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Геометрия внутренних зацеплений

планетарной передачи с малой

разницей чисел зубьев колес

Ф.И. Плеханов, С.В. Глебов, Л.П. Перминов

Рассмотрен метод геометрического синтеза зацеплений оригинальной

конструкции планетарной передачи с эксцентриковым водилом, обеспе-

чивающий требуемые значения коэффициента перекрытия и отсутст-

вия интерференции первого и второго рода при минимально возможной

разнице чисел зубьев колес.
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difference between teeth numbers
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The article considers the method for geometric synthesis of engagements in

the original design planetary gear with the eccentric planet carrier providing the

required values of the overlap and the absence of the first and second kinds

interference at the lowest possible difference between the numbers of teeth.
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Планетарные передачи с двумя внутренними зацеплениями колес

и малой разницей чисел их зубьев обладают большим переда-

точным отношением в одной ступени и высокой нагрузочной способ-

ностью. Исследованию таких передач посвящены работы ряда отече-

ственных ученых: И.А. Болотовского, В.Н. Кудрявцева, Н.А. Сквор-

цовой, Б.Н. Цилевича и других [1, 2]. Асимметрия конструкции

передачи, которая обычно выполняется односателлитной,

и происходящее при этом смещение центра масс механической систе-

мы относительно главной ее оси приводит к большим динамическим

нагрузкам, вибрации и шуму.

Существенно улучшить работу планетарного механизма указанного

типа можно, выполнив его двухсателлитным [3]. На рисунке 1 приве-

дена конструкция планетарной передачи, содержащей ведущее водило

с двумя диаметрально противоположно направленными эксцентрика-

ми, два сателлита, неподвижное центральное колесо с внутренними

зубьями и два жестко связанных друг с другом и с выходным валом ве-

домых центральных колеса с внутренними зубьями. Причем число

зубьев неподвижного колеса z b на единицу больше числа зубьев сател-
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лита z g , а соосные ведомые колеса имеют числа

зубьев z ze g= и смещены друг относительно

друга на половину углового шага их зубьев. Пе-

редаточное отношение этого механизма i z e=- .

В процессе работы сателлиты, смещаясь в ра-

диальном направлении, одновременно совер-

шают вращательное движение вместе с ведо-

мыми колесами (сопряжение сателлит — ведо-

мое колесо представляет собой зубчатую

муфту). При этом за счет малости зазоров в за-

цеплениях в передаче движения участвуют до

семи пар зубьев [4].

Угол зацепления сателлита с неподвижным

колесом ( )αw g b- , коэффициент смещения ис-

ходного контура сателлита X g и радиусы ок-

ружностей вершин зубьев этих колес rag

b( )
, rab

подбираются из условий отсутствия интерфе-

ренции продольной кромки внешнего зуба

с главной поверхностью внутреннего и обеспе-

чения коэффициента перекрытия ε g b- ³1.

Связь между указанными параметрами выра-

жается равенствами
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где c g b- — радиальный зазор в зацеплении (разни-

ца радиусов окружности вершин зубьев колеса b

и окружности впадин сателлита g);r mzbg g=0 5, cos( )α ,

r mzbb b=0 5, cos( )α ;m — модуль зубьев;α — угол про-

филя исходного контура.

Зазор в зоне пересечения окружностей вер-

шин зубьев сателлита и неподвижного колеса,

обеспечивающий отсутствие наложения их

профилей, определяется в соответствии с рабо-

той [1] из выражения
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Рис. 1. Двухсателлитная планетарная передача с малой разницей чисел зубьев колес



Выполненные по указанным зависимостям

расчеты показывают, что для предотвраще-

ния интерференции продольной кромки

внешнего зуба с главной поверхностью внут-

реннего и заклинивания передачи необходимо

принять угол зацепления ( )αw g b- ³ °48 , а для

уменьшения высоты зуба сателлита и повыше-

ния его изгибной прочности при заданном ко-

эффициенте перекрытия ε g b- уменьшить ра-

диальный зазор c g b- по сравнению с рекомен-

дуемой для традиционных передач с малым

углом зацепления.

Чтобы выяснить на сколько можно умень-

шить указанный зазор, найдем соотношение

между толщиной вершины зуба неподвижного

колеса b и шириной впадины сателлита g в зоне

переходной (неэвольвентной) кривой.

При нарезании колеса с внешними зубьями

инструментом реечного типа и отсутствии под-

резания, что соответствует величине коэффи-

циента смещения исходного контура

x h za³ -* , sin ( )0 5 2 α [1] (ha

* — коэффициент вы-

соты головки исходного контура, z— число

зубьев), ширина впадины в зоне переходной

кривой в общем виде определяется по следую-

щей зависимости (рис. 2):

e rϕ ϕ ϕβ θ= +( )2 , (3)
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r rb = cos( )α ; r mz=0 5, ; h m h C xa= + - -( )* * *ρ ,

ρ ρ= *m; C * — коэффициент радиального зазора

исходного контура; ρ* — коэффициент радиуса

кривизны линии притупления продольной

кромки зуба режущего инструмента; rϕ — вели-

чина радиус-вектора точки переходной кривой.

