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Силовое замыкание – широко используемый наряду с геометрическим замыканием прием обеспечения не-

размыкания (постоянного контакта) рабочих поверхностей высших кинематических пар. В распространен-
ном механизме с высшей кинематической парой – зубчатой передаче с постоянным передаточным отноше-
нием – традиционно с большим успехом используется геометрическое замыкание, обеспечивающее в наиболее 
распространенной эвольвентной передаче как постоянство межосевого расстояния, так и наличие необхо-
димых зазоров (радиального и бокового) в зацеплении. При этом реализация ее функционального назначения не 
создает никаких предпосылок для применения силового замыкания элементов. В специфической планетарной 
плавнорегулируемой передаче реализация функционального назначения (изменения передаточного отношения 
передачи) происходит в результате синхронного радиального перемещения сателлита и секторов централь-
ного зубчатого колеса, сопровождаемого изменением межосевого расстояния. В этом случае также может 
быть реализовано геометрическое замыкание рабочих поверхностей, но это потребует создания сложного 
механизма. 

Силовое замыкание сателлита и секторов центрального зубчатого колеса обеспечивает значительное уп-
рощение конструкции передачи, позволяя при изменении передаточного отношения передачи сообщать 
управляющее воздействие только одному из ее элементов – сателлиту или секторам центрального зубчатого 
колеса. Инверсия их кинематических функций (фиксация сателлита от вращения вокруг собственной оси 
и сообщение центральному зубчатому колесу выходного движения) одновременно развивает тенденцию уп-
рощения конструкции передачи и диктует необходимость, во-первых, использования типа зацепления, исклю-
чающего двухпрофильный контакт, и, во-вторых, использования в качестве источника замыкающей силы 
упругого элемента, не требующего для выполнения своей функции связи с окружающей средой. Если замена 
в планетарной плавнорегулируемой передаче типа зацепления не является проблемой, то выбор вида и конст-
рукции упругого элемента для силового замыкания представляет собой сложную задачу. 

В статье описано влияние на конструкцию передачи упругих элементов различных типов: с пружинами 
сжатия, общим для всех зубчатых секторов торсионом, индивидуальными торсионами, поворотным гидро-
двигателем. 

 
Ключевые слова: планетарная плавнорегулируемая передача, сателлит, составное центральное зубчатое ко-
лесо, силовое замыкание. 

 
 

Введение 
дним из магистральных направлений 
улучшения эксплуатационных характе-
ристик транспортных средств является 

совершенствование их трансмиссий [1, 2], не-
маловажной составной частью которых до на-
стоящего времени остаются коробки перемены 
передач (КПП). Специалисты, абстрагируясь от 
рассмотрения электромеханических трансмис-
сий, используемых в основном на транспортных 
средствах большой мощности, выделяют сле-
дующие конструкции современных КПП (клас-
сификация механических КПП приведена в [3], 
автоматических КПП – в [4]): механическая, 
автоматическая (с гидротрансформатором), сек-
вентальная (гидромеханическая, управляемая 
электроникой, управляемой, в свою очередь, 
водителем), роботизированная (механическая, 

управляемая электроникой), роботизированная 
с двойным сцеплением, вариаторная (с фрикци-
онным вариатором) (Коробки передач: какие 
они бывают. URL: http://spokoino.ru/articles/ 
ustroistvo_avto/korobki_peredach). Необходимо 
подчеркнуть, что значительная часть современ-
ных исследований посвящена механическим 
(Саламандра К. Б. Анализ и синтез механизмов 
робототехнических систем, автоматических ли-
ний и коробок передач на основе принципа мно-
гопоточности : дис. … д-ра техн. наук, 2020), [5] 
и гидромеханическим (Васильев В. В. Разработ-
ка адаптивных законов управления агрегатом 
трансмиссии колесной машины «гидродинами-
ческая передача – муфта сцепления – вальная 
коробка передач» : дис. … канд. техн. наук, 
2018), [6] КПП, что свидетельствует о сохра-
няющейся актуальности использования механи-
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ческих передач в трансмиссиях транспортных 
средств. Скрупулезно сравнивая вариаторную 
КПП с автоматической, автомобилисты, отме-
чая ряд несомненных преимуществ вариатора 
(см., например, Орлов С. Г. Математические мо-
дели, алгоритмы и программный комплекс для 
расчета динамики систем твердых деформируе-
мых тел с многочисленными контактными взаи-
модействиями : дис. … д-ра физ.-мат. наук, 2018) 
(напомним, фрикционного), отдают предпочте-
ние последней (Вариатор или автомат. URL: 
http://avto-blogger.ru/trans/variator-ili-avtomat.html), 
[7]. Показательно, что авторы сопоставления 
механической и автоматической КПП по таким 
показателям, как цена, легкость управления, 
расход топлива, обслуживание, сложность ре-
монта, ресурс, приоритет отдают механической 
КПП (АКПП победила механику. URL: 
http://spokoino.ru/articles/ustroistvo_avto/akpp_ 
pobedila_mehaniku), [8], противопоставляя ее 
достоинствам комфорт и быстрое обучение 
вождению, достигаемые с помощью автомати-
ческой КПП. Существенно (и выделим это осо-
бо), что в некоторых источниках обращается 
внимание на тот факт, что роботизированная 
КПП с двойным сцеплением, признаваемая 
наиболее перспективной, по сути является ре-
зультатом развития механической КПП, что 
также свидетельствует о наличии у механиче-

