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Аннотация 
Статья посвящена вопросу повышения КПД планетарной цевочной передачи типа K-H-V путем 

снижения потерь мощности в контакте цевок и зубьев сателлита. Получены зависимости для определе-
ния максимальных потерь мощности на трение, приходящихся на одну цевку, для случаев применения 
сателлитов с циклоидальным или круговым профилем зубьев. В результате компьютерного моделирова-
ния установлено КПД исследуемой передачи с рассматриваемыми профилями зубьев, работающей в ре-
жиме мультипликатора. 
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Одним из основных требований к 
мультипликаторам является высокий 
КПД передачи, который позволяет мак-
симально сохранить передаваемую 
мощность, что при постоянном коэффи-
циенте мультипликации скорости обес-
печивает высокий момент на ведомом 
валу. Для параметрической оптимиза-
ции планетарной цевочной передачи 

типа K-H-V [1], предлагаемой для со-
здания мультипликатора, по критерию 
максимального КПД необходимо про-
анализировать потери мощности в кон-
такте цевок и зубьев сателлита. 

Преимуществами эвольвентного 
зацепления при использовании в плане-
тарных передачах типа K-H-V являются 
малые потери на трение и высокая тех-
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нологичность изготовления. Его недо-
статком является то, что его можно 
применять при небольших передавае-
мых мощностях (до 2 кВт) и передаточ-
ных числах (при разности чисел зубьев 
сателлита и зафиксированного колеса 
больше 1), т. к. в обратном случае резко 
увеличиваются габаритные размеры пе-
редачи и размеры эксцентриситета [2]. 

Циклоидальный профиль лишен 
указанного недостатка. Его получают 
путем качения без скольжения цевки по 
образующей окружности диаметром d1 
сателлита. Центры цевок располагаются 
на окружности диаметром d2 зафикси-
рованного колеса. Кривую, получаемую 
в результате качения без скольжения 
цевки по образующей, называют эпи-
циклоидой. Уравнение эпициклоиды в 
параметрической форме имеет следую-
щий вид [3]: 

 

1

1

( )cos cos(( 1) );

( )sin sin(( 1) ),
ц ц

ц ц

x R r t r z t

y R r t r z t

     
      

 (1) 

 
где R – радиус направляющей окружно-
сти, по которой катится без скольжения 
цевка, м; rц – радиус цевки, м; z1 – число 
зубьев сателлита; t – независимый па-

раметр (t = 0…2ꞏπ). 
Число зубьев сателлита z1, разме-

ры R и rц – взаимно зависимые парамет-
ры; соответственно, число зубьев сател-
лита определяется по формуле 

 

1 .
ц

R
z

r
                            (2) 

 
Исходя из зависимости (2) оче-

видно, что при увеличении числа  
зубьев z1 или радиуса цевки rц пропор-
ционально увеличиваются габаритные 
размеры сателлита. К недостаткам цик-
лоидального профиля относится и вы-
сокая стоимость изготовления, вызван-
ная технологической сложностью и по-
вышенными требованиями к точности 
изготовления. 

Для планетарных передач ти- 
па K-H-V также предложено использо-
вать круговой профиль зубьев, который 
обладает высоким КПД и повышенной 
нагрузочной способностью по контакт-
ной прочности. Зубья профилируются в 
виде окружностей, как приведено на 
рис. 1. Колеса выполняют прямозубы-
ми, обеспечивая линейный контакт в 
зацеплении. 

 
 
 

 

 
Рис. 1. Круговой профиль зубьев 
 
 

66



Вестник  Белорусско-Российского университета. 2023. № 2(79) 
____________________________________________________________________________________________________ 

Машиностроение 

К преимуществам сателлита с 
зубьями кругового профиля по сравне-
нию с циклоидальным профилем можно 
отнести то, что при одинаковом диамет-
ре направляющей окружности, по кото-
рой катится без скольжения цевка, мож-

но использовать цевки большего диа-
метра, что приводит к более высокой 
нагрузочной способности передачи. 

На рис. 2 приведены схемы зацеп-
ления с цевками сателлита с циклои-
дальным и круговым профилями зубьев. 

 
 
а)      б) 

 
 
 
Рис. 2. Схемы зацепления сателлита с цевками в планетарной передаче типа K-H-V  

для циклоидального (а) и кругового (б) профилей зубьев 
 
 
С использованием компьютерного 

моделирования проанализируем КПД 
планетарной цевочной передачи ти- 
па K-H-V, работающей в режиме муль-
типликатора, с учетом трения в зацеп-
лении. Рассмотрим планетарную цевоч-
ную передачу типа K-H-V с циклои-
дальным и круговым профилями зубьев 
с коэффициентом мультипликации ско-
рости вращения: 

– 10 (число цевок z2 = 22; число 
зубьев сателлита z1 = 20);  

– 30 (число цевок z2 = 62; число 
зубьев сателлита z1 = 60). 

