
ISSN 1813-7903. Вестник ИжГТУ имени М. Т. Калашникова. 2024. Т. 27, № 4 

 
© Волков Г. Ю., Алексеева Ю. В., 2024 

22

УДК 621.839.36 
DOI: 10.22213/2413-1172-2024-4-22-30 
 
Структурно-кинематические особенности  
трехзвенных центроидных механизмов  
и синтез некруглых зубчатых колес планетарно-роторной гидромашины 
 
Г. Ю. Волков, доктор технических наук, доцент, Курганский государственный университет, Курган, Россия  
Ю. В. Алексеева, Курганский промышленный техникум, Курган, Россия 

 
Развитие современных технологий открывает новые возможности производства и использования цен-

троидных механизмов, в том числе планетарных роторных гидромашин. Задача профилирования некруглых 
зубчатых колес таких гидромашин пока не получила своего окончательного решения. Разработанные ранее 
методы либо не обеспечивали приемлемую форму зубьев, либо требовали наличия повышенных зазоров 
в зацеплениях. В данной статье задача проектирования гидромашин решается на базе анализа общих 
принципов строения трехзвенных центроидных механизмов. Изучаются особенности проектирования цен-
троидных механизмов с круглыми и некруглыми колесами. Подчеркивается значение теорем Аронгольда – 
Кеннеди и Виллиса в геометрическом синтезе таких механизмов. Применительно к синтезу некруглых зуб-
чатых колес планетарного механизма с плавающими сателлитами установлено, что в этом механизме 
переносное движение сателлитов не может осуществляться с постоянной угловой скоростью. Углублен-
ный анализ вопроса позволил разработать более точный метод проектирования рабочего механизма пла-
нетарно-роторных гидромашин. Этот метод включает следующие этапы: выбор параметров прототипа 
проектируемого рабочего механизма гидромашины – исходного, расчетного круглозвенного планетарного 
механизма; выбор расчетных траекторий центра сателлита в системах координат, связанных с каждым 
из центральных зубчатых колес, которые описываются общей циклической функцией; расчет угловых по-
ложений сателлита, соответствующих различным фазам его движения; расчет поправки радиального 
положения сателлита, задающего профиль зубьев эпицикла; графическое построение профилей некруглых 
колес как огибающих производящего сателлита. Новый метод обеспечивает отсутствие интерференции 
зубьев и благоприятные условия передачи движения в зубчатых зацеплениях. Метод достаточно прост 
и может быть использован широким кругом инженеров-расчетчиков на базе отечественных программных 
комплексов. 
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Введение 
азвитие современных технологий откры-
вает новые возможности производства 
и использования центроидных механиз-

мов, в том числе планетарных роторных гидро-
машин с плавающими сателлитами. 

В основе таких машин лежит планетарный ме-
ханизм (см. например, рис. 1). Его центральные 
колеса 1 и 2 выполнены некруглыми с числами 
волн M и N соответственно, а сателлиты 3 – пла-
вающие. В силу того что центроиды колес 1 и 2 
не являются окружностями постоянного радиуса, 
объем полости, заключенной между этими коле-
сами и сателлитами 3, циклически изменяется. 

Принципиальные схемы рабочих механизмов 
таких машин были известны достаточно давно 
(патенты: US 6230823, WO 0166948, RU 2513057 
и др.). Геометрическому проектированию по-
добных машин посвящены работы [1, 2]. Воз-

можности их использования рассматриваются 
в работах [3–5]. Комплексное исследование 
планетарных гидромашин выполнено нашим 
соотечественником Ан И-Каном [6–8]. 

Несмотря на интерес, проявляемый в мире 
к планетарно-роторным гидромашинам, задача 
профилирования некруглых зубчатых венцов их 
центральных колес пока не получила своего 
окончательного решения. В том числе разрабо-
танные ранее методы геометрического расчета 
[9–11] либо не обеспечивали приемлемую фор-
му зубьев, либо требовали наличия повышен-
ных зазоров в зацеплениях. 

Целью данного исследования является ана-
лиз факторов, определяющих геометрические 
особенности различных механизмов с некруг-
лыми зубчатыми колесами, и уточнение метода 
проектирования звеньев рабочего механизма 
планетарно-роторной гидромашины. 
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Рис. 1. Схема планетарно-роторной гидромашины  

(M = 2; N = 3) 

Fig. 1. Diagram of a planetary rotary hydraulic machine  
(M = 2; N = 3) 

Структурно-кинематические особенности  
трехзвенных центроидных механизмов 
Корректное разрешение проблем, возникаю-

щих при синтезе механизма планетарно-
роторной гидромашины, требует глубокого по-
нимания особенностей строения механических 
систем с центроидными кинематическими па-
рами. 

