θ−γ
γ

=γ=
a

ntn
f

F
FF . (7.4)
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В соответствии с (4.48) и (4.45) через усилие внешней нагруз-
ки F3 может также быть выражена и торцовая проекция FtT21 силы

трения:

12
0
1212

12
0

213
1221

0
2121

sincos

cos
cos

θ−γ
θ

=θ=
a

ntT
f

fF
FfF . (7.5)

Подставив значения lAB из (7.2), F23 из (7.3), Ftn21 из (7.4) и FtТ21

из (7.5) в уравнение (7.1), после преобразований получим выраже-
ние для определения момента МТ:

( ) ( )[ ]12121212
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21
12

0
1212

212123 cossinsincos
sincos

cos2
κγ−δ−κθ

θ−γ
α−κ

= f
f

aF
M

a

tmw
T , (7.6)

или, с учётом значения угла θ12 из (4.65),
( )

×
δγ−δγ+γ

α−κ
=

sintgsintg1cos

cos2

12
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12

2
12

2
12

212123
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tmw
T

f
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M

( )[ ]δγ+κγ−δ−κ× 2
12

2
121212

0
21 sintg1cossinsinf . (7.7)

Уравнение (7.7) позволяет найти величину дополнительного

тормозного момента МТ, обеспечивающего получение любой пере-
даточной функции в диапазоне от значения, определяемого фор-
мулой (6.23), соответствующей отсутствию тормозного момента,
до передаточной функции при полном прекращении вращения се-
паратора с роликами. Для этого достаточно по формуле (6.23) най-
ти угол δ, соответствующий заданной передаточной функции и

подставить значение этого угла в формулу (7.7).
В частности, для того чтобы передаточная функция вариатора

по схеме рис. 7.1,а стала равной нулю, в соответствии с формулой

(6.23) необходимо, чтобы угол δ на схеме рис. 7.1,б также был ра-
вен нулю. Подставив это нулевое значение угла δ в формулу (7.7),
получим то значение дополнительного тормозного момента 0

TM ,
которое необходимо приложить к сепаратору, чтобы, независимо

от скорости вращения входного винта, обеспечить прекращение

движения выходной гайки:
( ) ( )121212

0
21

12

2121230 cossinsin
cos

cos2
κγ−γ

γ
α−κ

= f
aF

M tmw
T . (7.8)

Полное прекращение вращения сепаратора и роликов про-
изойдёт в том случае, когда направление торцовой проекции FtT12

силы трения будет совпадать с направлением скорости винта в
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точке приложения нормального усилия Fn12, то есть когда угол δ на

схеме рис. 7.1,б будет равен – (900 – αtm1). Подставив это значение

угла δ в формулу (7.7), получим необходимый максимальный ре-
гулируемый тормозной момент MTmax, который обеспечивает из-
менение передаточной функции вариатора от значения, опреде-
ляемого формулой (6.23), до нуля в одну сторону и далее в другую

сторону от нуля до значения, соответствующего перемещению

гайки на величину хода нарезки винта за один оборот:
( )

×
αγ+αγ+γ

α−κ
=

112
0
121

2
12

2
12

212123
max

costgcostg1cos

cos2

tmatm

tmw
T

f

aF
M

( )[ ]1
2

12
2

1212112
0
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Уравнения (7.7) – (7.9), полученные для вариатора на основе

фрикционной передачи № 1 в табл. 6.1, могут быть использованы

также и для расчёта вариаторов, полученных на основе передачи

№ 4, если в них внешнюю нагрузку F3 заменить внешней нагруз-
кой F1.

Уравнения (7.7) и (7.9) действительны также для вариаторов,
полученных на основе фрикционных передач с номерами 3, 6, 9 и

12 в табл. 6.1, для которых по формуле (7.9) определяется макси-
мальный момент, обеспечивающий изменение передаточной

функции от значения для исходной передачи до значения, соответ-
ствующего перемещению выходного звена на величину хода на-
резки входного звена за один оборот без изменения направления

движения.
Значения моментов МТ,

0
TM и MTmax для вариаторов, получен-

ных на основе фрикционных передач с номерами 2, 5, 7, 8, 10 и 11,
определяются по формулам, аналогичным соответственно (7.7),
(7.8) и (7.9):
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Анализ вариаторов, полученных на основе фрикционных пе-

редач № 19 и № 22, показывает, что формулы для определения

моментов МТ,
0
TM и MTmax для них аналогичны формулам (7.7) –

(7.9):
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Формулы (7.13) и (7.15) справедливы также для вариаторов на

основе передач с номерами 15, 18, 21 и 24, работа которых анало-
гична работе вариаторов на базе передач 3, 6, 9 и 12.

Для вариаторов, исходными для которых являются передачи с

номерами 13, 14, 16, 17, 20 и 23, формулы для определения момен-
тов МТ,

0
TM и MTmax аналогичны (7.10) – (7.12):
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ГЛАВА 8

ГЕОМЕТРИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ВИНТОВЫХ
ЗАЦЕПЛЕНИЙ

8.1. Профили винтовых зубьев

В качестве главных поверхностей зубьев цилиндрических зуб-
чатых передач чаще всего используются эвольвентные или круго-
вые поверхности, каждая из которых обладает известными пре-
имуществами и недостатками [8]. Однако при больших углах на-
клона зубьев, когда приведённые радиусы кривизны сопряжённых
профилей существенно возрастают, эвольвентные и круговые про-
фили становятся весьма близкими, и разница между ними часто не
выходит за пределы поля допусков на обработку.

