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Л. А. Борисенко, д-р техн. наук, проф. 

ОСНОВЫ ПРОЕКТИРОВАНИЯ ЦЕПНЫХ ПЛАНЕТАРНЫХ РЕДУКТОРОВ С 
МЕЛКОМОДУЛЬНЫМИ ЗУБЧАТЫМИ ЦЕПЯМИ 

 

В статье излагается опыт разработки и исследования принципиально нового вида планетарных ме-
ханизмов с мелкомодульными зубчатыми цепными гибкими связями. Предложенные схемы прошли 
опытную проверку на макетах при различных конструкциях гибких связей и  различных значениях реа-
лизуемых передаточных отношений. 
 

Механизмы относятся к планетар-
ным механизмам с гибкими связями, 
общие принципы построения которых 
изложены в [1]. Предложенные схемы 
защищены патентами РБ [2–8]. 

Известны попытки создания пере-
даточных механизмов, в которых ис-
пользуются гибкие связи [9], однако ме-
ханизмы такого типа имеют ограничен-
ный диапазон применения и решают ча-
стные специфические задачи. Широкое 
признание получили так называемые 

волновые передачи, которые, имея ряд 
достоинств, обладают определенными 
ограничениями. Рассматриваемый здесь 
планетарный механизм может быть 
осуществлен с диапазоном передаточ-
ных отношений 40…80, который нельзя 
реализовать в волновой передаче из-за 
слишком больших деформаций гибкого 
колеса.  

Принципиальная схема передачи  
представлена на рис. 1. 

 
 

 
 
Рис. 1. Принципиальная схема планетарной передачи с гибкой связью 

 
 

Ведущий эксцентриковый вал  
приводит в движение сателлит с числом 

зубьев Z2, взаимодействующий с гибкой 
зубчатой связью, которая, в свою оче-
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редь, обкатывается по зубьям непод-
вижного зубчатого колеса Z1. В резуль-
тате того, что число зубьев гибкой зуб-
чатой связи на единицу больше числа 
зубьев неподвижного колеса, а число 
зубьев сателлита на один зуб меньше 
числа зубьев неподвижного колеса, са-
теллит Z2 получает замедленное собст-
венное вращение, которое посредством 
карданного вала или другого механизма 
того же назначения передается на вы-
ходной вал. 

Передаточное отношение этого 
механизма рассчитывается по формуле 

 
i = (Z2 / Z1) / (Z2 / Z1 – 1), 

где Z2 – число зубьев сателлита; Z1 – 
число зубьев неподвижного колеса.  

В зависимости от соотношения чи-
сел зубьев колес передаточное отноше-
ние может быть положительным или 

отрицательным. Обычно Z2 < Z1, тогда            
i < 0. 

Неподвижное колесо выполнено из 
двух половин, что обеспечивает равно-
мерное нагружение цепи без перекосов. 

Иногда высказывается мнение, что 
это волновая передача с одной волной 
деформации. Однако основным призна-
ком волновой передачи, отличающим ее 
от планетарной, считается отсутствие 
звеньев с планетарным движением [10]. 
В рассматриваемой передаче в явном 
виде присутствует сателлит с планетар-
ным движением. 

В первоначальной конструкции  в 
качестве гибкой связи использовался 
обычный зубчатый ремень из полиме-
ров – вулканизированной резины или 
полиуретана (рис. 2; на рисунке не по-
казан механизм съема вращения с са-
теллита).

 
 

 
 
Рис. 2. Зубчато-ременный планетарный механизм 

 
 

Были созданы и испытаны макеты 
механизмов, которые подтвердили ее 
работоспособность при малых нагруз-
ках. Однако существенным недостатком 
этих механизмов была малая нагрузоч-
ная способность полимерного ремня. Ее 
можно повысить, если создать металли-

ческий аналог полимерного зубчатого 
ремня – однако эту задачу по техноло-
гическим причинам пока решить не 
удалось. Тем не менее, исследования 
передачи в этом направлении могут 
быть продолжены, так как в таком вари-
анте она является близким аналогом 
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волновой передачи и может найти при-
менение в разнообразных мехатронных 
устройствах, где требуется большое пе-
редаточное отношение.  

