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УДК 621.833.6 

В. А. МАТУСЕВИЧ, Ю. В. ШАРАБАН, А. В. ШЕХОВ, В. Т. АБРАМОВ 

ОПТИМАЛЬНОЕ ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПЛАНЕТАРНЫХ МЕХАНИЗМОВ ТИПА 3К 

Розглянута методика проектування планетарних ммеханізмів типу 3К оптимальних за значенням якісних характеристик його зачеплень. Як 
критерій оптимізації прийняті обмеження, що накладаються на коефіцієнти торцевого перекриття, питомого тиску і ковзання, значення яких 
є функціями коефіцієнтів зміщення зубчастих коліс. При цьому вибрані значення коефіцієнтів зміщення зубчастих коліс забезпечують їх 
міцність і витривалість. Наведений приклад оптимального проектування конструкції планетарного механізму типу 3К. 

Ключові слова: планетарний механізм типу 3К, коефіцієнт зміщення, коефіцієнт торцевого перекриття, коефіцієнт питомого тиску, 
коефіцієнт питомого ковзання, умова співвісності. 

Рассмотрена методика проектирования планетарных механизмов типа 3К оптимальных по значению качественных характеристик его зацеп-
лений. В качестве критерия оптимизации приняты ограничения, накладываемые на коэффициенты торцового перекрытия, удельного давления 
и скольжения, значения которых являются функциями коэффициентов смещения зубчатых колес. При этом выбранные значения коэффици-
ентов смещения зубчатых колес обеспечивают их прочность и выносливость. Приведен пример оптимального проектирования конструкции 
планетарного механизма типа 3К. 

Ключевые слова: планетарный механизм типа 3К, коэффициент смещения, коэффициент торцового перекрытия, коэффициент удель-
ного давления, коэффициент удельного скольжения, условие соосности. 

The design technique of planetary mechanisms of type 3К of optimal by value quality descriptions of his gears is considered. As a criterion of optimi-
zation, the limitations laid on the coefficients of profile contact ratio are accepted, specific pressure and profile sliding factor, values of that are the 
functions of coefficients of addendum of gears. Thus, the chosen values of coefficients of addendum of gears provide their durability and endurance. 
Coefficients of addendum of gears subdivide into varied and calculated. The values of the varied coefficients of addendum of gears set. The values of 
the calculated coefficients of addendum of gears are determined from three equalizations. Equalizations are get from the terms of coaxial of the gears of 
mechanism. An example of the optimal design of construction of planetary mechanism of type 3К is made. 

Keywords: planetary mechanism of type 3К, addendum modification coefficient, profile contact ratio, coefficient of specific pressure, profile 
sliding factor, condition of coaxial gears. 

Введение. Особенностью планетарных механиз-
мов типа 3К является то, что одно и то же значение его 
передаточного отношения может быть реализовано 
при различных значениях чисел зубьев его зубчатых 
колес [1]. В таких случаях выбор чисел зубьев осу-
ществляется с учетом требований, предъявляемых к их 

прочности и выносливости. Но не всегда этих требова-
ний достаточно для правильного выбора чисел зубьев. 
Иногда приходится учитывать ограничения на значе-
ния качественных характеристик зацеплений проекти-
руемого планетарного механизма типа 3К. Проектиро-
вание таких механизмов является сложной и трудоем- 
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кой задачей. Поэтому создание компьютерных методик 
оптимального проектирования планетарных механиз-
мов типа 3К, позволяющие проанализировать многие 
варианты их конструкций с учетом различных ограни-
чений и минимизировать время их конструкторской 
подготовки является актуальной задачей. 

Цель статьи. Разработка методики оптимального 
проектирования планетарного механизма типа 3К с 
учетом требований к качественным характеристикам 
его зубчатых зацеплений. 