В первом случае примем, что цев-
ки не вращаются и, соответственно, ко-
эффициент трения скольжения в зацеп-
лении составляет 0,1. Вращающий мо-
мент на ведомом звене задавался рав-
ным 100 Нꞏм. 

На рис. 3 приведены графики вра-
щающего момента (1) на ведущем звене 
передачи с коэффициентом мультипли-
кации скорости вращения, равным 10. 

Исходя из графиков КПД передачи 
составляет 0,85 и 0,86 соответственно. 

На рис. 4 приведены графики вра-
щающего момента (2) на ведущем звене 
передачи с коэффициентом мультипли-
кации скорости вращения, равным 30.  

КПД передачи составляет 0,83 и 
0,76 соответственно. 

Во втором случае примем, что 
цевки вращаются. Конструкция цевки 
представляет собой втулку, установлен-
ную на оси (рис. 5). Коэффициент тре-
ния качения между цевками и зубьями 
зададим равным 0,01 мм, коэффициент 
трения скольжения между втулкой и 
осью – 0,1. 

На рис. 6 представлены графики 
вращающего момента (3) на ведущем 
звене передачи с коэффициентом муль-
типликации скорости вращения, рав- 
ным 10; КПД передачи составляет 0,87 
и 0,94 соответственно. 

На рис. 7 приведены графики вра-
щающего момента (4) на ведущем звене 
передачи с коэффициентом мультипли-
кации скорости вращения, равным 30; 
КПД передачи составляет 0,88 и 0,91 
соответственно.  
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а)      б) 

   
 
Рис. 3. Графики вращающего момента (1): а – передача с циклоидальным профилем зубьев; б – передача  

с круговым профилем зубьев 

 
 

 

а)      б) 
 

  
 
 
Рис. 4. Графики вращающего момента (2): а – передача с циклоидальным профилем зубьев; б – передача  

с круговым профилем зубьев 
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Рис. 5. Конструкция цевки 
 

 

а)      б) 
 

    
 

Рис. 6. Графики вращающего момента (3): а – передача с циклоидальным профилем зубьев; б – передача  
с круговым профилем зубьев 

 
 
а)     б) 
 

            
 
Рис. 7. Графики вращающего момента (4): а – передача с циклоидальным профилем зубьев; б – передача  

с круговым профилем зубьев 
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Из полученных результатов оче-
видно, что при использовании вращаю-
щихся цевок КПД передачи возрастает, 
особенно это касается кругового про-
филя зубьев. Увеличение коэффициента 
мультипликации скорости вращения для 
циклоидального профиля зубьев незна-
чительно снижает КПД передачи, в то 
же время для кругового профиля зубьев 
это приводит к значительному сниже-
нию КПД передачи [4]. 

Проанализируем скорости враще-
ния втулки цевки и силы, действую- 
щие на нее со стороны зуба сателлита  
передачи. 

На рис. 8 представлены графики 
скорости вращения и нормальной силы, 
действующей на цевку, в случае цик- 
лоидального профиля зуба при коэффи-
циенте мультипликации скорости вра-
щения, равном 10. 

 
 

а)      б) 

      

 
Рис. 8. Графики скорости вращения (а) и нормальной силы (б) для циклоидального профиля зуба 

при коэффициенте мультипликации скорости вращения, равном 10 

 
 

Определим максимальные потери 
мощности, приходящиеся на одну  
цевку [5]. 

Сила трения, возникающая между 
зубом и цевкой, определяется по  
формуле 

 

1

1920
0,01 9,85 Н,

1,95
n

tp k

F
F f

R
       (3) 

 
где fk – коэффициент трения качения, 
мм; Fn – нормальная сила в зоне контак-
та зуба сателлита и цевки, Н; R – радиус 
цилиндрической поверхности втулки 
цевки (см. рис. 5), мм. 

Сила трения, возникающая между 
втулкой и осью цевки, рассчитывается 

по формуле 
 

2 0,1 1920 192 Н,tp c nF f F        (4) 

 
где fc – коэффициент трения  
скольжения. 

Потери мощности на трение, воз-
никающие между зубом и втулкой цев-
ки, определяются по формуле 

 
3

1 1

3

π
10

30

3,14 14
9,85 1,95 10 0,028 Вт,

30

c
tp tp

n
P F R 




    


    

 

(5)
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где nc – частота вращения цевки, мин-1. 
Потери мощности на трение, воз-

никающие между втулкой и осью цевки, 
рассчитываются по формуле 

 
3

2 2

3

π
10

30

3,14 14
192 0,95 10 0,267 Вт,

30

c
tp tp

n
P F r 




    


    

 

(6)

 

 
где r – радиус цилиндрической поверх-
ности оси цевки (см. рис. 5), мм. 