На том же принципе основана ре-
менная планетарная передача с исполь-
зованием поликлинового ремня. Шкивы 
выполнены с соответствующими канав-
ками под него. Для натяжения ремня 
необходимо устройство предваритель-
ного натяжения, которое выполнено в 
виде эксцентрика с регулируемым экс-
центриситетом. Благодаря большому 
углу обхвата (при малой разности диа-
метров шкивов, близкой к 1800) можно 
передавать достаточно большие момен-
ты. В обычной рядовой фрикционной 
передаче это невозможно, так как при 
большом передаточном отношении на 

ведущем шкиве получается малый угол 
обхвата. Диапазон реализуемых переда-
точных отношений в этом механизме 
ограничен снизу из-за сложности съема 
движения с сателлита при большом экс-
центриситете. Механизм может быть ис-
пользован при относительно небольших 
нагрузках или в кинематических целях.  

Разработан оригинальный вариант 
зубчатого ремня, в котором роль зубьев 
выполняют плотно прижатые друг к 
другу ролики, охваченные снаружи уп-
ругим кольцом [5]. Все описанные здесь 
схемы реализованы и испытаны на мо-
делях. 

На рис. 3 представлен один из ва-
риантов механизма в разобранном виде: 
детали механизма с зубчатым ремнем с 
числом зубьев 42 и шагом зубьев 5 мм. 

 
 

 
 

Рис. 3. Детали макета зубчато-ременного планетарного механизма с полимерным ремнем  
 

Практически все детали этого ме-
ханизма, за исключением валов, могут 
быть выполнены из полимерных мате-
риалов или легких сплавов, что является 
его существенным достоинством. Ис-
пользование полимеров позволяет изго-
тавливать основные детали по литьевым 

технологиям, что удешевляет стоимость 
изделия и делает его конкурентоспо-
собным по сравнению с аналогичными 
изделиями, выполненными из стали с 
применением механообработки.  

Форма зуба ремня полукруглая, 
ширина ремня 25 мм. Поскольку ремней 
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с такими параметрами промышленность 
не выпускает, он был изготовлен нами 
самостоятельно. Для этого разработана 
специальная пресс-форма, позволившая 
в лабораторных условиях изготовить 
ремень. В качестве исходного материала 
в данной разработке была взята сырая 
резина, однако было бы предпочтитель-
нее – полиуретан. В основе ремня в ка-
честве арматуры использован металло-
корд диаметром 0,3 мм с разрывным 
усилием 70 Н. Кроме того, для усиления 
в тело каждого зуба вмонтирована ар-
матура в виде стального стержня диа-
метром 1 мм. Всего в металлической 
основе ремня содержится 50 витков ме-
таллокорда, намотанных вплотную, по-
этому разрывное усилие ремня оценива-
ется в 3500 Н. Ремень в пресс-форме 
вулканизировался при температуре 1800 
в термошкафу. Прочность ремня в ос-
новном определяется прочностью осно-
вы, т. к. в передаче усилия, благодаря 
высокой упругости, в передаче рабочей 
нагрузки участвуют до половины зубь-
ев. С учетом пятикратного запаса проч-
ности на разрыв данная модель редук-
тора может передавать крутящий мо-
мент до 50 Н·м при общем весе порядка 
250 г. Редуктор такого типа может най-
ти применение в торговом оборудова-
нии, в пищевой и фармацевтической 
промышленности, а также во многих 
других малогабаритных устройствах. 
Особым свойством редуктора является 
то, что он может быть использован без 
смазки в зацеплении, что позволяет 
применять его в чистых производствах 
(известно, что автомобильные зубчатые 
ремни успешно работают без смазки).   

Помимо приведенного выше об-
разца, были изготовлены и испытаны в 
лабораторных условиях зубчато-ремен-
ные планетарные механизмы с числом 
зубьев ремня 65 и шагом зубьев 5 мм, а 
также с серийным полиуретановым 
ремнем с числом зубьев 68 и шагом 
зубьев 5,5 мм. Всего было изготовлено 
около 10 макетов с различными конст-
руктивными отличиями в части реали-

зации гибкой связи съема движения с 
сателлита. Более высокие качественные  
характеристики могут быть достигнуты 
при серийном производстве ремня с ис-
пользованием высокопрочных полиме-
ров или металла, которые обеспечивают 
достаточную нагрузочную способность 
при модуле зубьев 0,5 мм. 