ских КПП неиспользованных резервов разви-
тия (Автомат или механика: что лучше. URL: 
https://techautoport.ru/transmissiya/korobka-peredach/ 
avtomat-ili-mehanika.html). В свете сказанного 
интерес представляет использование в транс-
миссиях транспортных средств современных 
модификаций плавнорегулируемых передач, 
в частности зубчатой планетарной плавнорегу-
лируемой передачи (вариатора зубчатого). 
В настоящее время наиболее перспективными 
представляются две модификации этой переда-
чи – с соосными и оппозитными зубчатыми 
венцами сателлита (рис. 1). 

Общим принципом для них, благодаря ко-
торому обеспечивается наиболее простая 
и компактная конструкция обеих модифика-
ций передачи, является силовое замыкание 
зубчатых венцов сателлита и секторов цен-
трального зубчатого колеса. Реализация этого 
принципа в каждой модификации передачи 
имеет свои особенности. В первой модифика-
ции (рис. 1, а) из двух участвующих в сило-
вом замыкании элементов активным является 
зубчатый сектор, а во второй модификации 
(рис. 1, b) – зубчатый венец сателлита. При 
этом постоянный контакт пассивного и актив-
ного элементов обеспечивается силой упруго-
сти, развиваемой специальными упругими 
элементами. 
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Рис. 1. Перспективные модификации планетарной плавнорегулируемой передачи: а – с соосными зубчатыми 
венцами сателлита; b – оппозитными зубчатыми венцами сателлита; 1 – ведущий вал; 2 – пружина силового замыкания 
сателлита и секторов центрального зубчатого колеса; 3 – двухпоточный сателлит; 4 – корпус передачи; 5 – механизм регу-
лирования передаточного отношения; 6 – кривошип; 7 – вспомогательная планетарная передача; 8 – ведомый вал; 9 – тор-
сион; 10 – направляющая; 11 – сектора центрального зубчатого колеса; 12 – противовес; 13 – корпус центрального зубча-
того колеса; 14 – эксцентричные втулки; 15 – эксцентрики ведущего вала 

Fig. 1. Perspective modifications of planetary continuously adjustable gear train: a - with coaxial gear rims of the satellite; 
b - satellite gear opposite; 1 - drive shaft; 2 - spring of force closure of the satellite and the sectors of the central gear wheel; 3 - 
two-stream satellite; 4 - transmission housing; 5 - gear ratio regulation mechanism; 6 - crank; 7 - auxiliary planetary gear; 8 - driven 
shaft; 9 - torsion bar; 10 - guide; 11 - sectors of the central gear wheel; 12 - counterweight; 13 - the body of the central gear wheel; 
14 - eccentric bushings; 15 - eccentrics of the drive shaft 
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Приемлемый вариант конструкции передачи 
первой модификации описан в статье автора 
«Планетарная плавнорегулируемая передача 
с силовым замыканием сателлита и центрально-
го зубчатого колеса: от идеи к конструкции» 
(Наука и техника. 2018. Т. 17, № 3. С. 228–237). 

Целью данной статьи является первичная 
оценка влияния типа упругого элемента, обес-
печивающего силовое замыкание элементов 
планетарной плавнорегулируемой передачи, как 
на собственную конструкцию, так и на конст-
рукцию передачи в целом, реализуемая в ре-
зультате проработки возможных технических 
решений по конструкции узла «зубчатый сектор 
центрального зубчатого колеса – упругий эле-
мент – корпус центрального зубчатого колеса» 
и оценки численными методами его работоспо-
собности по критериям прочности и собирае-
мости. 

Использование цилиндрической пружины 
Рассмотрим особенности реализации силово-

го замыкания в передаче второй модификации. 
Активным (создающим управляющее усилие) 
элементом является сателлит. Наиболее прием-
лемым представляется эксцентриковый меха-
низм регулирования передаточного отношения. 
Для дальнейшего упрощения конструкции зуб-
чатые венцы сателлита должны быть зафикси-
рованы от вращения вокруг собственной оси, 
а выходным звеном должно быть центральное 
зубчатое колесо, к зубчатому сектору которого 
должно быть приложено замыкающее усилие 
упругого элемента. Перемещение секторов 
должно быть синхронизировано. 