Анализ литературы. Выбор чисел зубьев и коэф-
фициентов смещения колес планетарных механизмов 
типа 3К рассмотрен, например, в работах [1, 2]. В ра-
боте [3] приведена методика построения блокирующих 
контуров для исследования зацеплений планетарных 
передач с одновенцовыми сателлитами, в том числе пе-
редач типа 3К. Учет качественных характеристик про-
ектируемой планетарной передачи типа 3К рассмотрен 
в методе графического синтеза, который приведен в ра-
боте [4]. Но в этой работе не указан алгоритм выбора 
оптимального варианта проектируемой передачи. При-
менение объемных блокирующих контуров для зубча-
тых механизмов со связанными цилиндрическими ко-
лесами рассмотрено в работе [5]. Построение объем-
ного блокирующего контура позволяет конструктору-
проектировщику быстро анализировать и принимать 
решения, обеспечивающие требуемые эксплуатацион-
ные характеристики проектируемого привода. К недо-
статку методики, основанной на построении объемного 
блокирующего контура, следует отнести сложность ее 
программной реализации. Применение такой методики 
для проектирования планетарных механизмов типа 3К 
в работе [5] не приведено. 

Материалы исследований. На рис. 1 приведены 
кинематические схемы планетарного механизма типа 
3K с двухвенцовым (рис. 1, а) и одновенцовым сател-
литами (рис. 1, б) соответственно.  

 
а                                       б 

Рис. 1 – Схема планетарного механизма типа 3К 

Передаточное отношение механизма b
aeU , показан-

ного на рис. 1, а, определяют по формуле 
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Приняв условия для чисел зубьев eb zz   и 
fg zz  , 

получим b
aeU > 0.  

Для механизма с одновенцовым сателлитом, пока-
занным на рис. 1, б, передаточное отношение b

aeU  опре-

деляют по формуле (1) с учетом равенства 
fg zz  . Обес-

печив условие bе zz  , получим b
aeU >0. 

Для планетарного механизма типа 3К с прямозубыми 
цилиндрическими колесами условие соосности имеет вид 
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где am , bm , em  – модули в зацеплениях центральных 

колес az , bz  и ez  соответственно, но ba mm  ; 

wa , wb , we  – углы зацепления центральных 

колес az , bz  и ez  соответственно. 

Условие соседства для механизмов, приведенных 
на рис. 1, записывают в виде двух неравенств: 
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где  k – число сателлитов; 
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Условие сборки рассматриваемых механизмов 
имеет вид 
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где  N, P, Q – целые положительные числа. 
С целью упрощения сборки механизмов прини-

маем условие, что числа зубьев центральных колес az , 

bz  и ez  кратны числу сателлитов k. 

Условие соосности (2), записанное для общего слу-
чая, упрощается если принять модули в зацеплениях цен-
тральных колес одинаковыми mmmm eba  . Тогда 

получим 
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Сочетания чисел зубьев, удовлетворяющих условию 

 fegbga zzzzzz  , (6) 

приводят к требованию обеспечению одинаковых зна-
чений углов зацепления центральных колес 

 wewbwa  .  (7) 

Равенство (7) выполнимо тогда, когда имеет место 
следующее соотношение 

      efdbgdag xxx  , (8) 

где   gaag xxx   – коэффициент суммы смещений 

внешнего зацепления 
ga zz  ; 

  gbbgd xxx   – коэффициент разности смеще-

ний внутреннего зацепления gb zz  ; 

  feefd xxx   – коэффициент разности смеще-

ний внутреннего зацепления fe zz  . 

Если условие (6) по каким-то причинам не выпол-
нимо, то принимают следующее условие 

 fegb zzzz  , (9) 
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имея либо 
 gbga zzzz  , (10) 

либо 
 gbga zzzz  . (11) 

В [1] приведены рекомендации по реализации усло-
вия (9), учитывая соответственно вариант (10) или (11). 

Выполнение условия (5) усложняется, если имеем 
следующие неравенства 

 gbga zzzz  ,  fegb zzzz  .  (12) 

Обеспечение условия (5) с учетом неравенств (12) 
реализуется путем выбора соответствующих значений 
углов зацепления центральных зубчатых колес. При 
этом должна быть обеспечена прочность и долговеч-
ность всех зубчатых зацеплений планетарного меха-
низма типа 3К. 