Поскольку съем движения осуще-
ствляется с прецессирующего сателли-
та, существенное значение для успеш-
ной реализации такого механизма имеет 
межосевое расстояние – чем оно мень-
ше, тем проще уравновесить механизм 
(при использовании одного сателлита 
механизм статически неуравновешен). 
Межосевое расстояние в первую оче-
редь определяется шагом зубьев, кото-
рый, в свою очередь, определяется мо-
дулем зубьев. Поэтому предпочтитель-
нее использовать гибкую связь с малым 
модулем зубьев. Ниже приводится схе-
ма к расчету межосевого расстояния 
при использовании зубчатой гибкой 
связи, в которой длина гибкой связи 
обязана быть кратной шагу зубьев. 

При выводе зависимости для опре-
деления КПД будем исходить из анало-
гии данной передачи с планетарной пере-
дачей и руководствоваться общеприня-
тым допущением, что при обращенном 
движении силы, действующие на меха-
низм, не изменяются и поэтому и их от-
ношения могут быть выражены через 
КПД обращенного механизма. Этот ме-
тод является приближенным, так как при 
обращении движения несколько меняют-
ся силы гидравлического сопротивления 
и не учитывается центробежная сила са-
теллита. Для расчета требуется лишь 
знать КПД обращенного механизма с не-
подвижными осями, в данном случае ря-
довой цепной передачи, эксперименталь-
ные значения которой определены с дос-
таточной точностью. В частности извест-
но, что КПД рядовой зубчато-цепной пе-
редачи при хороших условиях смазки 
достигает 0,99 [11]. 

Будем считать, что все подвижные 
звенья уравновешены и движутся рав-
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номерно.  
Постоянные моменты внешних сил, 

действующих на звенья 1, 2 и водило H, 
обозначим М1, М2 и МH. Здесь М1 – опор-
ный момент, который действует со сто-
роны основания на стойку. Моменты сил 
движущих считаем положительными, а 
моменты сил сопротивления – отрица-
тельными. При положительном моменте 
его направление совпадает с направлени-
ем скорости звена, при отрицательном – 
направления противоположны. 

Из условия равновесия, пренебре-
гая моментами сил трения в подшипни-
ках, имеем 

М1 + М2 + МH = 0.           (1)    

Поскольку ведущим является во-
дило, а ведомым – сателлит Z2, то иско-
мый КПД определится из условия 

 
ηH2 = М2ω2 / МHωH. 

Воспользуемся уравнением (1) и 
выразим МH через М1 и М2, а также обо-
значим iH2 = ωH / ω2 – передаточное от-
ношение планетарного механизма. Тогда 

 
     ηH2 = М2 / (М1 + М2) iH2.         (2) 

КПД обращенного механизма  

ηH = –М1ωH  / М2(ω2 – ωH). 

Отсюда  

М1 / М2 = ηH( 1 – 1 / iH2). 

Принимая полученное отношение 
справедливым для планетарного меха-
низма и подставляя его в формулу (2), 
получим формулу для определения 
КПД зубчато-цепного планетарного ме-
ханизма 

 
 ηH2 = 1/ {[ηH(1 / iH2 – 1) + 1] iH2}.    (3) 

Принимая ηH = 0,99 и iH2 = 80, по-
лучим ηH2 = 0,56, что вполне приемлемо 
для столь большого передаточного от-
ношения. Следовательно, механизм мо-
жет быть использован не только как ки-
нематический, но и для передачи срав-
нительно небольших мощностей. 

Характерной особенностью рас-

сматриваемых здесь передач является 
то, что выходным звеном выступает са-
теллит с подвижной осью вращения 
(заметим, что теоретически можно сни-
мать движение и с гибкой связи – так же 
как это делается в волновых передачах). 
Для того чтобы передать собственное 
вращение сателлита на выходной вал, 
необходимо использовать механизм пе-
редачи вращения между параллельными 
валами. В теории планетарных меха-
низмов их принято обозначать симво-
лом W [12]. Известно несколько схем 
таких механизмов. Прежде всего следу-
ет отметить механизм параллельных 
кривошипов и его конструктивный ана-
лог – шарнирно-пальцевую муфту, по-
лучившую наибольшее применение в 
циклоидально-цевочных редукторах. 
Известным и достаточно широко при-
меняемым устройством того же назна-
чения является крестовая муфта, ползу-
ны которой выполнены в виде роликов 
на игольчатых подшипниках. Оба меха-
низма имеют свои достоинства и недос-
татки, которые проявляются в конкрет-
ных случаях их использования. Еще од-
ним вариантом механизма W является 
предложенный автором короткий кар-
данный вал с пальцевыми шарнирами 
(пальцевый кардан), помещенными в 
соответствующие прорези на соединяе-
мых деталях. Конструкция и кинемати-
ка такого вала подробно рассмотрена в 
[12]. Он может успешно заменить кре-
стовую муфту.  

