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Геометрия и показатель прочности

внутреннего зацепления колес

планетарной передачи типа K-H-V

с модифицированным исходным

контуром сателлита

Ф.И. Плеханов

Нагрузочная способность планетарных передач типа K-H-V лимити-

руется изгибной прочностью зубьев сателлитов, поэтому важно улучшить

показатель изгибной прочности и прочности зацепления в целом путем сни-

жения коэффициента формы зуба сателлита. Для этого предложено исполь-

зовать внутреннее зацепление, в котором профили зубьев сателлита сформи-

рованы инструментом с исходным производящим контуром, представляющим

собой модифицированный стандартный контур, что позволяет уменьшить

высоту делительной ножки зуба и увеличить радиус кривизны его переходной

кривой. Получены уравнения геометрического синтеза указанного зацепления.

Из них определены радиусы окружностей вершин зубьев колес и угол их зацеп-

ления при гарантированном отсутствии явления интерференции зубьев и ис-

ключении заклинивания механизма. Методом конечно-элементного анализа

выполнена оценка изгибной прочности таких нестандартных зубьев сателли-

та, позволившая определить значения их коэффициента формы. Представле-

ны новые конструкции передач типа K-H-V с роликовым и шарнирным меха-

низмами снятия движения с сателлитов.

Ключевые слова: сателлит, планетарная передача, нестандартные зубья,

геометрия, прочность зацепления, геометрический синтез.

The geometry and strength of KHV-type

internal planetary gear trains with

a modified original contour of a satellite

F.I. Plekhanov

Internal planetary gear trains with close numbers of wheel teeth (KHV-type

gears) enable large ratio in a single stage along with high efficiency, low weight

and small dimensions. That is why there is a particularly urgent need to improve
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the design of such mechanisms. The load capacity of

KHV-type planetary gears is limited by the flexural

strength of satellite teeth; therefore, it is important to

improve the flexural strength of teeth and gear dura-

bility as a whole by reducing the tooth shape factor.

For this purpose, it is proposed to form tooth profiles

by a tool whose generating contour is a modified stan-

dard contour. This makes it possible to reduce the tooth

dedendum and increase the radius of curvature of the

transition curve. The equations of geometrical synthesis

of internal planetary gears are formulated to determine

the radii of gear teeth and the pressure angle under the

assumption that the teeth do not interfere and the

mechanism is not seized. The flexural strength of these

non-standard satellite teeth is estimated by the finite

element method. The values of the shape factor are

determined. New designs of KHV-type gears with

roller and hinge mechanisms are presented. The nu-

merical analysis of planetary gears showed that the

fabrication of satellite teeth by the tool with a modified

generating contour under the rational geometrical

synthesis can improve the gear strength by 15–20 %.

Keywords: satellite, planetary gear, non-standard

teeth, geometry, strength, geometrical synthesis,

engagement.

Планетарные передачи типа K-H-V вы-

годно отличаются от других планетар-

ных механизмов улучшенными массогабарит-

ными показателями, малыми потерями мощ-

ности на трение, большим передаточным

отношением в одной ступени.

Как показали исследования ряда отечест-

венных ученых [1—4], выполнение передачи

с небольшой разницей чисел зубьев колес

(∆z =1 3– ) позволяет обеспечить высокую ее

несущую способность за счет малости зазоров

во внутреннем зацеплении и его многопарно-

сти. Однако в то же время опасность заклини-

вания механизма из-за явления интерферен-

ции требует уменьшения глубины захода зубьев

колес, что отрицательно сказывается на значе-

нии коэффициента перекрытия, плавности ра-

боты передачи и снижает эффект многопарности.

В связи с этим важно подобрать рациональный

исходный контур колес и выполнить геометриче-

ский синтез зацепления, удовлетворяющий тре-

бованию высокой прочности при гарантирован-

ном отсутствии интерференции и значений

коэффициента перекрытия ε³1.

Расчеты показывают, что нагрузочная спо-

собность передачи типа K-H-V [5, 6] в боль-

шинстве случаев лимитируется изгибной проч-

ностью зубьев сателлита. Поэтому уменьшение

глубины захода зубьев колес, необходимое для

исключения интерференции продольной

кромки внешнего зуба с главной поверхностью

внутреннего, следует осуществлять за счет

уменьшения высоты зуба сателлита h [4]. При-

чем для снижения напряжений изгиба в его ос-

новании целесообразно уменьшить высоту де-

лительной ножки h f и увеличить радиус кри-

визны переходной кривой ρ f .

Модифицированный исходный контур,

представляющий собой скорректированный

вариант исходного контура по ГОСТ 13755—81,

который позволяет обеспечить требуемые каче-

ственные показатели зацепления и передачи

в целом, представлен на рис. 1. Параметры ука-

занного исходного контура:

α= °20 ; h ma = ; hl =175, ;

( )[ ]ρ
α

π αf l am h h m= - - =
0 5

0 5 2 0 545
,

cos
, , ;tg

( )C mf= - =ρ α1 0 359sin , ;
( )h h h mf l a f= - + - =ρ α1 1109sin , ;

h h C ml= + = 2109, ;

h h h mc a f= - - =ρ 0 564, .