Силовое замыкание может осуществляться 
упругим элементом (традиционно считается бо-
лее простым) и гидросистемой. При этом воз-
можны два варианта использования упругих 
элементов: каждый из секторов центрального 
зубчатого колеса снабжается упругим элемен-
том или используется один общий упругий эле-
мент. Учитывая необходимость синхронизации 
перемещений секторов, оба варианта представ-
ляются приемлемыми. 

Рассмотрим, под действием каких сил нахо-
дится сектор (рис. 2). При использовании в ка-
честве источника замыкающей силы Fspr цилин-
дрической пружины сжатия возникает конфликт 
между рабочими перемещениями основных 
элементов передачи и соответствующей этим 
перемещениям развиваемой пружиной силы, 
суть которого в том, что при наибольшем пере-
даточном отношении передачи (ему должна 
соответствовать наибольшая сила FY) прогиб 
пружины наименьший. 

Fspr

Fcon

FY

Сателлит

Зубчатый сектор
центрального

зубчатого колеса

 
Рис. 2. Силы, действующие на сектор центрального 
зубчатого колеса: Fspr – сила, развиваемая замыкающей 
пружиной; FY – радиальная сила в зацеплении; Fcon – 
управляющая сила, создаваемая механизмом регулирова-
ния передаточного отношения 

Fig. 2. Forces acting on the sector of the central gear: Fspr 
- force developed by the closing spring; FY - radial force in 
engagement; Fcon - control force generated by the gear ratio 
control mechanism 

Для уяснения сути упомянутого конфликта 
и поиска путей снижения его остроты рассмот-
рим типичную характеристику пружины сжатия 
(рис. 3). 
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Рис. 3. Расчетная схема пружины: d – диаметр заготов-
ки; D1 – наружный диаметр; D2 – внутренний диаметр; l – 
длина пружины; F – сила (индексы при l и F соответству-
ют деформации пружины: 1 – первичной, 2 – рабочей, 3 – 
максимальной) 

Fig. 3.Calculation diagram of the spring: d – work piece 
diameter;D1 - outer diameter;D2 - inner diameter; l is the length 
of the spring; F - force (indices at l and F correspond to spring 
deformation: 1 – primary, 2 – working, 3 - maximum) 



ISSN 1813-7903. Вестник ИжГТУ имени М. Т. Калашникова. 2021. Т. 24, № 2 

 

24

Значения параметров для расчета пружины 
определим исходя из параметров планетарной 
плавнорегулируемой передачи, пригодной для 
использования в таких специфических транс-
портных средствах, как грузовики средней гру-
зоподъемности (табл. 1). 

 
Таблица 1. Параметры планетарной  
плавнорегулируемой передачи 
Table 1. Parameters of planetary continuously  
adjustable gear train 

Наименование параметра Значение
параметра 

Передаваемый передачей вращающий 
момент, Т, Н · м 8000 

d2min, мм 384 Диаметры  
центрального  
зубчатого колеса: d2max, мм 552 
Диаметр сателлита, d1, мм 384 
Число зубьев сателлита, z1 31 
Коэффициент укорочения трохоиды, λ 0,7 

 
Из этих данных следует, что перемещение 

сектора центрального зубчатого колеса, следо-
вательно, максимальная (рабочая) деформация 
пружины составляет 84 мм. 

Учитывая, что при максимальном передаточ-
ном отношении передачи сателлит не может 
взаимодействовать более чем с одной цевкой, 
по формуле (21) из [9] определим максимальное 
значение силы FY для худшего случая ее распо-
ложения (вертикального): 

2 1

8 .Y
TF

d z
=

λ
 

Значения силы FY при максимальном (FYmax) 
и минимальном (FYmin) передаточном отношении 
передачи, определяемом величиной d2, приведе-
ны в таблице 2. 

 
Таблица 2. Значения силы FY 
Table 2. Values of force FY 

Наименование параметра Значение
параметра 

При максимальном  
передаточном отношении  
передачи, FYmax, Н 7680,5 Значения 

силы FY При минимальном  
передаточном отношении  
передачи, FYmin, Н 5343 

 
Поскольку в плавнорегулируемой передаче 

обеспечивается синхронизация радиального пе-
ремещения секторов центрального зубчатого 
колеса, рассмотрим вариант использования об-
щего для всех секторов упругого элемента – 

пружины сжатия. В этом случае значениям сил 
FYmin и FYmax должны соответствовать силы F2 
и F1 характеристики проектируемой пружины 
соответственно. При этом соответствие FYmax 
и F1 обеспечивает работоспособность передачи, 
но механизм регулирования передаточного от-
ношения должен будет преодолевать возрас-
тающую силу F2 при уменьшении передаточно-
го отношения передачи. 

На основе алгоритма расчета пружин, соз-
данного по ГОСТ 13765–86 «Пружины винто-
вые цилиндрические сжатия и растяжения из 
стали круглого сечения. Обозначение парамет-
ров, методика определения размеров» при по-
мощи специального калькулятора (Онлайн-
расчет пружин сжатия. URL: zakazpruzhin.ru) 
можно получить размеры пружин для некото-
рых исходных данных, соответствующих конст-
рукции передачи (табл. 3). 