Центроида – это геометрическое место цен-
тров (полюсов) относительного вращения 
звеньев механизма в системах координат, свя-
занных с этими звеньями. Центроидные меха-
низмы относятся к семейству плоских механиз-
мов. Будем считать, что в них присутствуют 
только два вида кинематических пар 5-го клас-
са: вращательная, обозначим ее В, и собственно 
центроидная, обозначим С. Центроидная пара С 
может реализоваться силами трения качения, но 
с практической точки зрения более важна экви-
валентная ей высшая двухточечная пара [12], 
реализуемая беззазорным зацеплением зубчатых 
венцов. 

Геометрическое проектирование интере-
сующих нас планетарных механизмов сводится 
к расчету замкнутой трехзвенной кинематиче-
ской цепи, которая включает три кинематиче-
ских пары. Возможны четыре варианта таких 
цепей: ВВВ; ВВС; ВСС; ССС. 

Число степеней свободы относительного 
движения звеньев плоской кинематической це-
пи определяется формулой Чебышева: 

   5 43 1 2 ,W m P P L Y       (1) 

где m – число звеньев; 5P  – число пар 5-го клас-

са; 4P  – число пар 4-го класса; L и Y – проявле-

ния особой, аномальной, подвижности механи-
ческой системы – «лишние» степени свободы 
(L) и «пассивные» связи (Y). 

При отсутствии аномальной подвижности 
кинематическая цепь с тремя звеньями (m = 3) 
и тремя парами 5-го класса  5 3P   согласно 

формуле Чебышева (1) имеет число степеней 
свободы W = 0. Подвижность она приобретает 
благодаря наличию параметрического соотно-
шения, которое следует из теоремы Аронгольда – 
Кеннеди [13] о трех центрах вращения: «Мгно-
венный центр 12P  относительного вращения тел 

1 и 2 лежит на линии, соединяющей точки 13P  

и 23 ,P  которые являются мгновенными центра-
ми вращения тел 1 и 2 относительно тела 3». 

Рассмотрим простейшие примеры трехзвен-
ных центроидных кинематических цепей ВВВ, 
ВВС и ВСС. 

Вариант ВВВ. Это шарнирно-рычажная 
система. В общем случае (рис. 2, а) она пред-
ставляет собой жесткий треугольник. Однако 
в особой конфигурации (рис. 2, b), когда все 
шарниры располагаются на одной линии, трех-
звенная система получает локальную (мгновен-
ную) подвижность W = 1 – возможность попе-
речного смещения одного из шарниров относи-
тельно прямой, соединяющей два других 
шарнира. Расположение трех шарниров (т. е. 
полюсов) на одной прямой одновременно с по-
явлением мгновенной подвижности делает сис-
тему статически неопределимой в направлении 
этой прямой. 

 

 
a b 

Рис. 2. Трехзвенная центроидная система со всеми 
вращательными парами (BBB): a – общий случай;  
b – вырожденный случай 

Fig. 2. Three-link centroid system with all rotational 
pairs: a - general case; b - degenerate case 



ISSN 1813-7903. Вестник ИжГТУ имени М. Т. Калашникова. 2024. Т. 27, № 4 

 

24

Вариант ВВС. При круговых центроидах это 
обычная фрикционная или зубчатая передача 
с внешним (рис. 3, а) или внутренним (рис. 3, b) 
зацеплением. Данная система обладает уже не 
локальной, а широкой (глобальной) подвижно-
стью [14]. Полюсы 12 ,P  23 ,P  13P  друг относи-
тельно друга неподвижны. В зубчатом варианте 
статическая неопределимость системы в на-
правлении межосевой прямой устраняется зазо-
рами в зацеплении. Основная кинематическая 
характеристика рассматриваемого механизма 
(его передаточная функция) определяется тем 
обстоятельством, что два  23 13,P P  из трех по-

люсов совпадают с центрами вращения колес, 
поэтому полюс зацепления 12P  в соответствии 
с теоремой Аронгольда – Кеннеди всегда нахо-
дится на межосевом отрезке. В соответствии же 
с теоремой Виллиса отношение расстояний ме-
жду полюсами 23 ,P  12P  и 12 ,P  13P  пропорцио-
нально передаточному отношению i12, т. е. 