В разработанных нами конструкци-
ях нашли применение как пальцевый 
кардан, так и модифицированная схема 
крестовой муфты. Суть модификации 
крестовой муфты заключалась в том, что 
в отличие от классического решения, в 
котором крестообразный паз выполнен на 
промежуточном диске, здесь простые 
одинарные пазы выполнены на концах 
соединяемых валов, а шарниры на паль-
цах установлены крестообразно на обеих 
сторонах промежуточного диска. Такое 
решение дает более компактную и техно-
логическую конструкцию, т. к. отпадает 
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необходимость делать фланцы на концах 
соединяемых валов. 

Оба варианта прошли испытания в 
нескольких разработанных нами конст-
рукциях. Крестовая муфта позволяет 
минимизировать продольные габариты 
передачи и ее следует предпочесть в 
случае необходимости их ограничения. 
Карданный вал позволяет уменьшить 
перемещения в концевых шарнирах и 
тем самым несколько повысить КПД 
передачи, при этом незначительно воз-
растает продольный габарит. 

Для любого варианта механизма W 
существенное значение имеет величина 
межосевого расстояния между осью са-
теллита и центральной осью передачи. 
С его уменьшением улучшается дина-
мика передачи. Так, в данной конструк-
ции предполагается использование од-
ного сателлита и, следовательно, долж-
но быть произведено уравновешивание 
возникающих сил инерции сателлита и 

его подшипника.  
Нами предложено следующее кон-

структивное решение этой проблемы. 
Подшипник сателлита, который уста-
новлен на эксцентричной шейке вход-
ного вала, принимается максимально 
возможным за счет использования тел 
качения в виде игл малого диаметра. 
Благодаря этому возникает возможность 
эксцентрик выполнить полым и внутри 
этой полости на стороне, противопо-
ложной эксцентриситету, разместить 
дебаланс достаточной массы. Центр тя-
жести сателлита и центр тяжести деба-
ланса должны размещаться в одной 
плоскости. Таким образом осуществля-
ется полное уравновешивание сателлита 
(на рис. 2 показано конструктивное ре-
шение статически уравновешенного са-
теллита). 

Для вывода формулы расчета ме-
жосевого расстояния  рассмотрим схему 
на рис. 4. 

 
 

 
 

Рис. 4. Схема к расчету межосевого расстояния планетарного механизма с мелкомодульной цепной 
связью 

 
 

При получении этой зависимости 
следует учитывать, что гибкая связь не 
может иметь произвольную длину – ее 
длина должна быть кратна шагу зубьев 
колес. Допустим, что делительные диа-
метры колес Z1 и Z2 одинаковы. По-
скольку число зубьев гибкой связи на 
единицу больше числа зубьев колеса, ее 
длина больше длины делительной ок-

ружности колеса  на величину шага 
зубьев p = πm. Следовательно, величина 
эксцентриситета в этом случае должна 
быть равна p = πm / 2.  

За счет того, что диаметр колеса 2 
меньше, охватываемая гибкой связью 
длина по делительной окружности 
меньше длины гибкой связи на два ша-
га. Избыток длины гибкой связи ком-



Эл
ек
тр
он
на
я б
иб
ли
от
ек
а  

Бе
ло
ру
сс
ко

-Р
ос
си
йс
ко
го 
ун
ив
ер
си
те
та

Вестник  Белорусско-Российского университета. 2011. № 3 (32) 
____________________________________________________________________________________________________ 

 
Машиностроение 

30

пенсируется эксцентриситетом, кото-
рый должен увеличиться на расстояние 
катета k. 

Длина свободного участка гибкой 
связи увеличивается на один шаг, кото-
рый делится на два отрезка h = p / 2, как 
показано на рис. 4, но эти отрезки распо-
лагаются под углом α к горизонтальной 
оси, вследствие чего дополнительный 
эксцентриситет будет меньше, чем пол-
шага. Из построений на рис. 4 следует: 

 
Δ= r1 – r2; 

α = arcsin (Δ/h) = arcsin (2(r1 – r2)/p). 