Таким образом, с точки зрения нагрузочной способности при
равной твёрдости главных поверхностей эти профили для винто-
вых зацеплений следует считать равноценными так же, как счита-
ются равноценными червяки с эвольвентной, конволютной, архи-
медовой и цилиндрической главными поверхностями [10]. Оче-
видно, что все эти поверхности могут быть использованы и в каче-
стве главных поверхностей винтовых зубьев, имеющих углы на-
клона того же порядка, что и у витков червяков общего назначе-
ния. Следовательно, выбор конкретной формы главных поверхно-
стей в винтовых зацеплениях, как и в червячных передачах, опре-
деляется технологическими соображениями и зависит от требуе-
мой твёрдости главных поверхностей зубьев, масштабов производ-
ства, наличия специального оборудования и т.п.

Из приведённых в предыдущих главах зависимостей следует,
что условия самоторможения в реечных и планетарных передачах,
а также требуемые значения передаточных функций во фрикцион-
ных передачах могут быть реализованы только при определённых

значениях углов наклона зубьев (витков) на каждой из контакти-
рующих поверхностей сопряжённых звеньев винтовых зацепле-
ний. Поэтому особенность геометрического расчёта этих зацепле-
ний заключается в том, что кроме обычных исходных данных, ис-
пользуемых при расчёте зубчатых передач, должны быть известны
те углы наклона винтовых зубьев на каждом из сопряжённых

звеньев, которые обеспечивают выполнение требуемых условий.
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Так, например, для получения самотормозящейся реечной пе-
редачи I вида углы наклона зубьев шестерни и рейки определяются
соответственно по формулам (2.28) и (2.30), а для обеспечения за-
данного значения передаточной функции фрикционной передачи

по схеме рис. 5.1,а углы наклона зубьев винта βm1 и роликов βm2

могут быть найдены из уравнений (5.20) и (5.15), предварительно
задавшись нормальным углом профиля винта αnm1 или ролика αnm2

и выразив углы γ, αtm1 и αtm2 в этих формулах через искомые углы

βm1 и βm2 [4]:
2211 cossincossincos nmmnmm αβ=αβ=γ ; (8.1)

11 ctgctgcos mtm βγ=α ; (8.2)

22 ctgctgcos mtm βγ=α . (8.3)

8.2. Эвольвентное зацепление колёс
с винтовыми зубьями

8.2.1 Реечные передачи I вида

Схема эвольвентного реечного зацепления с винтовыми зубь-
ями показана на рис. 8.4. Оно отличается от обычного стандартно-
го зацепления тем, что вследствие значительного увеличения ве-
личины торцового угла зацепления αtw при любом относительном

положении сопряжённых профилей торцовые проекции контакт-
ных линий совпадают по величине с активным участком В1В2 ли-
нии зацепления. Следовательно, и торцовые проекции точек при-
ложения равнодействующих нормальных усилий на контактных

линиях зацепления в любом из этих положений будут занимать на

линии зацепления неизменное положение, которое на рис. 8.1 обо-
значено буквой М. В процессе зацепления точки приложения рав-
нодействующих нормальных усилий на контактных линиях пере-
мещаются относительно шестерни вместе с этими линиями не в

радиальном направлении, как, например, в прямозубом зацепле-
нии, а в осевом. Именно это обстоятельство обеспечивает значи-
тельное повышение плавности работы зацепления с винтовыми

зубьями по сравнению с прямозубым и косозубым зацеплениями.
Геометрический расчёт несамотормозящихся реечных зацеп-

лений I вида ничем не отличается от расчёта стандартных косозу-
бых передач и приводится в справочной литературе [10].
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Особенность геометрического расчёта самотормозящихся за-
цеплений заключается в том, что углы наклона зубьев шестерни и

рейки выбираются не произвольно, а в соответствии с условиями
(2.28) и (2.30), первое из которых должно быть выполнено в точках
приложения равнодействующих нормальных усилий на контакти-
рующих поверхностях, а второе – для всех точек поверхностей.

Рис. 8.1. Эвольвентное реечное зацепление
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Чтобы определить величину коэффициента относительного

смещения шестерни х1, необходимую для выполнения условия

(2.28), примем, что точки приложения нормальных усилий на
зубьях шестерни, а следовательно, и точка М на рис. 8.1,а удалены
от окружности вершин на расстояние hk m, где hk – коэффициент
удаления, m – нормальный модуль. Тогда расстояние rm1 от точки

М до оси шестерни можно выразить так:

( ) mhxh
z

mhxhrr kakam 






 −++
β

=−++= 1
*1

1
*

11 cos2
, (8.4)

где r1 – радиус делительной окружности шестерни; z1 – число зубь-
ев шестерни; β – делительный угол наклона зубьев; *

ah – коэффи-
циент высоты головки исходного контура.

Для определённости радиус rm1 назван рабочим радиусом.
Требуемый в соответствии с условием самоторможения (2.28)

угол βm1 на окружности радиуса rm1 и угол β связаны уравнением:

1

1
1tgtg

m
m r

rβ=β , (8.5)

В реечном зацеплении угол β равен углу наклона зубьев рейки

β2, который определяется из условия (2.30).
Подставив в формулу (8.5) значения r1 и rm1 из (8.4), после

преобразований получим искомый коэффициент смещения х1:

( ) *
21
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sin2 akm hh
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x −+β−β
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= . (8.6)

Если принять *
ak hh = , получим:
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2

1
1 tgtg

sin2
β−β

β
= m

z
x . (8.7)

После определения значений β и х1 осуществляется обычный

для эвольвентного зацепления расчёт по определению геометриче-
ских параметров шестерни и рейки [10]. При этом необходимо
проверить условие заполюсности зацепления:

mcrr fw *11 +< , (8.8)

где rw1 – начальный радиус шестерни; rf1 – радиус окружности впа-
дин шестерни; с* – коэффициент радиального зазора.