23 12P P  / 12 13P P  = i12. 
 

 
a b 

Рис. 3. Система BBC с круглыми центроидами:  
a – внешнее зацепление; b – внутреннее зацепление 

Fig. 3. RRC system with round centroids:  
a - external gear; b - internal gear 

Методика расчета механизмов системы BBC 
с круглыми центроидами не представляет слож-
ности и приводится в справочной и учебной ли-
тературе. Отмеченные выше принципиальные 
свойства системы ВВС в полной мере распро-
страняются и на случай некруглых колес 
(рис. 4). Тем не менее геометрическое проекти-
рование таких механизмов является достаточно 
сложной задачей и разными авторами решается 
по-разному. 

Классический синтез некруглых зубчатых 
колес методами теории зацеплений рассматри-
вался еще в работах Ф. Л. Литвина [15]. К сожа-
лению, такой подход пока не привел к созданию 

приемлемой для широкого круга пользователей 
методики их расчета. Другой подход предпола-
гает синтез центроид и последующее их «озуб-
рение» [16]. Этот метод тоже весьма трудоем-
кий и заведомо неточный. Более перспективным 
представляется метод, включающий графиче-
ское огибание некоторых производящих конту-
ров [17–19]. 

 

 
Рис. 4. Система BBC с эксцентричной  

и некруглой центроидами 

Fig. 4. ВВC system with eccentric  
and non-circular centroids 

При некруглых центроидах мгновенное пе-
редаточное отношение i12 не остается постоян-
ным, а варьируется в соответствии с положени-
ем полюса 12P  на межосевой прямой 23 ,P  13.P  
Дополнительное параметрическое условие для 
систем ВВС с некруглыми центроидами возника-
ет, если каждое из колес совершит не менее од-
ного полного оборота. Отношение U = N / M чи-
сел циклов изменения кривизны таких центроид 
(в простейшем случае – чисел волн) должно 
быть целым числом. 

В случае с некруглыми зубчатыми колесами 
число U совпадает с соответствующим отноше-
нием чисел зубьев: U = N / M = Z2 / Z1. На рисун-
ке 4 изображена система ВВС, в которой цен-
троида звена 1 является окружностью с центром 
О1, смещенным относительно полюса 13.P  Зве-
но 1 остановлено, а звено 3 поворачивается от-
носительно полюса 13.P  В положении А прямая, 

содержащая полюсы 13 ,P  12 ,P  23P  (фигурирую-
щая в теореме Аронгольда – Кеннеди) проходит 
через точку О1. При этом радиус вектор 23P 12P  
центроиды 2 и передаточное отношение i12 при-
нимают свои максимальные значения. В поло-
жении В прямая, проходящая через точки 13 ,P  



Машиностроение и машиноведение 

 

25

12 ,P  23 ,P  расположена перпендикулярно экс-

центриситету О1Р13. Полюс 12P  находится 
в точке пересечения круговой центроиды 1 
с прямой 13 23.P P  Общая касательная к центрои-
дам 1 и 2 перпендикулярна радиусу О1Р12. 
В соответствии с теоремой Виллиса в каждой 
фазе движения механизма передаточное отно-
шение i12 = 23 12P P  / 23 13.P P  

Синтез механизма системы ВВС с зубчатыми 
некруглыми колесами может выполняться, на-
пример, по алгоритму, рассмотренному в работе 
[20] (рис. 5). 

На первом этапе выбираются числа волн N, 
M и числа зубьев Z2, Z1 колес, а также другие 
исходные параметры. В примере на рисунке 4 
одно из колес является круглым, но закреплено 
на валу эксцентрично; число волн этого колеса 
М = 1. Зададим передаточное число U = 2, со-
ответственно, N = 2. Примем величину модуля 
m = 1; числа зубьев Z1 = 25; Z2 = 50; коэффици-
ент смещения Х1 = 0. Тогда межосевое расстояние  

 
 1 1

.
2

W
W

Z U m
a


  (2) 

На следующем этапе выполняется расчет те-
кущего радиус-вектора r1 центроиды 1 и соот-
ветствующего ему угла 2  поворота колеса 2. 
Используя расчетную схему (см. рис. 5) и зави-
симости (2)–(6), выведенные авторами работы 
[21], получим 

  2

1 2 1 1sin cos ,r AC QC r e e          (3) 

где e – эксцентриситет шестерни; 1  – текущий 
угол поворота шестерни, 

 1

sin
arctg ,

cos

r

r e

  
      

 (4) 

 – угол расположения точки на центроиде 1 
в системе координат, связанной с геометриче-
ским центром круглой шестерни. 