 
Таблица 3. Исходные данные для расчета  
замыкающей пружины 
Table 3. Initial data for calculating the closing spring 

Параметр пружины Значение параметра
Вариант оформления опорных  
витков 

Поджаты, 
зашлифованы 

Наружный диаметр D1, мм 60 
Внутренний диаметр D2, мм 40 
Полное количество витков n1 10 
Количество рабочих витков n 12 
Диаметр заготовки d, мм 10 
Длина пружины в свободном  
состоянии l0, мм 194 

 
Этим исходным данным соответствует ха-

рактеристика пружины, параметры которой 
приведены в таблице 4. 

 
Таблица 4. Параметры характеристики  
замыкающей пружины 
Table 4. Closing spring characteristic parameters 

Сила пружины, Н Высота пружины, мм 
F1 = 785 l1 = 184 
F2 = 7379 l2 = 100 
F3 = 8556 l3 = 85 

 
Очевидно, что пружина с такой характери-

стикой неприемлема для планетарной плавно-
регулируемой передачи ни по силовым пара-
метрам (FYmax >> F1), ни по габаритам: внут-
ренний объем центрального зубчатого колеса 
достаточно насыщен для того, чтобы в нем 
нашлось место для детали с такими размерами. 
Как фундаментальные источники [10], так 
и известные результаты анализа силового за-
мыкания в планетарной плавнорегулируемой 
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передаче показывают, что, варьируя величины 
деформации и жесткость пружины (фасонная 
пружина), можно получить пусть не требуе-
мую, но приемлемую ее характеристику, но 
это ни в коей мере не является достаточной 
компенсацией неизбежного значительного 
увеличения размеров центрального зубчатого 
колеса. 

Рабочий прогиб пружины может быть 
уменьшен путем усложнения конструкции кор-
пуса зубчатого сектора в соответствии со схе-
мой, приведенной на рисунке 4, а–c. При этом 
корпус двухпоточного сектора 1 выполнен со-

стоящим из наружного 2 и внутреннего 3 кор-
пусов, причем наружный корпус радиально пе-
ремещается по направляющим 4 корпуса 5 цен-
трального зубчатого колеса, а внутренний – по 
направляющим 6 наружного корпуса. На на-
ружном корпусе с возможностью вращения за-
креплены зубчатые колеса 7, находящиеся в за-
цеплении с закрепленными на корпусе цен-
трального зубчатого колеса зубчатыми рейками 
8. С зубчатыми колесами 7 жестко связаны зуб-
чатые сектора 9, находящиеся в зацеплении 
с закрепленными на внутреннем корпусе зубча-
тыми рейками 10. 
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Рис. 4. Вариант конструкции корпуса двухпоточного сектора центрального зубчатого колеса:  
а–с – вид спереди, сбоку и сверху соответственно; d – расчетная схема 

Fig. 4. A variant of the design of the body of the double-flow sector of the central gear wheel:  
a-c - front, side and top views, respectively; d - calculation scheme 

Такая конструкция корпуса зубчатого секто-
ра позволяет уменьшить ход наружного корпу-
са, воспринимающего усилие упругого элемен-

та, в R / r раз (см. рис. 4, d), но, в соответствии 
с золотым правилом механики, требует во 
столько же раз увеличить рабочее усилие пру-
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жины. Проверочный расчет на калькуляторе 
«Онлайн-расчет пружин сжатия» (см. табл. 5) 
при R / r = 1,95, что соответствует F2 ≈ 15000 Н, 
подтверждает нецелесообразность использова-
ния пружины и в этом случае. 

 
Таблица 5. Исходные данные и результаты  
расчета варианта замыкающей пружины 
Table 5. Initial data and calculation results  
of the closing spring option 

Параметр пружины Значение параметра
Вариант оформления опорных  
витков 

Поджаты, 
зашлифованы 

Диаметр заготовки, d, мм 11 
Наружный диаметр, D1, мм 50 
Внутренний диаметр, D2, мм 28 
Рабочее количество витков, n 9 
Полное количество витков, n1 10 
Предварительная нагрузка, F1, Н 3027,38 
Рабочая нагрузка, F2, Н 15742,36 
Максимальная нагрузка, F3, Н 23764,91 
Длина при соприкосновении  
витков, L3, мм 71,50 
Длина пружины в свободном  
состоянии, L0, мм 150 
Жесткость пружины, с, H / мм 302,74 
Шаг, t, мм 16,69 

 
Пружина с приведенной характеристикой 

представляется работоспособной, но малоэф-
фективной по той причине, что в конце регули-
рования передаточного отношения передачи от 
максимального значения к минимальному меха-
низму регулирования придется преодолевать 
сопротивление пружины примерно в 8000 Н. 
При этом остается нерешенной проблема раз-
мещения на корпусе центрального зубчатого 
колеса упругого элемента таких размеров. 