Если условие (8.8) не выполняется, следует увеличить угол βm1

или уменьшить коэффициент *
ah .
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В передачах с винтовыми зубьями колёс на прилегающих к

торцам участках зубья имеют неполную толщину (рис. 8.1), и это
необходимо учитывать при определении осевой составляющей εβ
коэффициента перекрытия. Чтобы не перегружать эти участки

зубьев, величину εβ следует определять так:
( )

m

Sb mmw

π
ββ−≥εβ

sinsin 22 , (8.9)

где Sm2 – нормальная толщина зуба рейки в точке М (рис. 8.1,а);
bw – рабочая ширина рейки, которая определяется так:

22 sin
sin mmw S
m

b β+
β
επ

= β . (8.10)

Если зацепление реечной передачи выполнено шевронным,
условие εβ > 1 должно быть выполнено для каждого полушеврона.

Осевую составляющую коэффициента перекрытия εβ следует

принимать в соответствии с формулами (8.9) и (8.10) также во всех
других видах зацеплений с винтовыми зубьями независимо от

формы профилей боковых поверхностей.

8.2.2. Многозвенные планетарные передачи

В многозвенных планетарных передачах зацепления с винто-
выми зубьями могут быть использованы как для преобразования

вращательного движения в поступательное, так и для получения
эффекта самоторможения при обратном ходе. В первом случае вы-
бор геометрических параметров зацепления сводится к определе-
нию необходимых значений шага и числа заходов винтовой нарез-
ки выходного звена, обеспечивающих требуемое значение переда-
точной функции, и дополнительных пояснений не требует.

Если же зацепление используется для получения эффекта са-
моторможения, то в соответствии с приведёнными выше условия-
ми самоторможения это также может быть обеспечено путём над-
лежащего выбора параметров винтовой нарезки выходного звена.
Однако КПД такого зацепления будет того же порядка, что и КПД
самотормозящихся передач винт-гайка скольжения. Значительно
более высокий КПД передачи можно получить, если выполнить
условия самоторможения для какого-либо цилиндрического зацеп-
ления, входящего в состав многозвенной планетарной передачи.
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Внешнее самотормозящееся цилиндрическое зацепление

Приведённые выше условия самоторможения многозвенных

планетарных передач могут быть выражены через геометрические

параметры соответствующих винтовых зацеплений, если предва-
рительно эти условия выразить через углы наклона зубьев колёс

этих зацеплений, углы их профилей и эквивалентные коэффициен-
ты трения. После этого, задавшись углом профиля одного из колёс
и подсчитав значение эквивалентного коэффициента трения, мож-
но найти углы наклона зубьев и угол профиля второго колеса. При
этом так же, как в случае реечного зацепления, расчётным углом
наклона зубьев шестерни должен быть угол на окружности прило-
жения равнодействующих нормальных усилий, а на колесе – на
диаметре вершин.

Например, для многозвенной передачи на основе планетарной
схемы 3k (рис. 4.13) условия самоторможения (4.187) цилиндриче-
ского зацепления колёс 1 и 2 будут выполнены, если расчётные уг-
лы на шестерне βm1 и колесе βa2 имеют такие значения [4]:

5,0
sin

25,0tgcos
2

1

0
min12

11 −










α
+α≤β

nm
nmm

f
; (8.11)

5,0
sin

25,0tgcos

2

2

0
max21

22 −










α
+α>β

na
naa

f
. (8.12)

Схема внешнего заполюсного цилиндрического зацепления с

винтовыми зубьями показана на рис. 8.2. По сравнению с обычным
стандартным зацеплением оно имеет те особенности, что и рееч-
ное зацепление. Здесь же в процесс зацепления сопряжённых про-
филей торцовые проекции точек приложения равнодействующих

нормальных усилий занимает на линии зацепления неизменное

положение, обозначенное на рис. 8.2 буквой М, которая удалена от
окружностей вершин на расстояние mha

* , где *
ah – коэффициент

высоты головки.
Примем, что угол наклона βm1 зубьев шестерни, определяемый

условием самоторможения (8.8), должен соответствовать окруж-
ности рабочего радиуса rm1, проходящей через точку М, а условие
возможности работы зацепления в режиме оттормаживания (8.12)
должно быть выполнено для всех точек контакта на колесе, т.е.
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этот угол должен соответствовать окружности вершин колеса с ра-
диусом ra2. Радиусы rm1 и ra2 могут быть выражены так:

( )myxrrm ∆−+= 111 ; (8.13)

( )myxhrr aa ∆−++= 2
*

22 , (8.14)

Рис. 8.2. Схема внешнего винтового зацепления в торцовом сечении
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где r1 и r2 – радиусы делительных окружностей колёс; х1 и х2 – ко-
эффициенты смещения колёс; ∆y – коэффициент уравнительного
смещения.

Радиусы rm1 и ra2 связаны с расчётными углами βm1 и βa2 и де-
лительным углом наклона линии зубьев β так [10]:

1

1
1tgtg

m
m r

rβ=β ; (8.15)

2

2
2tgtg

a
a r

rβ=β . (8.16)

Подставив в эти соотношения значения rm1 из (8.13) и rа2 из

(8.14), а также значения радиусов r1 и r2, получим:

( )ka

m

hyxhz

z

−∆−+β+

β=β
1

*
1

11

cos2

tg
tg ; (8.17)

( )yxhz

z

a

a

∆−+β+

β=β
2

*
2

22

cos2

tg
tg . (8.18)

Если задаться значением *
ah и коэффициентом смещения од-

ного из колёс, то коэффициент смещения другого колеса и дели-
тельный угол β наклона зубьев находятся из системы уравнений,
состоящей из соотношений (8.17), (8.18) и следующих известных
зависимостей между параметрами зубчатого зацепления [10]:

11 cossincos nmmb αβ=β ; (8.19)

tb αβ=β costgtg ; (8.20)
βα=α costgtg t ; (8.21)

( )
21

21 tg2
invinv

zz

xx
ttw +

α++α=α ; (8.22)

( )
21

21 tg2

cos

coscos

zz

xx
y

tw

twt

+
α+⋅

α
α−α= ; (8.23)

yxxy −+=∆ 21 , (8.24)
где βb – основной угол наклона линии зуба; α – угол профиля ис-
ходного контура; αt – торцовый угол профиля; αtw – торцовый угол
зацепления; y – коэффициент воспринимаемого смещения.

