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Подробно работа комбинированного планетарно-волнового меха-
низма (КПВМ), его достоинства и недостатки рассмотрены в работах
[1, 2]. В настоящей статье лишь вкратце приведены его конструкция и

Рис. 1. Схема КПВМ

принцип работы. Механизм (рис. 1)
состоит из параллельно соеди-
ненных кривошипно-планетарной
(КПП) и волновой зубчатой переда-
чи (ВЗП) с генератором волн внеш-
него деформирования. Генератор
волн, созданный на базе механиз-
ма параллельных кривошипов, со-
стоит из двух кольцевых шайб 4
и 5, внутренние поверхности кото-
рых деформируют гибкое колесо-
кольцо 6 ВЗП с числом зубьев
zг, а на наружных поверхностях
этих шайб нарезаны зубчатые вен-
цы кривошипно-планетарного ме-
ханизма (z1). Шайбы установлены
на трех кривошипных валиках 1, 2,
3. Зубчатые венцы с внешними зу-
бьями (z1) на кольцевых шайбах 4,
5 зацепляются с внутренними зу-
бьями жесткого колеса КПП 7′, за-
крепленного на выходном валу 7
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(z2). Гибкое колесо 6 с внутренними зубьями (zг) зацепляется с дву-
мя зубчатыми колесами — жестким колесом волновой зубчатой муфты
8′ (zм), закрепленном в корпусе 8, и жестким колесом ВЗП 7∗ (zж),
закрепленном на выходном валу 7.

В КПВМ при вращении входных кривошипных валов вращаю-
щий момент подается одновременно на волновую и кривошипно-
планетарную передачи. При этом ведущим может быть один, реже
несколько валов. Если ведущим является только один вал, то он при-
водит шайбы механизма параллельных кривошипов в поступательное
движение по круговой траектории с радиусом, равным aW . Эвольвент-
ные зубья, нарезанные на внешней стороне шайб, перекатываются по
зубчатому венцу центрального колеса и приводят его во вращение.
Таким образом, образуется КПП, в которой деформирующие шайбы
с внешними эвольвентными зубьями являются сателлитами пере-
дачи. Одновременно шайбы механизма параллельных кривошипов
внутренними поверхностями деформируют гибкое колесо, приводя
во вращение жесткое колесо, образуя таким образом ВЗП. Жесткое
колесо зубчатой муфты неподвижно закреплено в корпусе механиз-
ма и зацепляется с гибким венцом волновой муфты. Жесткое колесо
ВЗП совместно с центральным колесом КПП передает вращение на
выходной вал. Таким образом, КПП и ВЗП имеют общие входной и
выходной валы и общий механизм параллельных кривошипов, коль-
цевые шайбы которого одновременно являются деформирующими
шайбами генератора волн ВЗП и сателлитами КПП.

Параллельное соединение КПП и ВЗП возможно при условии вы-
полнения следующих требований:
• передаточные отношения обоих механизмов должны быть оди-

наковыми по значению и знаку;
• геометрия зацеплений должна обеспечивать равенство их меж-

осевых расстояний;
• подшипники генератора волн должны размещаться между зубча-

тыми венцами КПП и ВЗП.
Входные и выходные валы КПП и ВЗП общие, поэтому передаточ-

ные отношения обоих механизмов должны быть равны по значению
и по знаку. Передаточное отношение ВЗП при остановленном гибком
колесе определяется выражением

U (г)
нж =

ωн

ωж
=

zг

zг − zж
, (1)

где zг, zж — числа зубьев гибкого и жесткого колес ВЗП.
Для кривошипно-планетарного механизма при остановленном ко-

лесе с внешними зубьями передаточное отношение вычисляется по
формуле

U
(1)
н2 =

ωн

ω2
=

z2

z2 − z1
. (2)
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Используя выражения (1) и (2), можно записать формулу переда-
точного отношения КПВМ:

U
(1)
н2 = U (г)

нж =
zг

zг − zж
=

z2

z2 − z1
, (3)

где z1, z2 — числа зубьев колес внутреннего зацепления КПП.
Требование, которое необходимо обязательно выполнить при вы-

боре параметров механизма — обеспечение равенства межосевых рас-
стояний КПП и ВЗП. Это обусловлено наличием общего для обеих
передач механизма параллельных кривошипов. Кольцевые шайбы со-
вершают поступательное движение по круговым траекториям с ради-
усом, равным эксцентриситету кривошипного вала. Этот эксцентриси-
тет определяет межосевые расстояния ВЗП и внутреннего эвольвент-
ного зацепления КПП.