Угол поворота 2  колеса определяется из 
условия качения центроид без скольжения, т. е. 
в соответствии с теоремой Виллиса: 

 1 1 2 2 ,r d r d    (5) 

  
1 1

2 0 22
1 1

.
sin cos 1W

d

a r e e

 
 

      
   (6) 

Далее выполняется виртуальная обкатка ко-
леса 2 шестерней 1 или ее технологическим 

аналогом, результатом которой будет семейство 
кривых – профилей сателлита, которое выгля-
дит как черное поле (рис. 6). Итоговая операция 
нахождения профиля некруглого зубчатого ко-
леса 2 – это получение огибающей семейства 
кривых при помощи одной из графических ком-
пьютерных программ. 

 

2
1

 
Рис. 5. Центроиды передачи M = 1; N = 2 

Fig. 5. Transmission centroids M = 1; N = 2 

1

2

Q2 Q1 O1

 
Рис. 6. Зацепление эксцентричного (M = 1)  

и некруглого (N = 2) зубчатых колес 

Fig. 6. Meshing of eccentric (M = 1)  
and non-circular (N = 2) gears 

Вариант ВСС. Рассмотрим сначала частные 
случаи такой системы (рис. 7), когда центроиды 
всех трех звеньев являются окружностями, 
а центры двух из этих окружностей совпадают 
в полюсе P12. Такая система обладает глобаль-
ной подвижностью, а ее геометро-кинематиче-
ский расчет подобен расчету сдвоенной систе-
мы ВВС. При постоянной угловой скорости w1 
звена 1 переносная угловая скорость wН3 звена 3 
(т. е. угловая скорость мнимого водила) во всех 
фазах движения механизма остается постоян-
ной. 

Схема на рисунке 7, b отличается от схемы 
на рисунке 7, а тем, что на ней сателлит 2 во 
внешнем и внутреннем зацеплениях (соответст-
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вующих полюсам P13 и P23) имеет разные на-
чальные диаметры. Как во фрикционом, так 
и в зубчатом планетарном механизме это воз-
можно в случае использования двухвенцового 
сателлита 3. В зубчатых механизмах подобный 
эффект обеспечивается также при разных коэф-

фициентах смещения на центральной шестер-
не 1 и эпицикле 2. Для зубчатых планетарных 
механизмов с несколькими сателлитами обяза-
тельно выполнение так называемого условия 
сборки, которое связывает число сателлитов 
с числами зубьев Z1, Z2 центральных колес. 

 

  

a b 

Рис. 7. Система BCС стремя круглыми центроидами: a – одновенцовый сателлит; b – двухвенцовый сателлит 

Fig. 7. ВCC system with three round centroids: a - single crown satellite; b - double-crowned double-crowned satellite 

Далее рассмотрим систему ВСС (рис. 8), от-
личающуюся от предыдущей тем, что геомет-
рический центр О1 круглой центроиды 1 не 
совпадает с шарниром-полюсом P12. В примере 
звенья 1 и 3 имеют одинаковые расчетные (дели-
тельные) диаметры. При заданном относительном 
положении звена 1 (солнечной шестерни) и звена 
2 (эпицикла) каждый из сателлитов 3 находится 

в разных фазах своего движения. Такая центро-
идная система реализована в зубчатом планетар-
ном механизме, известном по изобретению Dock 
Herman (US 1087735) – первому патентному до-
кументу, относящемуся к планетарно-роторным 
гидромашинам. Проектирование подобных меха-
низмов представляет задачу, не получившую до 
настоящего времени четкого решения. 

 

 

Рис. 8. Система BСC с круглой 3, эксцентричной 1 и некруглой 2 центроидами (M = 1; N = 3) 

Fig. 8. ВCC system with 3 round, 1 eccentric and 2 non-circular centroids (M = 1; N = 3) 
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Заметим, что при заданных положении зве-
на 1 и законе движения центра сателлита 3 про-
цедура построения центроиды 2 затруднения не 
вызывает. Проблема состоит в том, что в подоб-
ных механизмах переносная угловая скорость 
wН движения центра сателлита относительно 
звеньев 1 и 2 не остается постоянной. Она 
должна изменяться в течение цикла по некото-
рому закону, который заранее не известен 
и в ходе графического синтеза в явном виде не 
фигурирует. 