Полная величина эксцентриситета 
вычисляется по формуле 

 
  e = p ( 1 + cos α)/2.           (4) 

Заметим, что при выводе формулы 
принято допущение, что точки  схода 
гибкой связи находятся на вертикаль-
ных диаметрах колес, что на самом деле 
не так. Из-за разности диаметров колес 
эти точки перемещаются, но поскольку 
разница диаметров колес незначитель-
на, полученной незначительной по-
грешностью в инженерном расчете 
можно пренебречь. 

При расчете эксцентриситета по 
приведенной формуле для гибкой связи 
с модулем зубьев 1 мм и числом зубьев 82, 
числами зубьев колес Z1 = 81 и Z2 = 80 по-
лучено значение эксцентриситета 3,2 мм. 
При практической реализации передачи 
с теми же данными получен эксцентри-
ситет 3,15 мм, что полностью подтвер-
ждает справедливость формулы. 

Основная проблема при реализа-
ции такого механизма состоит в созда-
нии мелкомодульной зубчатой цепи, так 
как такие цепи серийно не выпускают-
ся. Минимальный шаг стандартной  
зубчатой цепи равен 12,7 мм. Серийные 
зубчатые цепи хорошо зарекомендовали 
себя в работе, они обеспечивают плав-
ную работу с меньшим шумом, чем ро-
ликовые цепи, а в рядовой схеме дают 
высокий КПД – порядка 0,99 [11]. 

Нами разработана оригинальная 
конструкция и предложена технология 
изготовления такой цепи. На нее полу-
чен патент РБ [8] (рис. 5). Технология 
изготовления мелкомодульной зубчатой 
цепи практически аналогична техноло-
гии изготовления зубчатого колеса.   

 
 

 
 

Рис. 5. Две сборки зубчатых цепей с неподвижным колесом и сателлитом с числами зубьев цепей 
142 и 82 и модулем 1 мм 
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Изготавливается обычное зубчатое 
колесо с внутренними зубьями, сверлят-
ся отверстия диаметром 5 мм, а затем по 
центрам отверстий колесо разрезается 
на сегменты, в которые вставляются ци-
линдрические пальцы. Так образуются 
шарниры, обеспечивающие подвиж-
ность сегментов с зубьями. С наружной 
стороны собранное гибкое колесо охва-
тывается упругим кольцом. В нашем 
случае оно выполнено из плотно намо-
танной металлокордной проволоки диа-
метром 0,35 мм и завулканизированной 
снаружи резиной. Это кольцо выполня-
ет только монтажные функции и не уча-
ствует в передаче усилия гибкой связи. 
Усилия передаются зубьями сегментов 
в момент перехода гибкой связи с одно-
го колеса на другое, в этом случае сег-
мент выполняет роль своеобразной зуб-
чатой рейки, контактирующей одновре-
менно с зубьями обоих колес. 

Указанная конструкция зубчатой 
цепи обеспечивает ряд особенностей, 
характеризующих работу механизма. 

Первая особенность заключается в 
том, что связь звеньев-сегментов одно-
сторонняя. Это значит, что усилие от 
одного сегмента к другому может пере-
даваться только в одном направлении – 
в направлении от цилиндрического 
пальца, а следовательно, цепь может 
работать только на сжатие. Этим она 
принципиально отличается от обычных 
пластинчатых цепей. При нагружении 
крутящим моментом сателлита усилие 
со стороны зубьев сателлита передается 
контактирующим с ним зубьям цепи, 
которые, в свою очередь, через цилинд-
рические пальцы и последующие сег-
менты передают усилия на зубья непод-
вижного (опорного) зубчатого колеса. 
Опорное колесо играет роль связи,  
удерживающей цепь от простого пово-
рота так, как если бы она была непод-
вижна. При этом цепь совершает волно-
образное движение, обеспечивая воз-
можность обкатывания сателлита по ок-
ружности. 

Вторая особенность заключается в 

том, что зубья цепи входят в контакт с 
зубьями сателлита на полную высоту, 
что обеспечивает более выгодные, чем в 
волновой передаче, условия нагружения 
зубьев. Заметим, что в традиционной 
волновой передаче только небольшая 
часть зубьев из общего числа контакти-
рующих зубьев входит на полную высо-
ту – на остальных зубьях постепенно 
уменьшается глубина захода вплоть до 
полного выхода зубьев из зацепления.  

Третья особенность заключается в 
том, что для обеспечения полноты заце-
пления зубьев на участке сателлита, ох-
ватываемом цепью, при нарезании зубь-
ев цепи следует назначать определенное 
положительное смещение, а зубьям са-
теллита – отрицательное. Требуемые 
величины смещений установлены экс-
периментально. 