Для равносмещённых зацеплений, когда xxx =−= 21 , дели-
тельный угол β и коэффициент смещения х найдем из уравнений:

( ) 2211
*

21 tgtgsin2tg ama zzhzz β+β=β++β ; (8.25)
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( )β−β
β

= tgtg
sin2 1

1

1
m

z
x . (8.26)

Заполюсность зацепления будет обеспечена, если выполняется
условие:

22 wa rr < . (8.27)

Внутреннее самотормозящееся цилиндрическое зацепление

Схема заполюсного внутреннего эвольвентного цилиндриче-
ского зацепления показана на рис. 8.3. В отношении положения
равнодействующих нормальных усилий на рабочих поверхностях

профилей зубьев колёс это зацепление обладает теми же особенно-
стями, что и внешнее зацепление на рис. 8.2, т.е. торцовые проек-
ции точек приложения равнодействующих нормальных усилий

здесь также занимают на линии зацепления неизменное положение

в точке М, удалённой от окружностей вершин на расстояние mha
* .

Расчётный угол βm1 наклона зуба шестерни здесь также опре-
деляется условием (8.11) и также соответствует окружности с ра-
диусом rm1, проходящей через точку М.

Условие обеспечения возможности работы внутреннего заце-
пления в режиме оттормаживания будет выполнено для всех точек

контакта на зубьях колеса, если

5,0
sin

25,0tgcos

2

2

0
max21
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α
+α>β

nc
ncc

f
. (8.28)

где βс2 – угол наклона линии зубьев колеса на окружности радиуса
rс2, который меньше радиуса окружности впадин на величину ра-
диального зазора, т.е. на величину mc ⋅ ; αтс2 – нормальный угол
профиля зуба колеса на окружности с радиусом rс2.

Таким образом, радиус rm1 при внутреннем зацеплении также

может быть выражен уравнением (8.13), а радиус rс2 – так:
( )myxhrr ac ∆−++= 2

*
22 . (8.29)

Учитывая, что правые части уравнений (8.29) и (8.14) не отли-
чаются друг от друга, геометрические параметры колёс внутренне-
го цилиндрического зацепления могут быть определены при по-
мощи тех же зависимостей, что и для внешнего, т.е. при помощи
уравнений (8.17) - (8.27).
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Условие заполюсности зацепления здесь имеет вид:
22 wa rr > . (8.30)

Рис. 8.3. Схема внутреннего винтового зацепления в торцовом сечении
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8.2.3. Фрикционные передачи

Во фрикционных передачах с поступательным перемещением

выходного звена зацепления с винтовыми зубьями используются,
как правило, одновременно для преобразования вращательного
движения в поступательное и для изменения скорости этого дви-
жения. После того, как при помощи зависимостей, определяющих
значение передаточной функции и направление торцовой проек-
ции силы трения в зацеплении, определены те расчётные значения
углов наклона зубьев, которые обеспечивают получение заданной
выходной скорости, определение остальных параметров зацепле-
ния осуществляется в порядке, аналогичном изложенному выше
для самотормозящихся цилиндрических зубчатых зацеплений.

Единственное отличие заключается в том, что здесь оба рас-
чётных угла должны соответствовать окружности расположения

точек приложения равнодействующих нормальных усилий в заце-
плении. Таким образом, рабочий радиус rm1 для первого звена бу-
дет определяться уравнением (8.10), а рабочий радиус rm2 для вто-
рого – аналогично:

( )myxrrm ∆±±= m222 , (8.31)
где верхние знаки относятся к внешнему зацеплению, а нижние –
к внутреннему.

Радиус rm2 связан с делительным углом наклона уравнением:

2

2
2tgtg

m
m r

rβ=β . (8.32)

После подстановки значения rm2 из (8.31) уравнение (8.32)
принимает вид:

( )yxz

z m

∆±β±
β=β

m22

22

cos2

tg
tg . (8.33)

Задавшись значением коэффициента смещения одного из колёс, из
системы уравнений (8.14), (8.16) – (8.19) и (8.33) найдем коэффи-
циент смещения другого колеса и делительный угол β наклона

зубьев.
Для равносмещённых зацеплений делительный угол β наклона

зубьев определяется так:

21

2211 tgtg
tg

zz

zz mm

+
β+β=β , (8.34)

а коэффициент смещения х – по формуле (8.26).
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Для внешних зацеплений условие заполюсности имеет вид

(8.27), а для внутренних – вид (8.30).

8.3. Зацепление колёс с винтовыми зубьями ,
нарезанными методом копирования

При выборе формы боковых поверхностей в зацеплениях с

винтовыми зубьями с эксплуатационной точки зрения наиболее

предпочтительны эвольвентные профили, обеспечивающие в заце-
плении линейный контакт. Такие колёса могут быть профилирова-
ны кругом с прямолинейной кромкой подобно цилиндрическим

косозубым колёсам, и поэтому они могут быть изготовлены с

зубьями (витками) высокой твёрдости, что позволяет существенно
повысить нагрузочную способность передач [10].

