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Многосателлитные планетарные передачи нашли широкое распространение в техни-
ке благодаря своим технико-экономическим показателям: высокой несущей способ-
ности при небольших габаритных размерах и массе, малым потерям мощности на 
трение и хорошим виброакустическим характеристикам. Для обеспечения равномер-
ного распределения нагрузки в зацеплениях колес таких передач их солнечная ше-
стерня соединена с ведущим валом посредством зубчатой муфты, а сателлиты распо-
ложены на сферических подшипниках. Однако при ограниченном радиальном разме-
ре передачи невозможно подобрать подшипник сателлита требуемой нагрузочной 
способности. Расположение же сателлита на двух подшипниках ведет к неравномер-
ному распределению нагрузки по ширине его венца, поэтому сателлит целесообразно 
выполнить в виде двух зубчатых колес, установленных с помощью сферических под-
шипников на одной оси. Тогда нагрузка распределяется по ширине каждого венца са-
теллита равномерно, а по отдельным венцам неравномерно. В связи с этим важной 
задачей является исследование рациональной конструкции планетарной передачи, в 
которой щека водила расположена между рядами сателлитов, что позволяет повы-
сить деформативность оси и сопрягаемой с ней щеки водила, а также в значительной 
степени компенсировать неизбежные погрешности механизма и отрицательное влия-
ние деформации кручения солнечной шестерни на распределение нагрузки по венцам 
сателлита и на технико-экономические показатели привода. При решении задачи ось 
сателлита в местах ее сопряжения со щекой водила рассматривалась как балка на 
упругом основании. Таким образом, определен закон распределения нагрузки по 
толщине щеки, оказывающий большое влияние на податливость оси и распределение 
нагрузки в зацеплениях колес. Коэффициент неравномерности распределения 
нагрузки по венцам двухрядного сателлита определялся из решения уравнений сов-
местности перемещений, включающих в себя податливость элементов передачи (сол-
нечной шестерни, зубьев колес, оси и подшипников сателлита, щеки водила) и 
начальное неприлегание зубьев. Для определения напряжений в зоне сопряжения оси 
сателлита со щекой водила использовалась компьютерная модель этого узла, позво-
ляющая осуществить его расчет на прочность. 
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Multi-planet epicyclic gears are widely used in engineering due to their technical and 
economic indicators: high bearing capacity with small dimensions and weight, low power 
losses due to friction, and good vibroacoustic performance. To ensure the uniform load 
distribution in meshed gears, the sun gear is connected to the drive shaft through the clutch 
gear, and the planets are mounted on spherical bearings. However, due to the limited radial 
dimension, it is not possible to select a planet gear bearing of the required load capacity; while 
mounting the planet on two bearings leads to an uneven load distribution across the width of 
the planet gear crown. It is advisable that the planet consist of two gear wheels mounted by 
means of spherical bearings on the same axle. In this case, the load across the width of the 
crown of each planet gear is distributed evenly, while load distribution on the individual 
crowns is uneven. In this regard, it is important to study the rational design of the planetary 
gear where the carrier cheek is located between the series of planet gears. It improves 
deformability of the axle and the carrier cheek mating with the axle. It also significantly 
compensates for the inevitable errors of the mechanism and the negative effect of the sun gear 
torsional deformation on load distribution along the planet gear crowns and on technical and 
economic indicators of the drive. When solving the problem, the planet axle at the point of 
interface with the carrier cheek is considered as a beam on an elastic foundation. Thus, the law 
of load distribution over the thickness of the cheek is determined. It has a great influence on 
yielding of the axle and the distribution of the load in the meshed wheels. The coefficient of 
uneven load distribution along the crowns of a two-series planet is determined by solving the 
equations of displacement compatibility that include the yield of the gear train elements (sun 
gear, wheel teeth, axle and bearings of the planet gear, carrier cheek) and the initial separation 
of the teeth. To determine the stresses in the coupling zone of the planet axle and the carrier 
cheek, a computer model of the unit is used to perform a strength analysis. 
Keywords: planetary gear, deformability of elements, manufacturing errors, uneven load 
distribution. 