При постоянной угловой скорости wН отно-
шение длин дуг 23 23 13 13 ,A B A BP P P P  измеренных по 
соответствующим центроидам 2 и 1, не получа-
ется равным отношению N / M. В случае исполь-
зования зубчатых зацеплений, например эволь-
вентных, отмеченное несоответствие может 
быть компенсировано фактической модифика-
цией центроиды сателлита (кривая 3вх на рис. 8). 
При этом на отдельных участках венца эпицик-
ла 2 профиль его зубьев будет аналогичен про-
филю, полученному с большим положительным 
коэффициентом Х смещения инструмента. Во 
многих схемах планетарных гидромашин полу-
чаемая таким путем форма зубьев эпицикла 2 
оказывается неприемлемой (рис. 9). 

 

1

2

3

 
Рис. 9. Неприемлемая форма зубьев эпицикла  

на отдельных участках его венца 

Fig. 9. Unacceptable shape of the epicycle teeth  
in certain areas of its crown 

Если спроектировать зубчатый венец эпи-
цикла 2 так, чтобы начальный шаг его зубьев 
был постоянным на всех участках этого венца, 
то на расчетных схемах механизма при посто-
янной угловой скорости wН мнимого водила 
в определенных фазах движения будет наблю-
даться интерференция зубьев сателлита 3 и эпи-
цикла 2 (рис. 10). 

В реальности плавающий сателлит 3 провер-
нется так, чтобы его зубья вошли во впадины 
зубчатого венца эпицикла 2, однако поместить-
ся в этих впадинах сателлит может только с не-
которым натягом. 

1

2

3

 
Рис. 10. Интерференция зубьев эпицикла и сателлита 

Fig. 10. Interference of epicycle and satellite teeth 

Алгоритм синтеза некруглых зубчатых  
колес планетарного механизма  
с плавающими сателлитами 
Разработан метод синтеза некруглых зубча-

тых колес планетарно-роторной гидромашины, 
предусматривающий введение некоторой по-
правки на величину радиус-вектора центроиды 
эпицикла 2, которая устраняет упомянутый вы-
ше натяг [22]. 

Разработанная методика включает следую-
щие этапы (см. рис. 1). 

1. Задаются числа волн M солнечной шестер-
ни и N эпицикла. В примере М = 2; N = 3. Выби-
раются числа зубьев Z1, Z2 колес 1 и 2. При этом 
соблюдается условие сборки: Z1 = СM; Z2 = СN, 
где С – целое число. В примере Z1 = 40; Z2 = 60, 
число зубьев сателлита Z3 = 10. 

2. Выбираются параметры прототипа проек-
тируемого рабочего механизма гидромашины – 
исходного, расчетного круглозвенного плане-
тарного механизма: модуль m; коэффициенты 
смещения инструмента Х1, Х2, Х3; межосевое рас-
стояние аw. В примере Х1 = 0; Х2 = 0,6; Х3 = 0,3; 
аw 25,288m. 

3. Выбираются расчетные траектории центра 
сателлита в системах координат, связанных 
с каждым из центральных зубчатых колес 1 и 2, 
которые описываются циклической функцией 

  :F   

     1 1 0 11 ;r r kF M     (7) 

     2 2 0 21 ,r r kF N     (8) 

где 1 и 2 – текущие углы поворота мнимого 
водила в полярных координатах, связанных 
с соответствующими звеньями;  1 1r   и  2 2r   – 

радиус-векторы траекторий центра сателлита; 
k – коэффициент некруглости траекторий; 

0 wr a  – радиус окружности, в которую вырож-
даются обе траектории при k = 0. 
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В примере функция    cos ,F     а коэф-

фициент неравномерности k = 0,155. 
4. Вычисляются углы 31 и 32 поворота са-

теллита относительно соответствующего цен-
трального колеса для множества положений 
центра сателлита на траектории, заданной урав-
нением (7) или (8): 

 
 

 
 

     

1 2

31 32 1 2
3

2 2

1 11 2 1 20
0

1

1
,

Z

Z

r r d
r



 
      

 

      
 

 

(9)

 

где   1 1 2r    – производная соответствующей 

функции 1 1r  или 2 2 ;r    1 2  – коэффициент, 

учитывающий изменение длины центровой тра-
ектории по сравнению с длиной центровой ок-
ружности исходного круглозвенного механизма: 

  

     
0

1 2
2 22

1 11 2 1 20

2
.

r

r r d



 

     
 

 (10) 

В примере 1 0,9776;   2 0,9520.   Такие 
значения коэффициентов обеспечивают выпол-
нение условия целочисленности количества 
зубьев центральных колес. 