Однако существующее стандартное оборудование для нареза-
ния колёс методом обкатки не всегда позволяет реализовать такие

значения углов наклона зубьев, которые необходимы, например,
для получения эффекта самоторможения. Кроме этого, для некото-
рых видов зацеплений, таких, как реечное II вида или зацепление
колёс с внешними зубьями при одинаковом их направлении, стан-
дарты и технология нарезания зубьев колёс ещё не разработаны.

В связи с этим во многих случаях появляется необходимость

использования для нарезания винтовых колёс тех технологий, ко-
торые основаны на методе копирования и используются при изго-
товлении цилиндрических червяков с эвольвентным, конволют-
ным, цилиндрическим и архимедовым профилями [10].

Одно из самых простых в технологическом отношении зацеп-
лений можно получить на основе эвольвентного зацепления, если
эвольвенты главных поверхностей зубьев заменить круговыми

профилями, очерченными дугами окружностей, радиусы кривизны
которых равны или близки радиусам кривизны эвольвент в точках

приложения равнодействующих нормальных усилий.

8.3.1. Геометрия круговых профилей внешнего и внутреннего

зацепления

Чтобы определить осевые радиусы кривизны круговых про-
филей, эквивалентных эвольвентным профилям внешних (рис. 8.2)
и внутренних (рис. 8.3) зубчатых зацеплений с винтовыми зубья-



146 Глава 8. Геометрический расчет винтовых зацеплений

ми, примем, что после замены эвольвентных профилей круговыми
неизменными остаются: основная окружность, окружности вершин
и впадин, межосевые расстояния, а также положение точки М кон-
такта сопряжённых профилей и расстояния rm1 и rm2 от этой точки

до осей колёс. Таким образом, неизменным остаётся положение
полюса зацепления, а значит, и передаточное отношение. Постоян-
ство передаточного отношения обеспечивается неизменностью по-
ложения общей нормали, как и в передачах Новикова. При сопос-
тавлении параметров колёс с круговыми и эвольвентными профи-
лями все размеры последних предполагаются известными.

В торцовом сечении радиусы кривизны эвольвентных профи-
лей колёс ρtm1 и ρtm2 в точке М соответствуют отрезкам N1М и N2М

на рис. 8.2 и 8.3. Через параметры колёс эти радиусы могут быть
выражены так:

2
2,1

2
2,12,1 bmtm rr −=ρ . (8.35)

Осевые радиусы кривизны ρхm1 и ρхm2 могут быть найдены с

помощью теоремы Менье [1]:
2

2,1
2

2,12,1 tg bmbxm rr −β=ρ , (8.36)

где βb – основной угол наклона линий зубьев.
Этот угол может быть выражен через радиусы кривизны rb1,2,

rm1,2 и углы βm1,2 [10]:

2,1

2,1
2,1tgtg

m

b
mb r

r
β=β . (8.37)

Подставив эти значения угла βb в уравнение (8.36), получим:

2
2,1

2
2,1

2,12,12,1 1tg
m

b
mbxm

r

r
r −β=ρ . (8.38)

При предварительных расчётах осевые радиусы кривизны

круговых профилей могут быть приняты равными радиусам ρхm1 и

ρхm2. В дальнейшем, после оценки степени близости круговых про-
филей к эвольвентным, они в случае необходимости, могут быть
скорректированы в нужную сторону.

Оценку близости круговых профилей к эвольвентным удобно

производить по величине осевых зазоров ∆xa1 и ∆xa2 между рабо-
чими боковыми поверхностями зубьев на диаметрах вершин колёс.
В эвольвентном зацеплении такие зазоры отсутствуют, поэтому,
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чем меньше они в зацеплении с круговыми профилями, тем ближе
оно к эвольвентному.

Осевые зазоры появляются между нерабочими боковыми по-
верхностями зубьев из-за того, что углы наклона зубьев на рабочих
диаметрах колёс различны. На рис. 8.4, где изображено сечение
зубьев внешнего шевронного зацепления плоскостью, проходящей
через общую точку контакта перпендикулярно линии центров, по-
казан осевой зазор ∆xm на окружностях радиусов rm1 и rm2. Величи-
на зазора определяется разностью осевых перемещений каких-
либо двух точек, движущихся по дугам окружностей с радиусами
rm1 и rm2, соответствующим удвоенным углам δ1 и δ2 (рис. 8.2) [3]:

( )111222 ctgctg2 mmmmxm rr βδ−βδ=∆ . (8.39)

Так же определяется величина ∆xm для внутреннего зацепле-
ния (рис. 8.3). Углы δ1 и δ2 определяются из схем на рис. 8.2 и 8.3:

2211 ; tmtwtwtm αα±=δα−α=δ m . (8.40)
В уравнении (8.33) и далее верхние знаки относятся к внеш-

нему зацеплению, а нижние – к внутреннему. Подставляя значения
этих углов в (8.39) и выражая углы βm1 и βm2 через β, получим:

( )[ ]221112sin tmtmtwxm zzzz
m αα−α±±

β
=∆ m . (8.41)

Рис. 8.4. Сечение внешнего шевронного зацепления с круговыми профилями

плоскостью, перпендикулярной линии центров колёс
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Аналогично можно получить выражение для зазоров э

xa1∆ и
э

xa2∆ на окружностях вершин между нерабочими сторонами эволь-
вентных профилей в плоскости, проходящей через ось колеса и
точку контакта профилей на рабочих сторонах. Переходя от моду-
ля к осевому шагу pх, получим:

( )[ ]1,21,22,12,1122,1 tptatw
xэ

xa zzzz
p αα−α±±
π

=∆ m . (8.42)

Осевой шаг эвольвентных профилей на окружности вершин

каждого из колёс складывается из осевой толщины зубьев Sxa на

этой окружности, осевой толщины зуба Sxр на окружности нижних

точек активного профиля сопряжённого колеса и зазора э

xa∆ :
э

xa
э

xp
э

xax SSp 2,11,22,1 ∆++= . (8.43)