В противном случае надо попытаться реализовать 
условие (2) как за счет выбора соответствующих значе-
ний углов зацепления центральных колес, так и за счет 
выбора значений модулей их зацеплений. 

Примем следующие условия: модули в зацепле-
ниях центральных колес одинаковые; числа зубьев ко-
лес удовлетворяют условиям (10) и (12), при этом 

kzz be  ; углы зацепления центральных колес имеют 

разные значения, т.е. wewbwa  . 

Пусть определены числа зубьев планетарного ме-
ханизма типа 3К, значения которых удовлетворяют 
условиям (1), (3) и (4) соответственно. 

Задаем диапазон изменения возможных значений 
угла зацепления wag  центрального колеса az : 

   wagкwagiwagн  , Ni ,1  (13) 

где  wagкwagн  ,  – нижнее и верхнее значения диапа-

зона изменения угла wag ; 

N – число отсчетов значений угла wag . 

Текущее значение угла зацепления wai  находят 

по формуле 
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где  t  – угол профиля зуба. 

Межосевое расстояние wagia , соответствующее 

значению угла зацепления wai , определяют по следу-

ющей формуле 
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где  m – заданный модуль зубчатых колес. 

Углы зацеплений wbgi  и wefi  определяют по сле-

дующим формулам 
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Межосевые расстояния, соответствующие углам 
зацеплений wbgi  и wefi , находят по формулам 
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Если вывести графики зависимостей (16), (19) и 
(20) как функции значений угла зацепления wai , то 

увидим совпадение этих графиков, так как нами было 
принято условие (5). 

Значения коэффициентов разности смещений 
 bgidx  и  efidx  внутренних зацеплений gb zz   и 

fe zz   соответственно вычисляют по формулам 
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Задаем диапазон изменения возможных значений 
коэффициента смещения aix  центрального колеса az : 

   maxmin aaia xxx  ;  Ni ,1 ,  (23) 

где  maxmin , aa xx  – наименьшее и наибольшее соответ-

ственно значения коэффициента смещения ax . 

Подобно (14) текущее значение коэффициента 
смещения aix  вычисляют по формуле 
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aaaai . (24) 

Каждому значению коэффициента смещения aix  

определяют значения коэффициентов смещения зубча-
тых колес bz  и gz  по следующим формулам 

     aibgidagibi xxxx   ;  (25) 

 
   

2

biaibgidagi
gi

xxxx
x





. (26) 

Для кинематической схемы планетарного механизма 
типа 3К с одновенцовыми сателлитами (рис. 1, б) имеем 

 gifi xx  ;     (27)               fiefidei xxx  . (28) 

Для кинематической схемы планетарного меха-
низма типа 3К с двухвенцовыми сателлитами (рис. 1, а) 
поступают следующим образом. Задают диапазон 
изменения возможных значений коэффициента смеще-
ния fix  сателлитного колеса fz : 

   maxmin ffif xxx  ,  Ni ,1 , (29) 

где  maxmin , ff xx  – наименьшее и наибольшее соответ-

ственно значения коэффициента смещения fx . 

Текущее значение коэффициента смещения fix  

вычисляют по формуле, аналогичной формуле (24) 
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  
1

 ,1
maxmin

min





N

xx
xixxx

ff
ffffi . (30) 

Текущее значение коэффициента смещения eix  

определяют по формуле (28). 
В результате получают наборы (массивы) значений 

коэффициентов смещений зубчатых колес планетарного 
механизма типа 3К, которые обеспечивают реализацию 
заданных значений углов зацеплений центральных ко-
лес. Размеры полученных наборов данных естественно 
определяются значением числа отсчетов N. 