Соответственно, максимальные 
потери мощности на трение, приходя-
щиеся на одну цевку,  

 

1 2

0,028 0, 267 0, 295 Вт.

tp tp tpP P P  

  

        

 (7) 

 
Анализ формул (5) и (6) показыва-

ет, что наибольшие потери мощности на 
трение возникают между втулкой и 
осью цевки и их можно снизить путем 
уменьшения радиуса цилиндрической 
поверхности оси цевки. 

На рис. 9 представлен график ско-
рости вращения цевки и нормальной 
силы, действующей на цевку, для цик-
лоидального профиля зуба при коэффи-
циенте мультипликации скорости вра-
щения передачи, равном 30. 

 
а)     б) 

  
 
Рис. 9. Графики скорости вращения (а) и нормальной силы (б) для циклоидального профиля зуба 

при коэффициенте мультипликации скорости вращения передачи, равном 30 

 
 
Определим максимальные потери 

мощности, приходящиеся на одну цевку: 
 

1

870
0,01 4,46 Н;

1,95
n

tp k

F
F f

R
       

 

2 0,1 870 87 Н;tp c nF f F      
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3
2 2

3

π
10

30

3,14 34
87 0,95 10 0,294 Вт;

30

c
tp tp

n
P F r 




    


    

 

 

1 2 0,031 0,294 0,325 Вт.tp tp tpP P P      

 

На рис. 10 представлен график 
скорости вращения цевки и нормальной 
силы, действующей на цевку, для кру-
гового профиля зуба при коэффициенте 
мультипликации скорости вращения, 
равном 10. 

 
а)     б) 

  
 

Рис. 10. Графики скорости вращения (а) и нормальной силы (б) для кругового профиля зуба  
при коэффициенте мультипликации скорости вращения, равном 10 

 

Определим максимальные потери 
мощности, приходящиеся на одну цевку: 
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3
2 2

3

π
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30
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c
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P F r 


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    


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1 2 0,04 0,692 0,732 Вт.tp tp tpP P P      

 
На рис. 11 представлен график 

скорости вращения цевки и нормальной 
силы, действующей на цевку, для кру-
гового профиля зуба при коэффициенте 
мультипликации скорости вращения, 
равном 30. 

Определим максимальные потери 
мощности, приходящиеся на одну цевку: 
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а) 

 
б) 

 
 
Рис. 11. Графики скорости вращения (а) и нормальной силы (б) для кругового профиля зуба  

при коэффициенте мультипликации скорости вращения, равном 30 
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Сравнение циклоидального и кру-
гового профиля зубьев показывает, что 
в случае циклоидального профиля мак-
симальные потери мощности, приходя-
щиеся на одну цевку, значительно мень-
ше вследствие того, что максимальная 
нагрузка, приходящаяся на цевку, и ско-
рость ее вращения ниже, чем при ис-
пользовании кругового профиля зубьев. 

Как видно из графиков на рис. 10 
и 11, в случае кругового профиля зуба 
цевка при входе зуба в контакт с ней 
вращается в одну сторону, а затем при 
выходе зуба из контакта – в противопо-
ложную сторону. При этом нормальная 
сила, действующая на цевку, при выхо-
де зуба из контакта с цевкой значитель-
но больше силы при входе зуба в кон-
такт (в 1,7 раза при коэффициенте муль-
типликации, равном 10, и в 2,6 раза при 
коэффициенте мультипликации, рав- 
ном 30). Следовательно, в течение од-
ной трети времени приложения нагруз-
ки к цевке скорость ее вращения близка 
к нулю, что и обеспечивает в среднем за 
цикл меньшие потери мощности и более 
высокий КПД передачи типа K-H-V  

в случае применения кругового профиля 
зубьев сателлита. 

Таким образом, в результате про-
веденных исследований получены зави-
симости для определения максималь-
ных потерь мощности на трение, прихо-
дящихся на одну цевку, планетарной 
передачи типа K-H-V с циклоидальным 
и круговым профилями зубьев. На ос-
новании проведенного кинематического 
и силового компьютерного анализа пла-
нетарной передачи типа K-H-V с цик- 
лоидальным и круговым профилями 
зубьев установлено, что, хотя макси-
мальные потери мощности, приходящие-
ся на одну цевку, значительно меньше в 
случае использования циклоидального 
профиля зубьев, но в среднем за цикл 
потери мощности в случае кругового 
профиля зубьев будут ниже, а КПД, со-
ответственно, выше. При этом увеличе-
ние коэффициента мультипликации ско-
рости вращения для циклоидального 
профиля зубьев незначительно влияет на 
КПД, в то же время для кругового про-
филя зубьев это приводит к более значи-
тельному снижению КПД передачи. 
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