Использование индивидуальных пружин для 
каждого сектора приведет к увеличению (пусть 
и меньшему) диаметра центрального зубчатого 
колеса или серьезному усложнению конструк-
ции не одного, а всех корпусов секторов, при 
отсутствии решения главной проблемы: увели-
чения сопротивления перемещению секторов 
при уменьшении передаточного отношения пе-
редачи. 

Использование торсиона 
Как цилиндрическая, так и фасонная пру-

жины не единственный тип упругого элемента, 
используемого в передаточных механизмах. 
В [11, 12] приведены примеры использования 
торсионов в плавнорегулируемой передаче 
и трансформаторе момента, а в статье Данько-
ва А. М. «Совершенствование конструкции уз-
ла сателлита планетарной плавнорегулируемой 

передачи» (Механика машин, механизмов 
и материалов. 2016. № 2) показана возмож-
ность использования торсионов в качестве уп-
ругих компенсаторов кинематической погреш-
ности планетарной плавнорегулируемой пере-
дачи. Рассмотрим возможность использования 
их в сложившейся конструкции центрального 
зубчатого колеса. С учетом невозможности 
реализации с помощью торсионов больших 
упругих перемещений приемлемой представ-
ляется приведенная на рисунке 5 модифициро-
ванная схема узла для создания нажимного 
усилия. 
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Рис. 5. Узел для создания нажимного усилия  

на базе торсионов 

Fig. 5. Node for creating a push force based on torsions 

Узел включает два смонтированных в корпу-
се 1 центрального зубчатого колеса и последо-
вательно расположенных торсиона: сплошной 2 
и трубчатый 3. На опорной шейке сплошного 
торсиона жестко закреплены зубчатые колеса: 
колесо 4, передающее через зубчатую рейку 5 
ранее принятое в качестве расчетного усилие 
F2 = 15000 Н наружному корпусу 6, и колесо 7, 
посредством которого торсионы всех секторов 
объединяются в одну систему. 

Из диссертации Пазяк А. А. «Разработка по-
луобкатной плоскоконической передачи для 
приводов запорной арматуры (2017), а также 
[13] следует, что важнейшим критерием работо-
способности зубчатых передач является кон-
тактная прочность. Определим делительный 
диаметр d1 зубчатого колеса 4 (см. рис. 5) зубча-
то-реечной передачи исходя из того соображе-
ния, что окружная сила в зацеплении должна 
быть равна 2 15000 Н.t tubF F F= = =  Из ниже-
приведенной формулы без ущерба для сути рас-
сматриваемого вопроса упрощенной по сравне-
нию с ГОСТ 21354–87 «Передачи зубчатые ци-
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линдрические эвольвентные внешнего зацепле-
ния. Расчет на прочность» имеем 

 
[ ]
пр 1

31 2

11,35 ,H H

H bd

E T K K ud
u

α β ±⎛ ⎞= ⎜ ⎟
⎝ ⎠σ ψ

 (1) 

где Епр – приведенный модуль упругости стали, 
5

пр 2,1 10E = ⋅  МПа; Т1 – момент на зубчатом ко-

лесе, 1 0,5 ;tТ F d=  KНα – коэффициент распреде-
ления нагрузки между зубьями при 6-й степени 
точности (nст = 6) ст1 0,06 ( – 5) 1,06;Н nK α = + ⋅ =  

bdψ  – коэффициент относительной ширины 
зубчатого колеса, bdψ  = 0,4; KHβ – коэффициент 
концентрации нагрузки, KHβ = 1,07; [ ]Hσ  – до-

пускаемые контактные напряжения, [ ]Hσ  = 
= 1000 МПа; u – передаточное число, для рееч-
ной передачи выражение в круглых скобках 
равно 1. 

Подставляя в формулу (1) значение Т1 в об-
щем виде и решая ее относительно d1, получим 
выражение для определения последнего 

[ ]
пр3/2

1 2

11,35
2

t H H

H bd

E F K K ud
u

α β ±⎛ ⎞= ⎜ ⎟
⎝ ⎠σ ψ

 

и рассчитаем создаваемый одним общим торси-
онным узлом момент Ttor = T1 (полученные 
здесь и далее результаты расчетов сведены в 
табл. 6). 