При переходе к круговым профилям между рабочими сторо-
нами профилей на окружностях вершин появляются осевые зазоры

∆xa1 и ∆xa2, величину которых можно определить, если в формулу
(8.43) вместо осевых толщин эвольвентных зубьев подставить осе-
вые толщины Sxa и Sxp зубьев с круговыми профилями:

( )э

xaxpxaxxa SSp 2,11,22,12,1 2

1 ∆−−−=∆ . (8.44)

Толщины зубьев с круговыми профилями Sxa и Sxp в уравнении

(8.44) могут быть найдены из схемы осевого сечения зуба шестер-
ни на рис. 8.5. В соответствии с этой схемой искомые толщины
могут быть выражены так:
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 α+α−−=
2

tg2 11
1111

xmxa
maxmxa rrSS ; (8.45)

( ) 






 α+α±−=
2

tg2 22
2222

xmxa
maxmxa rrSS m ; (8.46)

( ) 






 α+α
−+=

2
tg2 11

1111
xpxm

pmxmxp rrSS ; (8.47)

( ) 






 α+α
±+=

2
tg2 22

2222
xpxm

pmxmxp rrSS m ; (8.48)

где αха1,2 – осевые углы круговых профилей на окружностях вер-
шин колёс; αхm1,2 – осевые углы круговых профилей на окружно-
стях с радиусами rm1 и rm2; αхp1,2 – осевые углы круговых профилей
на окружностях нижних точек активных эквивалентных эволь-
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вентных профилей; Sхm1,2 – осевые толщины зубьев с круговыми
профилями на окружностях с радиусами rm1 и rm2; rp1,2 – радиусы
окружностей нижних точек активных эквивалентных эвольвент-
ных профилей колёс.

Осевые углы αха1,2 в формулах (8.45) и (8.46) определяются из
известной зависимости:

2,1

2,1
2,1 sin

tg
tg

m

nm
xm β

α
=α , (8.49)

где αnm1,2 – нормальные углы профилей на окружностях с радиуса-
ми rm1 и rm2.

Осевые углы αха1,2 и αхр1,2 находим из схемы на рис. 8.5:

( )11
1

11
1

sinsin ma
xm

xmxa rr −
ρ

+α=α ; (8.50)

( )22
2

22
1

sinsin ma
xm

xmxa rr m±
ρ

+α=α ; (8.51)

( )11
1

11
1

sinsin pm
xm

xmxp rr −
ρ

−α=α ; (8.52)

( )22
2

22
1

sinsin pm
xm

xmxp rr m±
ρ

−α=α . (8.53)

Рис. 8.5. Схема осевого сечения зуба с круговым профилем
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Радиусы rp1,2 в формулах (8.44) и (8.45) определяются так:

( ) 2
2,1

2
2

1,2
2

1,22,1 sin bbatwwp rrrar +−α±= m . (8.54)

Осевые толщины Sxm1 и Sxm2 зубьев с круговыми эвольвентны-
ми зубьями одинаковы и могут быть определены из известной за-
висимости для эвольвентных колёс:














αα±

α
±π

β
= 2,1

2,1

2,1

2,12,1

2,1
2,1 invinv

tg2

2tg

2
tmt

m

m
xm z

x

z

r
S m . (8.55)

Эти же толщины можно определить из схемы на рис. 8.4. Если
осевые толщины колёс с круговыми зубьями на окружностях с ра-
диусами rm1 и rm2 принять одинаковыми, то, учитывая значение
осевого зазора ∆xm из (8.41), получим:

( )[ ]






 −±±−= 1,222,11122,1

1
1

2 tmtmtw
x

xm zzzz
p

S ααα
π

m . (8.56)

В формуле (8.56) все углы выражены в радианах. Если эти уг-
лы выразить в градусах, получим:

( )[ ]






 αα−α±±−= 1,222,11122,1 180

1
1

2 tmtmtw
x

xm zzzz
p

S m . (8.57)

Следует заметить, что толщины зубьев с круговыми профиля-
ми с целью обеспечения, например, их равнопрочности, могут
быть приняты различными по величине, но при этом их суммарная
величина должна быть равна удвоенному значению правой части

уравнений (8.49) или (8.50).
После определения величин зазоров ∆xа1 и ∆xа2 можно сделать

заключение о необходимости их коррекции. Если какой-либо из
них или оба получились отрицательными, то есть вместо зазора
имеет место натяг, то радиусы кривизны или один из них следует
уменьшить. Если же зазоры слишком велики, то их можно умень-
шить за счёт увеличения радиусов кривизны.

8.3.2. Геометрия круговых профилей в зацеплениях II вида

Принятая терминология обозначения разновидностей зубча-
тых зацеплений к внешним относит такие зацепления, при которых
аксоидные поверхности зубчатых колёс располагаются одна вне

другой (ГОСТ 16530–70) или такие, в которых оба колеса имеют
внешние зубья [10]. Соответственно к внутренним зацеплениям
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относятся зацепления с аксоидами, расположенными одна внутри
другой или такие, в которых одно колесо имеет внешние зубья, а
другое – внутренние. Все зубчатые зацепления, соответствующие
этой принятой терминологии, обладают одним общим признаком:
полюс зацепления и само зацепление находятся по одну сторону от

оси шестерни.
Однако существуют зацепления, в которых полюс зацепления

и само зацепление находятся по разные стороны от оси шестерни.
В связи с тем, что эти зацепления не вписываются в рамки приня-
той терминологии, они здесь для определённости названы зацеп-
лениями II вида. К числу зацеплений II вида относятся зацепления
винтов и роликов в передачах № 3, 6, 9 и 12 (табл. 6.1), в которых
эти винты и ролики имеют внешние зубья (витки) с одинаковыми
направлениями винтовых нарезок. Поэтому аксоидные поверхно-
сти этих зацеплений расположены одна внутри другой (рис. 8.6).