Зубчатые планетарные механизмы широко рас-
пространены в технике благодаря хорошим 
технико-экономическим показателям, в связи с 
чем привлекают большое внимание как отече-
ственных [1, 2], так и зарубежных [3–5] инже-
неров и ученых в области зубчатых передач. 

Погрешности изготовления планетарной 
передачи и податливость ее элементов оказы-
вают существенное влияние на распределение 
нагрузок в зонах их сопряжения, а следова-
тельно, и на нагрузочную способность меха-
низма [6, 7]. Причем неравномерное распреде-
ление нагрузки в сопряжениях одних деталей, 
вызванное их деформацией, может способство-
вать выравниванию нагрузки в сопряжениях 
других элементов передачи. 

В высоконагруженных многосателлитных 
планетарных передачах, содержащих самоуста-
навливающуюся солнечную шестерню, непо-
движное центральное колесо и водило, при их 
ограниченном радиальном размере сателлит 
выполняют двухрядным, состоящим из двух 
зубчатых колес, каждое из которых установлено 
на сферический подшипник и посажено на ось, 

расположенную в щеках водила. Это позволяет 
существенно повысить нагрузочную способ-
ность передачи. Однако погрешности ее изго-
товления и деформация кручения солнечной 
шестерни приводят к неравномерному распре-
делению нагрузки по венцам сателлита, что от-
рицательно сказывается на технико-экономи-
ческих показателях привода. 

В связи с этим важной задачей является ра-
циональный выбор конструкции планетарного 
механизма и его параметров, обеспечивающих 
высокие степень равномерности распределения 
нагрузки в зацеплениях колес, нагрузочную 
способность механического привода и уровень 
технологичности при необходимых массогаба-
ритных параметрах. 

На рис. 1 приведена конструкция планетар-
ной передачи, в которой щека водила располо-
жена между рядами сателлитов, что дает воз-
можность повысить деформативность оси и 
сопрягаемой с ней щеки и в значительной сте-
пени компенсировать неизбежные погрешно-
сти изготовления механизма и отрицательное 
влияние деформации кручения солнечной ше-
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стерни на распределение нагрузки по венцам 
сателлита. Использование известного метода 
избавления от избыточных связей, заключаю-
щегося в выполнении сопрягаемых поверхно-
стей оси сателлита и щеки водила указанной 
передачи сферическими, обеспечивает близкое 
к равномерному распределение нагрузки в за-
цеплениях колес, но усложняет конструкцию 
механизма и снижает уровень его технологич-
ности. 

Установим влияние погрешностей изготов-
ления приведенной на рис. 1 планетарной пере-
дачи и деформативности основных ее элементов 
(оси сателлита, щеки водила, солнечной шестер-
ни, зубьев колес, подшипников качения) на рас-
пределение нагрузок в зонах их сопряжения. 

С учетом искривления оси сателлита под 
действием приложенной к ней силы и повы-
шенной податливости внутреннего кольца 
подшипника у его торцов нагрузка на ось со 
стороны подшипника может быть представлена 
уравнением (рис. 2) 

   ( ) sin ,
4 2

i
i

P zz
l l

 

где Pi — сила, действующая на ось сателлита со 
стороны i-го подшипника. 

Тогда прогиб оси в средней части площадки 
ее контакта с кольцом подшипника, обуслов-
ленный действием изгибающего момента и по-
перечной силы и определенный по формулам 
сопротивления материалов с использованием 
интеграла Мора, 
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где E — модуль упругости первого рода; d — 
диаметр оси сателлита. 