Определим диаметры торсионов одного об-
щего для всех зубчатых секторов торсионного 
узла по рекомендациям [14]: 

– наружный диаметр tubD  трубчатого по фор-
муле 

[ ]( )3 4
1,72 ,

1
tor

tub
TD =

τ − β
 

где [ ]τ  – допускаемые напряжения кручения, 
ориентируясь на средние условия изготовления 
и эксплуатации принимаем [ ]τ  = 800 МПа;  
β = dtub / Dtub – относительная величина диаметра 
отверстия, β = 0,8; 

– внутренний диаметр dtub  трубчатого по 
формуле dtub = Dtubβ; 

– диаметр sold  сплошного торсиона как 

 
[ ]

31,72 .tor
sol

Td =
τ

 (2) 

Оценим требуемый угол φt  закручивания 
торсионов, при котором обеспечивается пере-
мещение наружного корпуса зубчатого сектора, 
равное 42 мм, с учетом значения диаметра зуб-
чатого колеса d1 по формуле 

1

36042 .t d
°

ϕ = ⋅
π

 

Будем считать, что угол tϕ  поровну распре-
деляется между трубчатым и сплошным тор-
сионами, то есть tϕ  = tubϕ  + ,solϕ  а tubϕ  = solϕ  = 
= tϕ  / 2. При этих условиях определим длины 
торсионов по соответствующим формулам: 

– сплошного soll  как 

 ,
2

t psol
sol

tor

G J
l

T
ϕ ⋅ ⋅

=
⋅

 (3) 

где G – модуль сдвига, G = 48,2 10⋅  МПа; Jpsol – 

полярный момент инерции, 
4

;
32

sol
p

dJ π
=  

– трубчатого tubl  как 

,
2

t ptub
tub

tor

GJ
l

T
ϕ

=  

здесь ( )4 4 .
32ptub tub tubJ D dπ

= −  

Результаты вычислений, приведенные в таб-
лице 6, свидетельствуют, что полученное значе-
ние длины сплошного и трубчатого торсионов 
неприемлемо по компоновочным соображени-
ям. Устанавливать диаметрально противопо-
ложно два торсионных узла нецелесообразно, 
так как это приведет к уменьшению длин тор-
сионов всего лишь в 1,26 раза (см. формулы (2), 
(3)). В этих обстоятельствах напрашивается 
двукратное (по крайней мере!) уменьшение угла 
закручивания торсионов, которое может быть 
достигнуто при использовании редуцирующего 
механизма, скорее всего, рычажного типа, спо-
собного обеспечить наибольшую компактность. 
Но такое усложнение конструкции вряд ли бу-
дет оправданным. 

При использовании индивидуальных торси-
онных узлов на каждом из зубчатых секторов 
имеем следующую картину. В этом случае один 
узел должен создавать момент  

,tor
tor k
′ =

TT  

где k – число секторов центрального зубчатого 
колеса, в нашем случае k = 7. 
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Наружный диаметр tubD′  трубчатого торсиона 

[ ]( )3 4
1,72 .

1
tor

tub
TD

′
′ =

τ − β
 

Внутренний диаметр трубчатого торсиона 
.tub tubd D′ ′= ⋅β  

Диаметр sold ′  сплошного торсиона 

[ ]
31,72 .tor

sol
Td

′
′ =

τ
 

Сохраняя прежние значения углов закручи-
вания торсионов, определим сначала длину soll′  
сплошного торсиона по формуле 

,
2
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tor

GJ
l

T
′ϕ
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где 
4

,
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а затем длину tubl′  трубчатого по формуле 

,
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T
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′

 

здесь ( )4 4 .
32ptub tub tubJ D dπ′ ′ ′= −  

Результаты оценок работоспособности этого 
варианта конструкции упругого узла (см. табл. 6) 
также неприемлемы как по компоновочным, так 
и конструктивным соображениям, потому что 
варьирование размерами торсионов с целью по-
лучить приемлемое решение представляется 
контрпродуктивным. 

 
Таблица 6. Параметры торсионых узлов 
Table 6. Parameters of torsion units 

Значение параметра Наименование и размерность параметра расчетное принятое 
Делительный диаметр зубчатого колеса зубчато-реечной передачи, d1, мм 104,8  
Момент на зубчатом колесе, T1, Н · мм 786000  
Момент, создаваемый одним общим торсионным узлом, Ttor, Н · мм 786000  
Момент, создаваемый индивидуальным торсионным узлом, torT ′ , Н · мм 112285,7  
Наружный диаметр трубчатого торсиона, Dtub, мм 20,34 21 
Внутренний диаметр трубчатого торсиона, dtub, мм 16,27 17 
Диаметр сплошного торсиона, dsol, мм 17,1 17 
Требуемый угол закручивания трубчатого и сплошного торсионов при заданном 
перемещении корпуса зубчатого сектора, ϕt, рад 0,8  
Полярный момент инерции сплошного торсиона, Jpsol, мм4 8199,66  
Длина сплошного торсиона, lsol, мм 342,17  
Полярный момент инерции трубчатого торсиона, Jptub, мм4 10893,47  
Длина трубчатого торсиона, ltub, мм 454,59  
Наружный диаметр индивидуального трубчатого торсиона, tubD′ , мм 10,66 11 
Внутренний диаметр индивидуального трубчатого торсиона, tubd ′ , мм 8,52 9 
Диаметр индивидуального сплошного торсиона, sold ′ , мм 8,9 9 
Полярный момент инерции индивидуального сплошного торсиона, psolJ ′ , мм4 644,12  
Длина индивидуального сплошного торсиона, soll′ , мм 188,16  
Полярный момент инерции индивидуального трубчатого торсиона, ptubJ ′ , мм4 793,25  
Длина индивидуального трубчатого торсиона, tubl′ , мм 231,72  