При заданном rϕ угол γ, входящий в равенст-

во (3), может быть найден из уравнения

r r h2 2- + + ´ϕ ρ γ( / cos( ))

´ - + =( cos( ) / cos( ))ρ γ γ2 0r h . (4)

Указанные выражения соответствуют экви-

дистанте удлиненной эвольвенты, по которой

очерчена переходная кривая профиля внешне-

го зуба. На этом участке r r rf l£ £ϕ , где радиус

окружности впадин r mz hf = - -0 5, ρ, радиус

окружности граничных точек профилей зубьев

r rl b l= / cos( )α , а угол профиля α l определяется

из следующей системы уравнений (см. рис. 2):
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Толщина зуба неподвижного колеса b на по-

верхности вершин [1]

[ ]S x tg z rab ab b b ab= - + -inv invα α π α( , ( )) /0 5 2 2 ,

где [ ]α αab b abmz r=arccos ( , cos( )) / .0 5 В соответст-

вии с этим и с учетом уравнения (3) боковой

зазор между зубьями в зоне максимальной глу-

бины захода зуба колеса во впадину сателлита

δ ϕ= -e Sg ab . (6)

Таким образом, радиальный зазор c g b- и со-

ответствующий ему радиус rab должны удовле-

творять условию δ³0. При этом в зоне сопря-
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Рис. 2. Геометрия переходной кривой профиля
внешнего зуба и схема ее формообразования



жения зубьев колес радиальный зазор не дол-

жен быть меньше 0,25m, что обеспечивает

отсутствие интерференции кромки зуба колеса

b с переходной поверхностью сателлита g, т. е.

должно выполняться условие

( cos( )) ,r r m r r mag bg bg fg

2 2 2 2 0 25- - + - ³επ α . (7)

Расчеты по приведенным зависимостям при

углах зацепления, обеспечивающих отсутствие

зубьев, показывают, что условия (6), (7) выпол-

няются при ( )c mg b- = 01 015, ... , .

При равенстве чисел зубьев сателлита z g

и ведомого колеса z e угол их зацепления

( )αw g e- = °90 (рис. 3). Обеспечить такой угол

можно, нарезая колесо e либо с большим ради-

альным смещением исходного контура, либо

с тангенциальным смещением зуборезного ин-

струмента. Второй метод сложен и менее то-

чен, поэтому рассмотрим геометрию зацепле-

ния сателлита с ведомым колесом, нарезанным

традиционным методом, предварительно опре-

делив из уравнений (1), (2) угол зацепления

( )αw g b- и межосевое расстояние αw при задан-

ных зазоре ∆ и коэффициентах X g , ε g b- .

Для обеспечения радиального смещения са-

теллита на расчетное значение межосевого рас-

стояния αw необходимо выполнить равенство

(см. рис. 3)

2 2l S a m Sbg w be= + = -π αcos( ) , (8)

где S bg , S be — толщина зубьев сателлита g и ве-

домого колеса e, измеренная по основным ок-

ружностям.

Тогда, учитывая связь между толщиной

зубьев и коэффициентами смещения их исход-

ного контура X g и X e , при ∆z z zb g= - =1 полу-

чим
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Радиус окружности вершин зубьев ведомого

колеса rae при таком большом коэффициенте

смещения следует принимать из условия отсут-

ствия заострения зубьев по известной [1] зави-

симости
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Коэффициент перекрытия в указанном за-

цеплении (см. рис. 3)

ε
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Расчеты по приведенным уравнениям пока-

зывают, что для обеспечения коэффициента

ε g e- ³1 радиус окружности вершин зубьев са-

теллита в зоне его зацепления с ведомым коле-

сом rag

e( )
должен быть увеличен по сравнению

с радиусом rag

b( )
.

На рисунках 4 и 5 представлены зависимости

( )αw g b- и ε g e- от числа зубьев сателлита z zg e=
при ∆z z zb g= - =1, ∆=0 2, m, ε g b- =1,

c mg b- =015, , r m z Xag

e

g g

( )
( , , )= + +0 5 1 25 .

Из расчетов и построенных по ним

зависимостям следует, что для обеспечения ко-

эффициента перекрытия ε g e- ³1 необходимо

принять радиус окружности вершин зубьев са-

теллита g в зоне его зацепления с ведомым ко-
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Рис. 3. Схема зацеплений сателлита g
с неподвижным b и ведомым e центральными

колесами



лесом e более высоким, чем в зоне зацепления

с неподвижным колесом b, а коэффициент сме-

щения исходного контура сателлита X g £0, это

позволяет рационально спроектировать про-

стую по конструкции и эффективную плане-

тарную передачу с внутренними зацеплениями

колес при малой разнице чисел их зубьев.
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Рис. 4. Зависимость угла зацепления сателлита
с неподвижным колесом от числа зубьев z g :

1 — x g =0; 2 — x g =-0 3,

Рис. 5. Зависимость коэффициента перекрытия от
числа зубьев сателлита:

1 — x g =0; 2 — x g =-0 3,
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