Для кривошипно-планетарного механизма выражение для опреде-
ления межосевого расстояния записывается в виде

aWп =
mп(z2 − z1)

2
· cosα
cosαWп

. (4)

Для волновой передачи межосевое расстояние определяется из рас-
смотрения зацепления пары колес, одно из которых жесткое и имеет
внешние эвольвентные зубья с числом zж, а второе гибкое имеет вну-
тренние зубья, расчетное число которых равно zу:

aW в =
mв(zу − zж)

2
· cosα
cosαW в

, (5)

где zу — расчетное число зубьев условного колеса; mп, mв — соответ-
ственно модули зубчатых колес планетарного механизма и волновой
передачи; αWп, αW в — углы зацепления в планетарной и волновой
передачах.

Учитывая равенство межосевых расстояний ВЗП (4) и КПП (5),
после несложных преобразований получаем

mв = mп
z2 − z1

zу − zж
· cosαWп

cosαW в
. (6)

Наибольшее передаточное отношение при минимальных радиаль-
ных габаритных размерах в планетарно-волновом механизме можно
реализовать, если принять разность зубьев в планетарной ступени рав-
ной единице. Рассмотрим КПВМ, у которого в планетарной ступени
разность чисел зубьев равна единице, а ВЗП выполнена двухволновой
с разностью чисел зубьев колес zdв = zж − zг = 2.

Исследование областей существования для двухволновых зуб-
чатых передач внешнего деформирования [3] и блокирующих кон-
туров эвольвентных передач внутреннего зацепления с zd = 1 [4]
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показывает, что угол зацепления ВЗП может меняться в диапазо-
не 10◦ � αW в � 30◦, а для внутреннего эвольвентного зацепления
38◦ � αWп � 60◦.

Подставляя предельные значения этих углов в формулу (6), по-
лучаем следующее соотношение модулей зацепления в волновой и
планетарной ступенях:

mв = (0,06 . . . 0,2)mп. (7)

Это означает, что модуль зацепления планетарного механизма не-
обходимо выбирать существенно большим модуля волновой передачи.

Компоновочные требования, предъявляемые к КПВМ, обусловле-
ны тем, что обе передачи (ВЗП и КПП) имеют общие детали и рас-
положены в одном корпусе. Разность делительных диаметров колес
должна обеспечивать размещение подшипников генератора волн меж-
ду зубчатым венцом планетарной передачи и внутренней деформиру-
ющей поверхностью ВЗП. При этом должно выполняться условие

Dп < (0,3 . . . 0,4)(d1 − dдш), (8)

где Dп — наружный диаметр подшипника; d1 = mпz1 — делительный
диаметр колеса сателлита; dдш — диаметр внутренней поверхности
деформирующей шайбы.

При принятых ограничениях, учитывая выражение (4), получаем

zг = 2z2. (9)

Комбинированный планетарно-волновой механизм содержит три
зацепления: внутреннее эвольвентное z1 − z2, волновое зубчатое за-
цепление zж − zг и зацепление гибкого колеса с волновой муфтой
zг, zм.

Геометрический расчет зацеплений основан на разработанных ра-
нее методиках расчета внутреннего эвольвентного зацепления с ма-
лой разностью чисел зубьев и расчете ВЗП внешнего деформирова-
ния с кольцевым генератором волн [4–8]. При геометрическом рас-
чете КПВМ, эти методики объединяются с учетом дополнительных
требований, предъявляемых к рассматриваемым механизмам. При по-
строении области существования КПВМ учитываются геометрические
условия существования внутреннего эвольвентного зацепления, ВЗП
с генератором волн внешнего деформирования, зацепления гибкого
колеса с жестким колесом муфты и конструктивные ограничения. В
зацеплениях КПП варьируемыми параметрами являются только коэф-
фициенты смещения и параметры инструмента. Число варьируемых
параметров у ВЗП внешнего деформирования больше. Так, кроме ис-
ходных параметров инструмента и коэффициентов смещения при не-
обходимости можно изменять:
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• угловую координату участка постоянной кривизны β = 35◦ . . . 65◦;
• коэффициент относительной радиальной деформации, равный

γ = 0,85 . . . 1,3;
• коэффициент смещения делительной окружности относительно

срединной окружности δ = 0,8 . . . 1,2;
• толщину гибкого колеса под зубчатым венцом hC/m = 0,8 . . . 4.
Сначала рассчитывается геометрия зацепления в планетарном ме-