К качественным характеристикам зубчатых зацеп-
лений планетарного механизма типа 3К относим следу-
ющие параметры: коэффициент торцового перекрытия 

 ; коэффициент удельного давления η; коэффици-

енты удельного скольжения в нижних точках активных 
профилей зубьев 1  (шестерня зацепления) и 2  (ко-

лесо зацепления); нормальные толщины зубьев на по-
верхности вершин 1nas  (шестерня зацепления) и 2nas  

(колесо зацепления). 

Набор – вектор-столбец  Tefbga xxxxxx
opt

,,,, , 

значений коэффициентов смешений зубчатых колес 
планетарного механизма типа 3К с заданным переда-
точным отношением b

aeU , для которого показатели ка-

чества зубчатых зацеплений удовлетворяют требуе-
мым значениям, с одной стороны, и условиям прочно-
сти и долговечности, с другой, определяется как опти-
мальный. Таким образом, под оптимальным проекти-
рованием планетарного механизма типа 3К подразуме-

вается выбор вектор-столбца 
opt

x . Заметим, что кон-

структивные ограничения здесь нами не учитываются, 
а конструктивная оптимизация выполняется отдельно 

после того, как выбран вектор-столбец 
opt

x .  

Качественные показатели зубчатых зацеплений меха-
низма определяют по следующим известным формулам: 

 

 
   

   
;

2

tg

2

tgtg










wpqiqp

aqiqapip
pqi

zz

zz





 (31) 

         
      ;

tgtgtg

tgtg1

wapiaqiwpqi

wapiaqi

pqip
u

u







 (32) 

         
      ;tgtgtg

tgtg1

wpqiapiwagi

wpqiapi

pqiq
u

u







 (33) 

  
 
   ;tgcos

2

wpqitqp

pq
pqi

zz

zz




  (34) 

   
 

    ;invinv
tg2

2
























 pit
p

tpi

piapina
z

x
ds   (35) 

    
 

    ,invinv
tg2

2
























 qit
q

tqi

qiaqina
z

x
ds   (36) 

где fgap ,, , ebgq ,,  – индексы зубчатых колес 

планетарного механизма типа 3К, схема которого 
приведена на рис. 1, причем индекс p указывает 

на шестерню, а индекс q – на колесо соответст-
венно зубчатого зацепления qp zz  ; 

api , 
aqi  – углы профиля зуба на окружности вер-

шин зубчатого колеса pz  и qz  соответственно. 

В формулах (31)–(36) верхние знаки соответст-
вуют внешнему, а нижние – внутреннему зацеплению. 

Методику выбора параметра 
opt

x  рассмотрим на 

следующем примере. Для схемы планетарного меха-
низма типа 3К с тремя одновенцовыми сателлитами и с 
передаточным отношением b

aeU = 332,5 подобраны 

следующие числа зубьев: az = 12; gz = 46; bz = 102;  

fz = 46; ez = 105. Модули в зацеплениях центральных 

колес выбраны одинаковыми mmmm eba  , равные 

0,3 мм. Заданные числа зубьев удовлетворяют усло-
вию (12), а это означает, что надо подобрать значения 
соответствующих углов зацеплений, которые будут 
разными. 

Изменения возможных значений угла зацепления 

wag  задаем в диапазоне [
wagн ,

wagк ] = [15º, 24°], а 

число промежуточных значений принимаем N = 41. 
Отсюда получим шаг 

wag = 0,225°. На рис. 2 приве-

дены графики зависимостей углов зацепления цен-
тральных зубчатых колес bz  и ez  от значения задава-

емого угла зацепления wag  центрального колеса az , 

а также зависимость межосевых расстояний зубчатых 
зацеплений планетарного механизма типа 3К. 

 

 
Рис. 2 – Графики зависимостей 

 wagwbg  ,  wagwef   и  wagwa   

На рис. 3 показаны графики изменения коэффи-
циентов суммы (разности) смещений зубчатых зацеп-
лений центральных колес планетарного механизма 
типа 3К в зависимости от значения угла зацепления 

wag  центрального колеса az . 