Уравнение деформированной оси в зоне ее 
сопряжения со щекой водила запишем в следу-
ющем виде: 

    
2 2

2 2
( ) ( ) ( )1 ( ) 1,11 .d q x d y x q xM x

C dx dx IE SG
  (2) 

Здесь C — удельная контактная жесткость 
сопряжения, найденная экспериментальным 
путем,  /1,2C E  [8]; I — осевой момент инер-
ции сечения;  

         2
0

( ) ;
x

M x P l x q x d   

S — площадь поперечного сечения оси; G — 
модуль упругости второго рода. 

После двукратного дифференцирования ра-
венства (2) получим 

   
4 2

4 2
( ) ( )1,11 ( ) 0,d q x d q xC C q x
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отсюда 

      1 2( ) sinh( )sin( ) sinh( )cos( )q x C x x C x x  

       3 cosh( )sin( ) cosh( )cos( ),C x x x x  (3) 

 
Рис. 2. Схема нагружения оси двухрядного сателлита 

 
Рис. 1. Планетарная передача с двухрядными сателлитами и самоустанавливающимися звеньями 
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Для определения постоянных интегрирова-
ния 1C – 4C  используем следующие уравнения 
статики и граничные условия: 
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где q — средняя погонная нагрузка в зоне со-
пряжения оси сателлита и щеки водила; 

1 2, ,P P P  — силы, действующие на ось сателлита 
со стороны подшипников сателлита, и их сред-
нее значение; wK  — коэффициент неравномер-
ности распределения нагрузки по венцам са-
теллита,  2 / .wK P P  

На рис. 3 показано распределение относи-
тельной погонной нагрузки по толщине щеки 
водила  /x x d  при ширине венца сателлита 

 ,wb d   0,5 ,wl b  wK = 1,3 и различных значе-
ниях относительной ширины солнечной ше-
стерни  / .B B d  

Перемещение оси в зоне установки подшип-
ника, обусловленное изгибом ее консольной 
части и податливостью сопряжения ось–щека 
водила, определим в соответствии с уравнени-
ями (1), (3): 
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Для определения коэффициента неравно-
мерности распределения нагрузки по венцам 
сателлита используем уравнения совместности 
перемещений, включив в них, кроме погрешно-
стей изготовления и монтажа передачи, дефор-
мацию оси и щеки водила, податливость зубьев, 

деформацию кручения солнечной шестерни и 
податливость подшипников качения: 
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   (4) 

Здесь wC  — удельная жесткость зубчатого за-
цепления,  0,075wC E  [6, 8]; w  — угол зацеп-
ления колес;   — деформация зуба наиболее 
нагруженного венца сателлита;  — начальный 
окружной зазор между зубьями 1-го (наименее 
нагруженного) венца сателлита и зубьями цен-
тральных колес при плотном контакте зубьев в 
зацеплениях 2-го венца сателлита с централь-
ными колесами; Piy  — сближение внешнего и 
внутреннего колец двухрядного сферического 
роликового подшипника под действием ради-
альной нагрузки [9, 10]; y  — половина разно-
сти смещения зубьев солнечной шестерни в ее 

 
Рис. 3. Распределение относительной погонной  

нагрузки ( )/q x q  по толщине щеки водила x   
при коэффициенте Kw = 1,3 и различных значениях 

 относительной ширины солнечной шестерни: 
а — 1;B  б — 1,5B  
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поперечных сечениях плоскостями симметрии 
венцов сателлитов в результате деформации 
кручения. 

В выражении (4) 
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где нn  и вn  — коэффициенты разности кри-
визны в сопряжениях ролика с наружным и 
внутренним кольцами подшипника; н  и 
в  — приведенные кривизны поверхностей в 
сопряжениях ролика с наружным и внутрен-
ним кольцами подшипника;   — коэффициент 
Пуассона; Z  — число роликов в ряду;   — угол 
наклона оси ролика к оси подшипника;   — 
разность углов кручения сечений; bar  — радиус 
основной окружности солнечной шестерни; 

pI  — полярный момент инерции сечения ше-
стерни; it  — погонный момент кручения ше-
стерни на участке ее сопряжения с i-м венцом 
сателлита,  0,5 /( cos )i w i ba w wt n P r b  ( wn  — чис-
ло двухрядных сателлитов). 