ханизме. Расчет проводится при свободном межосевом расстоянии, в
качестве независимых переменных принимаются коэффициенты сме-
щения внутреннего эвольвентного зацепления (х1, х2), они определяют
систему координат области существования КПВМ. От этих коэффи-
циентов зависит межосевое расстояние всего механизма. Оно являет-
ся определяющим при расчете волнового зубчатого зацепления. Для
заданного aWп = aW в проверяется возможность существования вол-
нового зацепления с требуемыми (рациональными) параметрами. Ко-
эффициенты смещения ВЗП являются зависимыми переменными от
aW и х1, х2. Далее аналогичным способом проверяется существование
зацепления волновой зубчатой муфты.

Граничные условия, определяющие область существования переда-
чи, определяются ограничениями станочных зацеплений колес и вну-
треннего эвольвентного зацепления с малой разностью чисел зубьев
[4, 5]. Зубчатое колесо с внутренними зубьями обрабатывается, как
правило, долбяком, а зубчатое колесо с внешними зубьями может быть
нарезано инструментом реечного типа или долбяком. При нарезании
колес могут наблюдаться два нежелательных явления — подрезание
или срезание зубьев. Срезание зубьев может происходить в следую-
щих случаях:
• при заходе в станочном зацеплении окружности вершин колеса за

точку касания линии станочного зацепления с основной окружностью
исходного контура долбяка;
• при врезании долбяка в заготовку колеса;
• при пересечении эвольвент вершин зубьев долбяка и колеса.
Следующее явление, которое необходимо учитывать и предотвра-

щать, — это заклинивание, возникающее, как правило, только во вну-
треннем эвольвентном зацеплении. Оно происходит в следующих слу-
чаях:
• при соприкосновении вершины зуба одного колеса с переходным

профилем другого колеса;
• при упоре вершин зубьев колес на входе в зацепление или выходе

из него;
• при пересечении эвольвент на окружностях вершин зубьев обоих

колес после их выхода из зацепления, что присуще только внутренне-
му эвольвентному зацеплению.
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Для перечисленных ограничений необходимо выполнение основ-
ных условий существования внутреннего эвольвентного зацепления:

— отсутствие подрезания ножки зуба шестерни (зубчатого колеса с
внешними зубьями) при реечном станочном зацеплении, т.е.

x1 > xmin, (10)

где

zmin =
2h∗a
sin2 α

; xmin = h∗a
zmin − z1

zmin
;

— во избежание подрезания зубьев колеса с внутренними зубьями
числа зубьев долбяка z0 и колеса с внутренними зубьями z2 должны
удовлетворять соотношению

z2

2
− ha �

√(z2
2
cosα

)2
+
(z2 − z1

2
sinα

)2
; (11)

— отсутствие срезания вершины зуба колеса z1 долбяком в случае
нарезания долбяком колеса с внешними зубьями, т.е.

z1 + z0

2
sinα �

√(z2
2
+ h2a

)
−
(z1
2
· cosα

)2
; (12)

— отсутствие подрезания колеса с внешними зубьями, т.е.

z0

2
+ h∗a + c∗ �

√(z1 + z2

2
sinα

)2
+
(z0
2
cosα

)2
(13)

(условия (11) и (12) удовлетворяются при zd0 = z1,2 − z0 > 0, при
согласовании параметров z1z2, x2, z0, и x0 следует выбирать zd0 > 5);

— отсутствие заострения зубьев колеса и шестерни, т.е.

Sa1,2 � [Sa] , (14)

Sa1 = m
cosα

cosαa1

[π
2
+ Δ1 + z1 (invα− invαa1)

]
,

Sa2 = m
cosα

cosαa2

[π
2
+ Δ2 − z2 (invα− invαa2)

]
,

αa1 = arccos
rb1

ra1
, αa2 = arccos

rb2

ra2
;

— отсутствие срезания вершины зуба колеса 2 с внутренними зубьями
при врезании долбяка в заготовку (рис. 2)

x− xmin > 0, (15)

где
x = ra2 sin (ϕ0 + δ2) ,

xmin = ra0 sin

(
z2

z0
ϕ0 + δ0

)
,
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Рис. 2. Схема срезания верши-
ны зуба колеса с внутренними
зубьями при врезании долбяка в
заготовку