Изменения возможных значений коэффициента 
смещения ax  задаем в диапазоне [ aнx , aкx ] = [–1, 1,36], 

откуда находим шаг ax = 0,059. Далее вычисляем 

массивы значений потребных коэффициентов смеще-
ний остальных зубчатых колес. На рис. 4 показаны 
графики изменения потребных значений коэффициен-
тов смещений зубчатых колес планетарного механизма 
типа 3К в зависимости от значения угла зацепления 

wag  центрального колеса az . 

График зависимости  wagax  , показанный на рис. 4, 

имеет вид прямой линии. Наклон этой прямой определя-
ется задаваемым диапазоном [ aнx , aкx ], а с другой сто- 
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роны, коэффициент смещения ax  является независимой 

величиной от значения угла зацепления wag . 

 
Рис. 3 – Графики зависимостей 

 wagagx  ,  wagdbgx  ,  wagdefx   и  wagwa   

 
Рис. 4 – Графики зависимостей 

 wagax  ,  waggx  ,  wagbx  ,  wagex   и  wagwa   

Линейная зависимость  wagax   обусловлена тем, 

что каждому значению угла зацепления wagi  сопостав-

ляется одно единственное значение коэффициента сме-
щения aix . Однако значения коэффициентов смещения 

остальных зубчатых колес, естественно зависят от зна-
чения коэффициента смещения ax , а с учетом сделан-

ного замечания, и от значения угла зацепления wag . 

Функциональные зависимости, приведенные на 
рис. 4 можно показать так, как показано на рис. 5. 

 
Рис. 5 – Графики зависимостей 

 wagax  ,  waggx  ,  wagbx  ,  wagex   и  wagwa   

На рис. 6 показаны графики изменения значений 
коэффициентов торцового перекрытия   зубчатых за-

цеплений механизма в зависимости от значения коэф-
фициента смещения ax  зубчатого колеса az . 

Зависимости коэффициентов удельного давления 
η для зубчатых зацеплений механизма как функции 
коэффициента смещения ax  зубчатого колеса az .пока-

заны на рис. 7. 
Оценка износа зубчатых зацеплений механизма 

выполняется по степени различия удельных скольже-
ний в нижних точках активных профилей зубьев зубча-
тых зацеплений.  

 
Рис. 6 – Графики зависимостей 

 aag x_ ,  abg x_  и  afe x_  

Степень различия удельных скольжений в нижних 
точках активных профилей зубьев зубчатых зацепле-
ний определяют по формуле 

 qp  . (37) 

 
Рис. 7 – Графики зависимостей 

 aag x ,  abg x  и  afe x  

Чем меньше величина параметра  , тем меньше 
износ зубьев. Равенство  = 0 означает, что выпол-
нено выравнивание удельных скольжений. На рис. 8 
показаны графики изменения параметров   зубча-
тых зацеплений механизма в зависимости от коэффи-
циента смещения ax  зубчатого колеса az . 

На рис. 9 приведены те же графики, что и на рис. 8, 
но в другом масштабе.  

Появление пика на графике зависимости  aag x  

объясняется тем, что функция  ax1  для внешнего за-

цепления ga zz   в заданном диапазоне изменения ко-

эффициента смещения ax  зубчатого колеса az  претер-

певает разрыв. На рис. 10 приведен отдельно график 
этой функции, из которого виден ее разрыв. 
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Рис. 8 – Графики зависимостей 

 aag x ,  abg x  и  afe x  

 
Рис. 9 – Графики зависимостей  apq x   

(увеличенный масштаб) 

 
Рис. 10 – Графики зависимостей  ax1  и  ax2  

(внешнее зубчатое зацепление 
ga zz  ) 

Точка разрыва данной функции  ax1  находится 

из решения следующего уравнения 

          0tgtgtg  awagaag
a

g
awag xx

z

z
x . (38) 

Уравнение (38) можно решить, как численным 
способом, так и графическим. 