Другая разновидность зацеплений II вида использована в пе-
редачах № 15, 18, 21 и 24, где ролики имеют внешние зубья (вит-
ки), а гайки – внутренние. Поскольку направления их винтовых
нарезок противоположны, аксоидные поверхности этих зацепле-
ний расположены одна вне другой (рис. 8.7). К числу зацеплений II
вида относятся также реечные зацепления II вида и зацепление
винта и роликов в роликовинтовой передаче на рис. 4.3.

Наиболее предпочтительными здесь также остаются эволь-
вентные профили, которые во многих случаях могут быть замене-
ны практически равноценными круговыми или любыми другими,
используемыми при изготовлении червяков.

Для всех этих профилей в процессе зацепления торцовая про-
екция точек приложения равнодействующих нормальных усилий,
как и в зацеплениях на рис. 8.2 и 8.3, занимает на линии зацепле-
ния неизменное положение в точке М (рис. 8.6 и 8.7).

При использовании круговых профилей торцовые радиусы

кривизны ρtm1 и ρtm2 в зацеплениях на рис. 8.6 и 8.7 соответствуют
отрезкам N1M и N2M и определяются по формуле (8.35), а осевые –
по формуле (8.38).

Осевые зазоры между нерабочими боковыми поверхностями

зубьев в зацеплениях II вида появляются не только из-за разницы
величин углов наклона зубьев на рабочих поверхностях, но и из-за
того, что направления наклона зубьев в зацеплениях колёс с внеш-
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ним расположением аксоидных поверхностей (рис. 8.6) совпадают,
а с внутренними – противоположны. Поэтому величина осевых за-
зоров на окружностях рабочих радиусов rm1 и rm2 определяется не

разностью, как в зацеплениях на рис. 8.2 и 8.3, а суммой осевых
перемещений каких-либо двух точек, движущихся по дугам ок-
ружностей с радиусами rm1 и rm2, соответствующим удвоенным уг-
лам δ1 и δ2 на рис. 8.6 и 8.7:

( )222111 ctgctg2 mmmmxm rr βδ+βδ=∆ . (8.58)

Рис. 8.6. Схема зацепления колёс с внешними зубьями

при одинаковых направлениях наклона
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Рис. 8.7. Схема зацепления зубьев шестерни с внутренними зубьями

колёса при разных направлениях наклона
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Углы δ1 и δ2 в соответствии со схемами на рис. 8.6 и 8.7 опре-
деляются так:

( ) 2211 ; tmtwtwtm αα±=δα+α−π=δ m . (8.59)
В уравнении (8.59), определяющем значение δ2, и далее верх-

ние знаки относятся к зацеплениям с внешним расположением ко-
лёс (рис. 8.6), а нижние – с внутренним (рис. 8.7).

Подставив значения углов δ1 и δ2 из (8.59) в уравнение (8.58) и
выразив углы βm1 и βm2 через угол β, получим:

( ) ( )[ ]221112sin tmtmtwxm zzzz
m αα−π+α±

β
=∆ mm . (8.60)

Значения осевых зазоров э

xa1∆ и э

xa2∆ на окружностях вершин

между нерабочими сторонами эвольвентных профилей в осевой

плоскости, проходящей через точку контакта рабочих профилей,
можно получить аналогично (8.42):

( ) ( )[ ]2211122,1 tptatw
xэ

xa zzzz
p αα−π−α±
π

=∆ mm . (8.61)

Осевые зазоры ∆xa1 и ∆xa2 на окружностях вершин могут быть

найдены при помощи уравнения (8.44), значения э

xa1∆ и э

xa2∆ в ко-
тором должны быть приняты из (8.61). Значения Sxa1,2 и Sxp1,2 могут

быть определены по уравнениям (8.45) – (8.48), если толщины
зубьев Sхm1 и Sхm2 в них будут подсчитаны по формуле:

( ) ( )[ ]






 αα−π+α±

π
−= 2211122,1

1
1

2 tmtmtw
x

xm zzzz
p

S mm . (8.62)

8.3.3. Оценка степени приближения архимедовых профилей

к эвольвентным

С технологической точки зрения архимедовы профили винто-
вых зубьев колёс являются наиболее простыми и во многих случа-
ях могут обеспечить вполне допустимое приближение к эволь-
вентным профилям. Кроме этого, архимедовы профили могут быть
использованы при предварительной обработке винтовой нарезки,
например, перед шлифованием эвольвентных профилей.

Архимедовы профили можно рассматривать как частный слу-
чай круговых профилей, когда их радиусы кривизны имеют беско-
нечно большое значение. Таким образом, при оценке степени при-
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ближения архимедовых профилей к эвольвентным могут быть ис-
пользованы зависимости, полученные для круговых профилей.

Осевые зазоры между рабочими профилями могут быть опре-
делены при помощи уравнения (8.44), значения толщин зубьев
Sxa1,2 и Sxp1,2 в котором для архимедовых профилей определяются

так:
( ) 11111 tg2 xmmaxmxa rrSS α−−= ; (8.63)

( ) 22222 tg2 xmmaxmxa rrSS α±−= m ; (8.64)
( ) 11111 tg2 xmpmxmxp rrSS α−+= ; (8.65)

( ) 22222 tg2 xmpmxmxp rrSS α±+= m . (8.66)

8.3.4. Порядок геометрического расчёта

В отличие от зубчатых колёс, нарезанных методом огибания,
основным геометрическим параметром которых являются нор-
мальный модуль и угол главного профиля исходного контура, для
колёс с винтовыми зубьями, нарезаемыми методом копирования, в
качестве основных исходных параметров удобнее принять осевой

шаг px и нормальный угол профиля αnm одного из колёс на окруж-
ности рабочего диаметра.