Коэффициент полезного действия 
рядовой цепной передачи зависит глав-
ным образом от работы сил трения в 
шарнирах, в меньшей степени – от дина-
мических воздействий, вызванных не-
равномерностью движения цепи и уда-
рами ее звеньев о зубья звездочек [11].  

 
  η = 1 / (1 + 2πkf (I + i) / Z i),        (5) 

где k – отношение диаметра валика шар-
нира к шагу, k = d / p; i – передаточное 
число; f – коэффициент трения (для пере-
дач с постоянной смазкой, работающих в 
нормальных условиях, f = 0,08…0,0124); 
Z – число зубьев одной из звездочек. 
Примем, например, к расчету вариант 
цепной передачи с шагом цепи 3,14 мм, 
числами зубьев звездочек Z1 = 81 и Z2 = 80 
с диаметром валика 5 мм. В таком случае 
передаточное отношение будет равно 
1,0125, коэффициент k = 0,37. В результа-
те расчета по формуле (5) коэффициент 
полезного действия рядовой цепной пе-
редачи при данных исходных условиях 
η = 0,994. 

Из простого геометрического по-
строения следует, что угол поворота в 
шарнире цепи между соседними звень-
ями при расположении цепи на звездоч-
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ке определяется числом зубьев звездоч-
ки  Z: 

β = 900 – α / 2,   

где α = 3600 / Z. 
Рассмотрим численный пример 

передачи с числами зубьев звездочек          
Z1 = 81, Z2 = 80. В таком случае                         
β1 = 87,770, а β2 = 87,750. 

При переходе цепи с одной звез-
дочки на другую угол поворота в шар-
нире   

ψ = β1 – β2 = 0,020. 

Столь высокое значение КПД рас-
сматриваемой рядовой  передачи объяс-
няется особенностями конструкции пе-
редачи. В ней обе звездочки имеют 
примерно одинаковый диаметр и по-
этому при переходе цепи с одной звез-
дочки на другую имеет место очень ма-
лый поворот звеньев в шарнире цепи.  

Помимо подробно рассмотренной 
выше конструкции зубчатой цепи, раз-
работана, изготовлена и испытана кон-
струкция мелкомодульной гибкой связи 
на основе использования пластин обыч-
ной втулочной цепи, на внутренней сто-
роне которой нарезаны зубья [2]. Пред-
ложенная автором усовершенствован-
ная конструкция мелкомодульной зуб-
чатой цепи может быть использована и 
в рядовых зубчато-цепных передачах. 

В настоящее время спроектирова-
ны, изготовлены и испытаны различные 
конструкции планетарных механизмов с 
зубчатыми цепями. Фотографии этих 
механизмов для сокращения объема 
статьи здесь не приводятся, но по кон-
струкции они аналогичны представлен-
ному выше  макету на рис. 2 с той лишь 
разницей, что зубчатый ремень заменен 
на зубчатую цепь. 

 
Выводы 

Планетарная передача с мелкомо-
дульной зубчатой цепью представляет 
принципиально новое техническое ре-
шение. Ее технические возможности в 
основном объясняются особенностями 
предложенной конструкции мелкомо-

дульной зубчатой цепи. Технология из-
готовления такой цепи не представляет 
серьезных затруднений. Она полностью 
основана на технологии изготовления 
мелкомодульного зубчатого колеса с 
внутренними зубьями. Благодаря изгибу 
цепь принимает форму огибаемого ею 
колеса, при этом отсутствуют проблемы 
интерференции зубьев во внутреннем 
зацеплении при разности чисел зубьев в 
один зуб, что характерно для планетар-
ных механизмов схемы К–H–V. Основ-
ная  эксплуатационная особенность, от-
личающая ее от традиционных плане-
тарных зубчатых механизмов, – высокая 
нагрузочная способность и долговеч-
ность при малых габаритах благодаря 
участию в передаче большого числа 
зубьев с мелким модулем. Передача 
может реализовывать широкий диапа-
зон передаточных отношений, начиная с 
40 и выше, при сохранении компактно-
сти. Она может найти применение во 
многих простых устройствах ограни-
ченной мощности взамен применяемых 
в настоящее время традиционных пере-
дач. Мелкомодульная зубчатая цепь, 
предложенной автором конструкции, 
может найти место и в обычных рядо-
вых передачах, тем самым расширив 
диапазон применения зубчатых цепей в 
машиностроении. 
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