5. Массивы параметров  1 1r   и  31 1   со-

храняются для последующего построения про-
филя солнечной шестерни, а величина радиуса 

 2 2r   уточняется с учетом разности 3  угло-

вых положений  32 2   и  31 1   сателлита, 

рассчитанных по формуле (9) для эпицикла 
и солнечной шестерни. По величине c  вычис-

ляется разность положений мнимого водила :  

 3 3 ,hi    (11) 

где 3hi  – мгновенное передаточное отношение 
от сателлита к мнимому водилу, 

 

 

    

1
3 1 2

3

2 2

1 1 1 1
0

1 0,5

1
.

h

z
i

z

r r
r

 
       
 

   

 

(12)

 

Итоговая формула для расчета уточненной 
величины радиуса  nev

2 2 :r   

   

      
1 1

nev
2 2 2 2 02

.

r r r k

F M NM N M F M 

    

      
  

(13)
 

Результатом предложенной корректировки 
величины радиуса  2 2r   является получение 

контура зубчатого венца эпицикла, соответст-
вующего необходимому варьированию угловой 
скорости мнимого водила. 

6. На заключительном этапе проектирования 
некруглых колес механизма планетарно-
роторной гидромашины применяются графиче-
ские компьютерные программы. Сателлит стро-
ится во множестве положений, а профиль соот-
ветствующего некруглого зубчатого венца на-
ходится как огибающая семейства кривых – 
профилей сателлита. 

В процессе графического синтеза механизма 
создается возможность для контроля показате-
лей качества зацеплений сателлита с солнечной 
шестерней и эпициклом во всех фазах движе-
ния. В частности, обязательной является про-
верка фактического наличия торцового пере-
крытия. Моменты пересопряжения зубьев опре-
деляются по удалению контура сателлита от 
огибающей семейства его контуров. Поводом 
для коррекции параметров механизма может 
стать также выраженная интерференция вершин 
зубьев эпицикла на участках со значительной 
вогнутостью. 

Выводы 
1. Выполненный анализ структурно-кинема-

тических особенностей трехзвенных центроид-
ных механизмов позволил найти подход к кор-
ректному решению задачи проектирования  
рабочего механизма планетарно-роторной гид-
ромашины путем введением поправки на вели-
чину радиус-вектора центроиды эпицикла, ко-
торая рассчитывается по авторской методике. 

2. Разработанный расчетно-графический ме-
тод синтеза некруглых зубчатых колес плане-
тарного механизма с плавающими сателлитами 
обеспечивает отсутствие интерференции зубьев 
и благоприятные условия передачи движения. 

3. Предложенный метод достаточно прост 
и может быть использован широким кругом 
инженеров-расчетчиков с применением отече-
ственных программных комплексов. 
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The development of modern technologies opens up new possibilities for the production and use of centroid me-

chanisms, including planetary-rotary hydraulic machines. The problem of profiling non-circular gears of such hy-
draulic machines has not yet received its final solution. Previously developed methods either did not provide an ac-
ceptable tooth shape or required increased clearances in the gearings. In this article, the problem of the mentioned 
above hydraulic machine design is solved on the basis of analysis of thethree-link centroid mechanismstructure gener-
al principles. Features of centroid mechanism design having round and non-circular gears are studied. The impor-
tance of the Aronhold-Kennedy and Willis theorems in the geometric synthesis of such mechanisms is emphasized. In 
relation to the synthesis of non-circular gears for a planetary mechanism with planetary gears, it was established that 
in this mechanism the transition motion of the satellites cannot be carried out at a constant angular velocity. An in-
depth analysis of the issue made it possible to develop a more accurate method for designing the working mechanism 
of planetary-rotary hydraulic machines. This method includes thefollowing stages: choosing the parameters of the 
designed working mechanism prototype of the hydraulic machine - the original, calculated round-link planetary me-
chanism; choosing the calculated trajectories of the satellite center in coordinate systems connected with each of the 
central gears, which are described by a common cyclic function; calculating the angular positions of the satellite cor-
responding to various phases of its motion; calculating the correction for the satellite radial position, which specifies 
the profile of the epicycle teeth; graphical construction of non-circular gearprofiles as envelopes of the generating 
satellite. The new method ensures the absence of tooth interference and favorable conditions for transmitting motion 
in gearings. The method is quite simple and can be used by a wide range of calculation engineers based on national 
software systems. 

 
Keywords: planetary-rotor hydraulic machine, planetary gears, non-circular gears, centroidal mechanism, the Aron-
hold-Kennedy theorem. 
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