Переходная кривая зуба сателлита g в этом

случае имеет вид эквидистанты удлиненной эволь-

венты (рис. 2), уравнения которой могут быть

представлены в следующем параметрическом виде:
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Рис. 1. Модифицированные исходный
(заштрихован) и исходный производящий

контуры рейки:
- - - — исходный контур по ГОСТ 13755—81
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; m — модуль зубь-

ев; r mzg g=0 5, ; x g и z g — соответственно коэф-

фициент смещения исходного контура и число

зубьев сателлита.

В граничной точке профиля зуба сателлита l
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где rlg — радиус граничной точки профиля зуба

сателлита.

При
h

rf g

0

sin
( sin )

α
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æ

è
ç

ö

ø
÷> имеет место под-

резание зубьев. Для нулевого колеса с указан-

ным выше исходным контуром условием отсут-

ствия подрезания является выполнение соот-

ношения z g ³13.

Угол αw зацепления и радиусы окружностей

вершин зубьев неподвижного колеса b rab и са-

теллита g rag определяются из условий обеспе-

чения бокового зазора ν между переходной по-

верхностью зуба сателлита и вершиной зуба ко-

леса в зоне максимальной глубины захода

([ν θ α αϕ ϕ= - - +2 r rb b ab abinv inv

+
- ö

ø
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ù

û
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z

b
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tg
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а также обеспечения требуемой величины ко-

эффициента перекрытия ε, исключения интер-

ференции кромки зуба колеса с переходной по-

верхностью зуба сателлита (наличие зазора δ)

и интерференции продольной кромки внешне-

го зуба с главной поверхностью внутреннего

(наличие зазора ∆) [1]:
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; z b , x b — соответствен-

но число зубьев и коэффициент смещения ис-

ходного контура неподвижного колеса b; θϕb —

полярный угол, соответствующий радиус-век-

тору точки переходной кривой сателлита r bϕ

и определяемый из уравнений (1).

Следует отметить, что радиус окружности вер-

шин зубьев неподвижного колеса не должен

быть меньше предельного для данного исходного

контура его значения, или в соответствии с об-

щеизвестной формулой станочного зацепления
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Рис. 2. Схема формообразования профиля зуба
сателлита с модифицированным исходным контуром
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; ha

* — коэф-

фициент высоты головки зуба исходного конту-

ра; z 0 , x 0 — соответственно число зубьев и коэф-

фициент смещения исходного контура долбяка.

В соответствии с этим, задавшись числами

зубьев колес и величинами x g , ε, ∆, z 0 , x 0 , из

уравнений (4), (6) и (7) определяются радиусы

rag , rab и угол зацепления αw , после чего по

уравнениям (3) и (5) осуществляется проверка

на наличие зазоров ν и δ.

Выполненные таким образом расчеты пока-

зывают, что при x x g0 0= = ; ε=105, ; ∆=0 5, m;

z 0 25= ; 60 140£ £z g и предельном по условию

(7) значении rab угол зацепления практически

не меняется с изменением числа зубьев, но су-

щественно меняется с изменением ∆z z zb g= - :

при ∆z =1 αw = °59 2, ; при ∆z = 2 αw = °47 9, ; при

∆z =3 αw = °42 3, . При этом обеспечиваются не-

обходимые зазоры ν и δ, гарантирующие от-

сутствие явления интерференции и заклинива-

ния передачи.

Для оценки изгибной прочности зубьев сател-

лита, лимитирующей нагрузочную способность пе-

редачи, определялся коэффициент их формы

методом конечно-элементного анализа (рис. 3).

В таблице приведены средние значения ко-

эффициента формы зуба сателлита y
mb

FF

F

t

=
σ

в зависимости от ε и ∆Z при 60 140£ £z g и опре-

деленных по приведенным выше зависимостям

параметрах зацепления (σ F — найденное числен-

но максимальное значение напряжения у основа-

ния зуба; F t — окружная сила; b — длина зуба).

С учетом этого из решения уравнений со-

вместности перемещений зубьев определяются

составляющие нагрузки в зацеплении и нагру-

зочная способность передачи [7].

Коэффициент формы зуба сателлита с модифицированным
исходным контуром

ε
∆z

1 2 3

1,0 2,65 2,34 2,21

1,05 2,77 2,45 2,31

Таким образом установлено, что в зубчатой

планетарной передаче типа K-H-V с модифи-

цированным исходным контуром сателлита

при рациональных геометрических параметрах

зацепления обеспечивается высокая изгибная

прочность зубьев (на 15…20% выше прочности

зубьев сателлита со стандартным исходным

контуром), лимитирующая нагрузочную спо-

собность механизма. Несущая способность

указанной передачи выше, чем аналогичный

показатель наиболее распространенной тради-

ционной трехсателлитной передачи типа 2К-Н

[8, 9], благодаря нахождению под нагрузкой

в каждом зацеплении одновременно многих

пар зубьев (до 7 пар [7]).
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машин для ее осуществления, в том числе c одной трехвалковой обоймой, роторные и др.

Приведены формулы для расчета нагрузки на валки и крутящего момента их привода.

Предложена методика расчета радиальной и угловой настройки валков, которая позволяет

разработать вычислительные программы автоматизированного управления приводами

правильной машины.
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