Для графического решения удобно уравнение (38) 
преобразовать к следующему виду 

           ,0tg
1

tg 21 


 aaaag
ag

ag
awag xfxfx

zz

zz
x   (39) 

где      awaga xxf  tg1  и     aag
ag

ag
a x

zz

zz
xf 


 tg

1
2  

– вспомогательные функции. 

Решение уравнения (39) графическим способом 
показано на рис. 11. Пересечение двух кривых  axf1  

и  axf2  происходит при *
ax = 0,225 и *

gx = –0,249. 

При решении уравнения (38) надо учесть следую-
щее ограничение для искомого решения 

 aa DXx * ; gg DXx * ,  (40) 

где aDX  и 
gDX  – области допустимых значений коэф-

фициентов соответствующих коэффициентов сме-
щения, определяемые наборами данных (24) и (26). 
Действительно, полученные значения распола-

гаются в диапазоне отсчетов от i = 20 до i = 22. 

 
Рис. 11 – Графическое решение уравнения (38): 

1 – функция  axf1 ; 2 – функция  axf2  

Численное решение уравнения (38) получено в 
среде программы Mathcad с использованием ре-
шающего блока Given-Find. Результат численного ре-
шения уравнения (38) приведен на рис. 12. 

 
Рис. 12 – Численное решение уравнения (38) 

Графики изменения нормальной толщины зубьев на 
поверхности вершин в зависимости от значения коэффи- 
циента смещения ax  зубчатого колеса az  приведены на 

рис. 13. В качестве допустимой минимальной нормаль-
ной толщина зубьев выбрано значение msna  4,0min . 

Анализ графиков, приведенных на рис. 8 и на рис. 9, 
показывает, что в заданном диапазоне значений коэффи-
циента смещения ax  имеется поддиапазон, в котором 

резко увеличивается удельное скольжение зубчатых про-
филей. Таким образом, возможные значения коэффицие-
нта смещения ax  зубчатого колеса az  следует ограни-

чить двумя диапазонами, например, [–1, –0,056] и [0,416, 
1,36]. Заметим, что во втором диапазоне имеем доста-
точно большое значение коэффициента удельного дав-
ления fe  и видим уменьшение значений коэффициен-

тов торцового перекрытия ag_  и bg_ . Из рис. 13 

следует, что наибольшее (верхнее) допустимое значе- 
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Рис. 13 – Нормальные толщины зубьев  

на поверхности вершин: 
1 –  anas ; 2 –  gnas ; 3 –  bnas ; 4 –  enas ; 5 –  minnas  

ние коэффициента смещения ax  равно 0,364. Наименьшее 

допустимое значение коэффициента смещения ax , кото-

рое определяется из условия отсутствия подреза, составило 
0,298. Для зубчатого колеса gz  минимальное значение 

коэффициента смещения составило –1,69. С учетом мини-
мального и максимального допустимых значений коэффи-
циента смещения ax , получим следующий допустимый 

диапазон изменения для этого коэффициента [0,298, 0,364]. 
Но при ax = 0,298 (i = 23) имеем достаточно большое зна-

чение параметра 
ag , а именно 

ag = 10,315. Поэтому 

следует увеличить нижнее значение 0,298, например, до 
0,306. В итоге получим следующий диапазон допустимых 
значений коэффициента смещения ax : [0,306, 0,364]. Ана-

лиз значений всех величин, которые были введены для 
рассмотрения, показал их допустимость. В результате на-
шего анализа, выполненного применительно для N = 41, 
определен в первом приближении вектор-столбец 

opt
x  оп-

тимальных значений коэффициентов смещений зубчатых 
колес планетарного механизма типа 3К с одновенцовыми са-

теллитами: 
1 opt

x = {0,357, –0,3245, 0,8722, –0,3245, 0,7623}. 

Однако ранее не оговаривалось проверка внутренних заце-
плений на отсутствие интерференции. По этой причине за-

данный вектор-столбец 
1 opt

x  и обозначен как первое приб-

лижение (первая итерация). 