Уравнения (4) записаны для случая, когда 
наиболее нагруженный (второй) венец сателли-
та расположен со стороны подвода момента к 
солнечной шестерне (неблагоприятный слу-
чай), а нагрузка по ширине отдельных само-
устанавливающихся венцов и по сателлитам 
распределена равномерно. 

Для установления связи между коэффици-
ентом неравномерности распределения нагруз-
ки по венцам сателлита wK  и начальным 

окружным зазором в зацеплениях , вызван-
ным погрешностью изготовления и монтажа 
передачи, выразим входящие в систему уравне-
ний (4) силовые факторы через q и ,wK  а зазор 
представим в виде безразмерной величины: 

   1 0,5 2 ;wP qB K    2 0,5 ;wP qBK   

 
     

 
,

2 4 cos 4 cosn w w w w

qB qB qB
P w b Eb

 

где nw  — нормальная погонная нагрузка в за-
цеплениях колес;   — относительное началь-
ное неприлегание зубьев,   / .nE w  

На рис. 4 представлена зависимость коэф-
фициента неравномерности распределения 
нагрузки по венцам двухрядного сателлита от 
относительного начального неприлегания 
зубьев при  3,wn    20 ,w   ,wb d   0,5 ,wl b  

  ( 2 )/ 1,8a w ab B b d  ( ad  — диаметр дели-
тельной окружности солнечной шестерни), 
подшипниках средней серии и разных значе-
ниях  / .B B d  Из графиков следует, что подат-
ливость оси сателлита и щеки водила оказы-
вают существенное положительное влияние на 
распределение нагрузки по отдельным венцам 
сателлита. Изменение относительной ширины 
солнечной шестерни в пределах 1,8…2,5 мало 

 
Рис. 4. Зависимость коэффициента wK   

неравномерности распределения нагрузки  
по венцам двухрядного сателлита  

от относительного начального неприлегания    
зубьев при различных значениях относительной 

ширины солнечной шестерни: 
1 — 1,2;B  2 — 1;B  3 —  0,8B  

 
Рис. 5. Компьютерная модель сопряжения  

ось сателлита–щека водила при  1 2 1 000 H,P P  
1,5,B   0,5l d  и 15 ммd  
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сказывается на значении указанного коэффи-
циента .wK  

Распределение напряжений в зонах сопря-
жения элементов передачи исследовалось ме-
тодом компьютерного моделирования (рис. 5), 
что позволяет подобрать рациональные значе-
ния параметров механизма, которые обеспе-
чивают требуемую прочность сопрягаемых 
элементов при их высокой податливости, спо-
собствующей снижению коэффициента нерав-
номерности распределения нагрузки по вен-
цам сателлита. 

Выводы 
1. Использование конструкции планетарной 

передачи с двухрядными сателлитами, распо-

ложенными на консольных осях, благодаря по-
датливости элементов механизма позволяет 
существенно уменьшить отрицательное влия-
ние погрешностей его изготовления и дефор-
мации кручения солнечной шестерни на рас-
пределение нагрузки в зацеплениях колес. 

2. Изменение отношения ширины солнеч-
ной шестерни к ее диаметру в пределах 1,8…2,5 
мало сказывается на распределении нагрузки 
по венцам двухрядного сателлита. 

3. При отношении ширины солнечной ше-
стерни к ее диаметру, не превышающем 2,5, ра-
циональных параметрах планетарной передачи 
и средней степени точности ее изготовления 
коэффициент неравномерности распределения 
нагрузки по венцам двухрядного сателлита со-
ставляет не более 1,5. 
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