Кроме этого, должны быть предварительно подсчитаны необ-
ходимые значения углов наклона зубьев колёс βm1 и βm2 на окруж-
ностях рабочих диаметров (для несамотормозящихся зацеплений)
или на окружностях вершин (для выходного колеса самотормозя-
щегося зацепления). Должны быть также известны числа зубьев
(заходов) колёс z1 и z2 и коэффициенты высоты головки ha и ради-
ального зазора с.

На основе этих исходных данных может быть рекомендован

изложенный ниже порядок определения геометрических парамет-
ров зацеплений с винтовыми зубьями колёс. При этом приняты
стандартные значения коэффициентов *

ah и с в долях нормального

модуля на рабочих окружностях.
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Зацепления с одинаковым относительным расположением колёс и

их аксоидных поверхностей

1. Радиусы рабочих окружностей rm1 и rm2:
для несамотормозящихся зацеплений

2,12,12,1 tg
2 m

x
m z

p
r β

π
= ; (8.67)

для самотормозящихся зацеплений радиус rm1 определяется по

формуле (8.67), а радиус rm2 – так:








 β−β
π

= 2
*

2
2

2 sintg
22 aaa

x
m h

zp
r . (8.68)

2. Угол γ наклона общей нормали на рабочих окружностях к
осям колёс:

2211 cossincossincos nmmnmm αβ=αβ=γ . (8.69)
3. Радиусы основных окружностей rb1 и rb2:

γ
π

= ctg
2 2,12,1 z
p

r x
b . (8.70)

4. Торцовые углы профилей на рабочих окружностях:
γβ=α ctgctgcos 2,12,1 mtm . (8.71)

5.Межосевое расстояние aw:

( )2121
2

2
2
1 cos2 tmtmmmmmw rrrra α−α±+= , (8.72)

где здесь и далее верхний знак относится к внешнему относитель-
ному расположению колёс, а нижний – к внутреннему.

6. Нормальный угол профиля αnm2, если угол αnm1 был задан:

2
2 sin

cos
cos

m
nm β

γ=α . (8.73)

7. Радиусы начальных окружностей rw1 и rw2:

12

2,1
2,1 zz

az
r w
w ±

= . (8.74)

8. Торцовый угол зацепления αtw:

2

2

1

1cos
w

b

w

b
tw r

r

r

r ==α . (8.75)

9. Радиусы окружностей вершин rа1 и rа2:

1

*

11 sin mx
a

ma p
h

rr β
π

+= ; (8.76)
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2

*

22 sin mx
a

ma p
h

rr β
π

±= . (8.77)

10. Радиусы окружностей впадин rf1 и rf2:

121 sin
*

mxawf p
c

rar β
π

−±= m ; (8.78)

212 sin
*

mxawf p
c

rar β
π

= mm . (8.79)

11. Осевые толщины зубьев на рабочих окружностях Sxm1 и

Sxm2 определяются по формулам (8.56) или (8.57).
12. Нормальные толщины зубьев на рабочих окружностях Snm1

и Snm2:
2,12,12,1 sin mxmnm SS β= . (8.80)

13. Высота 0
ah замера толщины зубьев:

2,12,1
0

2,1 maa rrh −= . (8.81)

14. Осевые углы профилей на рабочих диаметрах:

2,1

2,1
2,1 sin

tg
tg

m

nm
xm β

α
=α . (8.82)

В случае, когда требуется вписать зацепление в заданное ме-
жосевое расстояние, расчёт целесообразно начинать с определения
осевого шага. Для этого подсчитывается межосевое расстояние
при единичном шаге, а искомый шаг получается как отношение
заданного межосевого расстояния к полученному при единичном

шаге. При необходимости шаг может быть округлён до ближайше-
го желаемого значения с последующей проверкой выполнения

требуемых условий получения необходимого значения передаточ-
ной функции или условий самоторможения.

При необходимости произвести оценку степени приближения

круговых или архимедовых профилей к эвольвентным параметры

эквивалентного эвольвентного равносмещённого зацепления опре-
деляются так [3]:

торцовый модуль mt:

1

1

1

1 22

z

r

z

r
m w

t == ; (8.83)
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угол β наклона зубьев на диаметрах делительных окружно-
стей:

1
1

1
1

1

1 tgtgtg m
m

w
m

m r

r

r

r β=β=β ; (8.84)

угол профиля в торцовом сечении αt:
twt α=α ; (8.85)

нормальный угол профиля α:
βα=α costgtg t ; (8.86)

нормальный модуль m:
β= costmm ; (8.87)

коэффициент высоты головки *
aэh :

m

ph
h mxa

aэ π
β= 1

*
* sin

; (8.88)

коэффициент радиального зазора *
э

c :

m

pc
c mx
э π

β= 1
*

* sin
. (8.89)

Зацепления с противоположным относительным расположением

колёс и их аксоидных поверхностей

Геометрические параметры зацеплений с противоположным

относительным расположением колёс и их аксоидных поверхно-
стей могут быть определены в том же порядке и по тем же форму-
лам, что и для зацеплений с одинаковым расположением. Исклю-
чение составляют лишь формулы для определения следующих па-
раметров:

межосевое расстояние aw:

( )2121
2

2
2
1 cos2 tmtmmmmmw rrrra α+α±+= ; (8.90)

радиусы начальных окружностей rw1 и rw2:

12

2,1
2,1 zz

az
r w
w

m
= . (8.91)

Осевые толщины зубьев на рабочих окружностях Sxm1 и Sxm2

определяются по формуле (8.62).
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