Для найденного параметра 
1 opt

x  выполняют гео-

метрический расчет зубчатых зацеплений. При расчете 
геометрии внутренних зацеплений был принят долбяк 
с числом зубьев 0z = 40 и коэффициентом смещения 

0x = 0,315, имеющий обозначение 2539-0192 ГОСТ 

10059-80. Параметры и обозначение долбяка были 
взяты из базы данных программы КОМПАС-3D V16. В 
результате расчетов выявлено наличие интерференции 
для зубчатого колеса ez . Поэтому следует выполнить 

вторую итерацию вектора-столбца 
opt

x . 

Для диапазона [
wagн ,

wagк ] изменения угла зацеп-

ления wag , принятого на первой итерации, задаем следу-

ющий диапазон возможных значений коэффициента сме-
щения ax : [0,298, 0,306]. Число отсчетов N = 41. Анали-

зируем новые графики, которые для первой итерации 
были показаны на рис. 3–13. В результате приходим к 
выводу, что допустимый диапазон отсчетов анализиру-
емых функций соответствует индексу i от 29 до 35. В 
качестве второй итерации был выбран вектор-столбец 

2 opt
x = {0,3038, –0,0012, 0,8722, 1,4918, –0,1991} соо-

тветствующий i = 30. Дальнейшие расчеты геометрии 

показали правильность выбора вектора-столбца 
2 opt

x . 

Значения качественных показателей зубчатых за-

цеплений, которые найдены для вектор-столбца 
2 opt

x  

сведены в табл. 1.  

Таблица 1 – Качественные показатели зацеплений.  
Оптимальный выбор вектор-столбца 

2 opt
x  

Параметр 
Зубчатое зацепление 

ga zz   
bg zz   

ef zz   

wa , мм 8,788 8,788 8,788 

tw , град 21,525 26,08 18,862 

1  –7,087 –0,345 –0,38 

2  –1,896 –0,007 –0,134 

  5,191 0,338 0,246 

  1,453 1,336 1,753 

η 0,567 0,0523 0,0761 

1nas  0,139 0,239 0,239 

2nas  0,239 0,318 0,318 

После выбора значений коэффициентов смеще-

ний зубчатых колес – вектор-столбец 
2 opt

x , выполняют 

расчеты на прочность и долговечность. Если резуль-
таты этих расчетов будут неудовлетворительными, то 

необходимо либо выбрать другой вектор-столбец 
2 opt

x  

(выполнить очередную итерацию) либо выполнить ко-

ррекцию выбранного вектор-столбца 
2 opt

x . Заметим, 

что вектор-столбец 
2 opt

x  подошел по условиям прочно-

сти и долговечности, а также по конструктивным огра-
ничениям, которые были учтены при выборе межосе-
вого расстояния aw. 

На рис. 14 приведены графики изменения пара-
метров 

pq  зубчатых зацеплений механизма в зависи-

мости от коэффициента смещения ax  зубчатого колеса 

az  для второй итерации выбора вектор-столбца 
1 opt

x . 

Как видно из рисунка в диапазоне значений коэффици-
ента смещения ax , равным [0,298, 0,306] имеется два 

пика для функциональных зависимостей  apq x . 

Определение точек разрывов для зависимостей 
 aag x  и  afe x  выполняется способами, которые 

были рассмотрены ранее. Заметим, что пики функцио-
нальных зависимостей, показанных на рис. 14, не 
видны на рис. 8 потому, что шаги отсчетов функций, 
выводимых на этих рисунках, не совпадают или не яв-
ляются кратными.  