 
Как альтернативу рассмотренным вариантам 

конструкции упругого узла целесообразно рас-
смотреть возможность использования в качестве 
источника силы при силовом замыкании пово-
ротного гидродвигателя: в рамках данной статьи – 
чисто умозрительно из-за специфичности вопро-
са. Представляется, что для улучшения баланси-
ровки центрального зубчатого колеса следует 
использовать два четырехпоршневых гидродви-
гателя реечно-шестеренного типа, установлен-

ных с целью упрощения балансировки диамет-
рально противоположно на валах зубчатых колес 
зубчато-реечных механизмов радиального пере-
мещения секторов. При этом зубчатые колеса 
всех секторов объединяются в многопоточную 
систему с помощью центрального зубчатого ко-
леса внешнего или внутреннего зацепления. 
Приняв с учетом конструкции гидродвигателя 
значение момента Тmot = 0,5 Т1 / 2 на взаимодей-
ствующем с зубчатой рейкой зубчатом колесе 
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гидродвигателя, оценим его делительный диа-
метр 

[ ]
пр

3 21,35 mot H H
mot

H bd

E T K K
d α β=

σ ψ
 

и, принимая значение motd  целым, определим 
угол ϕmot поворота шестерни при ходе поршня 
84 мм по формуле 

г

360 84 .
2mot d

° ⋅
ϕ =

π
 

Результаты расчетов приведены в таблице 7. 
 

Таблица 7. Расчет параметров элементов  
гидропривода 
Table 7. Calculation of parameters of hydraulic drive 
elements 

Наименование параметра Значение
параметра

Момент на зубчатом колесе гидродви-
гателя, Тmot, Н · мм 196500 
Расчетный делительный диаметр зубча-
того колеса гидродвигателя, dmot, мм 66,03 
Принятый делительный диаметр зубча-
того колеса гидродвигателя, dmot, мм 66 
Угол поворота зубчатого колеса гидро-
двигателя, φmot, град 72,92 

 
Полученные результаты (см. табл. 7) пред-

ставляются удовлетворительными, тем более 
что в этом случае корпус сектора не надо делать 
составным, усложняя конструкцию и без того 
сложного агрегата. 

Заключение 
Рассмотрены четыре варианта исполнения 

узла «зубчатый сектор центрального зубчатого 
колеса – упругий элемент – корпус центрально-
го зубчатого колеса»: с пружинами сжатия, об-
щим для всех зубчатых секторов торсионом, 
индивидуальными торсионами, поворотным 
гидродвигателем. 

Упругий элемент в виде пружины сжатия 
удовлетворительно выполняет свою функцию 
только в модификации планетарной плавноре-
гулируемой передачи с соосными зубчатыми 
венцами сателлита, конструктивная сложность 
которой вследствие этого уменьшается, но все 
же уступает сложности модификации передачи 
с сателлитом с оппозитными зубчатыми венца-
ми. Использование пружины сжатия в этой мо-
дификации малоэффективно по следующим со-
ображениям. В ее конструкции активным (то 
есть создающим управляющее воздействие при 
регулировании передаточного отношения) явля-

ется сателлит, а пассивным (взаимодействие 
которого с активным обеспечивается пружиной 
сжатия) – зубчатый сектор центрального зубча-
того колеса. При максимальном передаточном 
отношении передачи, когда силы в зацеплении 
максимальны, зубчатые сектора имеют наи-
меньший вылет относительно оси вращения 
центрального зубчатого колеса, а пружины сжа-
тия – наименьшую деформацию. Это значит, 
что потенциальная энергия системы «зубчатый 
сектор центрального зубчатого колеса – упру-
гий элемент – корпус центрального зубчатого 
колеса» будет минимальной, в то время, как 
должна быть максимальной, что возможно 
только при воздействии на систему внешних 
сил, то есть тогда, когда опоры пружин, связан-
ные с корпусом центрального зубчатого колеса, 
будут в процессе регулирования передаточного 
отношения совершать радиальные перемещения 
в два раза превышающие перемещения зубча-
тых секторов. Это обстоятельство, усложняю-
щее конструкцию передачи в такой же степени, 
как и наличие механизма управления переда-
точным отношением передачи, с не менее высо-
кой кинематической точностью реализующего 
два управляющих воздействия, не представля-
ется непреодолимым препятствием как для реа-
лизации являющейся прогрессивной идеи сило-
вого замыкания сателлита и центрального зуб-
чатого колеса в предложенном виде, так 
и поиска других решений проблемы. 