δ0 =
Sa02

da0
, δ2 =

π

z2
− Sa2

2ra2
,

Sa02 = m
cosα

cosαa02

[π
2
+ Δ02 + z0 (invα− invα02)

]
,

αa02 = arccos
rb0

ra0
,

rb0 =
mz0

2
cosα,

угол ϕ0 определяется из уравнения

cos (ϕ0 − δ2)−
(
cos

(
z2

z0
ϕ0 + δ0

))
da0

2ra2

z2

z0
= 0;

— отсутствие срезания вершины зуба колеса 2 долбяком в результате
пересечения эвольвент в станочном зацеплении (рис. 3), т.е.

ra2 �
√
r2b2 + (aw02 · sinαw02)2; (16)

— отсутствие заклинивания передачи при соприкосновении вершины
зуба колеса 2 с переходной кривой шестерни 1 (рис. 4), т.е.(√

r2a2 − r2b2 − aw · sinαw
)2
+ r2b1 �

� m2

4

[
(z1 − 2 (h∗a − 1))2 + 4

(
h∗a − x1

tgα

)2]
; (17)

— отсутствие заклинивания передачи внутреннего зацепления при
касании вершины зуба шестерни 1 переходной кривой колеса 2
(рис. 5), т.е.

(z2 − z0) tgαw02 + z0 tgαa02 + (z1 − z2) tgαw − z1 tgαa1 > 0; (18)
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Рис. 3. Схема срезания верши-
ны зуба колеса с внутренними
зубьями

Рис. 4. Схема заклинивания переда-
чи (интерференция I рода)

Рис. 5. Схема заклинивания пе-
редачи (интерференция II рода)

— отсутствие заклинивания при упоре
вершин зубьев колес на входе зубьев в
зацепление или выходе из зацепления
(рис. 6), т.е.

ϕ− ψ > 0, (19)

где ψ — угловая координата точки пере-
сечения окружностей вершин колес,

ψ = arccos
r2a2 − r2a1 + a2W

2awra2
, (20)

ϕ — угловая координата точки пере-
сечения окружности вершин с линией
геометрического места точек пересече-
ния эвольвент, определяемая из реше-
ния системы уравнений

αa2 = arccos

(
rb2

ra2

)
,

γ = arctg
sinϕ

cosϕ− aw

ra1

, (21)

αax = arccos
rb1√

r2a1 + a2w − 2awra2 cosϕ
,
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Рис. 6. Схема заклинивания передачи (пересечение эвольвент)

invαax = tgαax − αax,

invαa2 = tgαa2 − αa2,

rb1 (aw + γ + invαax) + aw sinαw − rb2 (aw + ϕ+ invαa2) = 0;

— отсутствие пересечения окружностей вершин шестерни и колеса
после выхода их из зацепления (утыкания), т.е.

(ra2 + aw − ra1) > 0; (22)

— обеспечение минимально допустимого коэффициента торцевого пе-
рекрытия, т.е.

εα =
1

2π
[z1 (tgαa1 − tgαw)− z2 (tgαa2 − tgαw)] > 1. (23)

Значения расчетных величин, определяющих область существова-
ния ВЗП, должны удовлетворять следующим геометрическим услови-
ям: отсутствие заклинивания в волновой передаче; отсутствие среза-
ния, подрезания и заострения зубьев колес; обеспечение минимально
допустимого значения коэффициента торцевого перекрытия волновой
передачи.
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Последнее условие в зацеплении волновых передач не имеет ре-
шающего значения, однако уменьшение значения теоретического ко-
эффициента торцевого перекрытия εα до значений, меньших единицы,
нецелесообразно, так как уменьшается рабочая высота зубьев и ухуд-
шаются условия пересопряжения зубьев в нагруженной передаче.

Исходя из предположения, что форма деформируемого гибкого ко-
леса в зоне зацепления близка к окружности, зацепление волновой
зубчатой передачи можно рассматривать как внутреннее эвольвентное
зацепление с малой разностью чисел зубьев, где z1 = zж, а z2 = zу
(zу — расчетное число зубьев условного колеса). Поэтому для расчета
граничных условий можно использовать геометрические зависимости
(10)–(23) для внутреннего зацепления.

Аналогичные ограничения накладываются при расчете геометрии
волновой зубчатой муфты.

Изложенный алгоритм расчета ВЗП, КПП и КПВМ заложен в про-
граммный комплекс RGCAD, разработанный на кафедре РК-2 МГТУ
им.Н.Э. Баумана.
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