Проделанный исходя из этой констатации 
анализ использования в узле «зубчатый сектор 
центрального зубчатого колеса – упругий эле-
мент – корпус центрального зубчатого колеса» 
торсионов достаточно убедительно показывает, 
что системы силового замыкания с торсионами 
в качестве замыкающих упругих элементов 
страдают теми же пороками, что и системы со 
спиральными пружинами, создавая дополни-
тельное сопротивление при изменении переда-
точного отношения передачи от максимального 
до минималного, плохо вписываются в габари-
ты передачи и поэтому их применение требует 
революционных конструктивных решений, на-
пример, изменения пространственной ориента-
ции общего торсиона и размещение его на 
внешних поверхностях корпуса центрального 
зубчатого колеса. 

Таким образом, вне критики остался вари-
ант использования поворотного гидродвигате-
ля не вследствие его наименьшей проработки, 
а вследствие общеизвестных преимуществ гид-
ропривода: бесступенчатое регулирование ско-
рости движения выходного звена гидропередачи, 
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небольшие габариты, масса и время разгона, 
возможность частого реверсирования, большое 
быстродействие и наибольшая механическая 
и скоростная жесткость, значительные измене-
ния нагрузки при исключения колебаний скоро-
сти, автоматическая защита гидросистемы от 
вредного воздействия перегрузок. 

Недостатком этого варианта является «нару-
шение» статуса зубчатых секторов как пассив-
ного элемента, впрочем, не сообщающего им 
статуса активного, но тем не менее требующего 
реализации двух управляющих воздействий. 

Впечатление, что это возврат к первоначаль-
ному варианту конструкции передачи, когда 
каждый из перемещаемых элементов передачи 
имел собственные (но жестко связанные) кине-
матические цепи управления, обманчивое. Если 
это и возврат, то на совершенно другом уровне, 
при котором механика заменена гидравликой. 
Для унификации источников энергии для ветвей 
механизма регулирования передаточного отно-
шения возможен приемлемый вариант гидрав-
лического привода вращения эксцентричных 
колец узла сателлита. Причем если пренебречь 
силами инерции, то механизм регулирования 
должен преодолевать только моменты трения 
эксцентричного кольца. 

Проделанные математические экзерсисы 
можно рассматривать как положительную ре-
комендацию поворотному гидродвигателю (что, 
впрочем, требует дальнейшей проработки), 
а выделенный во введении тезис о развитии ме-
ханической КПП, как и вышеприведенные по-
ложительные рекомендации в ее адрес, еще раз 
доказывают справедливость законов развития 
технических систем, в частности закона увели-
чения степени идеальности системы (см., на-
пример, диссертацию Пановой Е. С. «Разработ-
ка технологии применения теории решения изо-
бретательских задач в инновационной 
деятельности предприятий промышленности» 
(2017), а также [15, 16], проявление которого 
в области развития зубчатых передач по крите-
рию передаточного отношения усматривается 
и в изложенном материале. 
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To the Choice of the Source of the Closing Power at Implementing the Fore Closure of Elements  
of the Planetary Continuously Adjustable Transmission 

 
A.M. Dan’kov, DSc in Engineering, Associate Professor, Belarusian-Russian University, Mogilev, Belarus 

 
Force closure is a widely used method of non-opening (permanent contact) of the working surfaces of higher ki-

nematic pairs, along with the geometric closure. In a common mechanism with a higher kinematic pair - a gear train 
with a constant gear ratio - form-fitting is traditionally used with great success, which ensures in the most widespread 
involute gear both the constancy of the center distance and the presence of the necessary clearances (radial and lat-
eral) in the meshing. At the same time, the implementation of its functional purpose does not create any prerequisites 
for the use of the force circuit of the elements. In a specific planetary continuously variable transmission, the imple-
mentation of the functional purpose (change in the gear ratio of the transmission) occurs as a result of the synchro-
nous radial movement of the satellite and the sectors of the central gear wheel, accompanied by a change in the center 
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distance. In this case, form-fitting of working surfaces can also be implemented, but this will require the creation of a 
complex mechanism. 

Force closure of the satellite and sectors of the central gear wheel provides a significant simplification of the 
transmission design, allowing, when changing the gear ratio of the gear, to communicate the control action to only 
one of its elements - the satellite or sectors of the central gear wheel. The inversion of their kinematic functions (fixing 
the satellite from rotation around its own axis and communicating the output movement to the central gear wheel) 
simultaneously develops a tendency to simplify the design of the transmission and dictates the need, firstly, to use a 
type of engagement that excludes double-profile contact, and, secondly, the use of an elastic element as a source of the 
closing force, which does not require connection with the environment to perform its function. If the replacement of 
the type of meshing in the planetary continuously variable transmission is not a problem, then the choice of the type 
and design of the elastic element for the force closure is a difficult task. 

The paper describes the influence of various types of elastic elements on the transmission design. 
 

Keywords: planetary continuously adjustable gear train, satellite, compound сentral gear, force closure. 
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