Рассмотренная методика выбора коэффициентов 
смещения зубчатых колес планетарного механизма 
типа 3К реализуется в среде программы Mathcad че-
тырьмя файлами – Mathcad-документами. Первый до-
кумент предназначен для подбора чисел зубьев плане-
тарного механизма. В документе предусмотрена 
настройка подбора с учетом условий как на тип кине-
матической схемы (см. рис. 1), так и на сами числа 
зубьев, которые приведены в формулах (1)–(12). Вто-
рой документ реализует поиск оптимального вектор-

столбца 
opt

x  в соответствии с алгоритмом, который 

был рассмотрен выше. Предусмотрены два вида реали-
зации алгоритма: ручной; программный. При ручном 
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поиске решение о выборе выполняет сам конструктор 
на основе просмотра графиков и массивов данных. 
Второй тип выбора реализуется путем работы специ-
ального программного модуля, выполняющего поиск 
данных, которые удовлетворяют заданным условиям 
поиска. Третий документ реализует геометрический 
расчет внешнего и внутреннего зубчатых зацеплений. 
Четвертый документ предназначен для выполнения 
расчетов на прочность и долговечность. 

 
Рис. 14 – Графики зависимостей 

 aag x ,  abg x  и  afe x . Вторая итерация 

В статье не приведены формулы для проверки от-
сутствия интерференции для внутренних зубчатых за-
цеплений, с одной стороны. С другой стор оны, не при-
ведены и соответствующие графики. Связано это с тем, 
что проверка на отсутствие интерференции была за-
программирована в третьем Mathcad-документе. По 
мнению авторов, выполнение такой проверки непо-
средственно во втором Mathcad-документе приводит к 
усложнению его программной реализации.  

Построения блокирующих контуров для зубчатых 
передач позволяет правильно выбирать коэффициенты 
смещения зубчатых колес. Но применительно к плане-
тарным механизмам реализация этого подхода требует 
от конструктора наличия умения создания соответству-
ющих программах средств. При этом желательно, 
чтобы программное обеспечение было легко модифи-
цировано под нужды проектирования. При программ-
ной реализации блокирующего контура приходится ре-
шать два основных типа задач: вычислительные; гра-
фические. Первые задачи связаны с программирова-
нием нужных вычислений. Вторые – отображением са-
мого блокирующего контура. Часто реализация вторых 
задач оказывается сложнее реализации первых. По-
этому на сегодняшний день построение блокирующих 
контуров стало не задачей конструкторов, а задачей 
программистов. Это положение хорошо видно на при-
мере приложения "Валы и механические передачи 3D" 
для системы трехмерного моделирования КОМПАС-
3D фирмы АСКОН. Учитывая сделанные замечания, 
авторами предложена простая в программной реализа-
ции методика построения допустимых областей – диа-
пазонов, значений коэффициентов смещений зубчатых 
колес планетарного механизма типа 3К. Построение 
вышеназванных областей по сути и есть блокирующий 
контур. Но этот контур имеет другой вид, отличный от 
вида классического блокирующего контура. На рис. 15 
приведена графическая интерпретация методики вы-
бора допустимых значений коэффициентов смещения 
зубчатых колес планетарного механизма типа 3К.  

На рис. 15, а показана найденная область допус-
тимых значений коэффициента смещения ax , отмечен-

ная вертикальными линиями l
ax  (левая граница) и r

ax  

(правая граница) соответственно. В этой области имеем 

выполнение условий для всех Pi качественных показате-

лей зубчатых зацеплений вида n iPPP u
ii

l
i ,1,  , здесь 

l
iP  и u

iP  – нижнее и верхнее допустимые значения па-

раметра Pi, а n – число качественных показателей. При-
чем возможные случаи, когда для j-го качественного по-
казателя задается только односторонне ограничение, на-
пример, ограничение на допустимое значение коэффи-
циента торцового перекрытия   вида min  i . 

 
а                                             б 

Рис. 15 – Графическая интерпретация выбора коэффициентов 
смещения зубчатых колес планетарного механизма типа 3К 

Пример, приведенный в статье, показывает, что 
задаваемые диапазоны изменения возможных значе-
ний угла зацепления 

wag  и коэффициента смещения 

ax  определяют результат выбора вектор-столбца 
opt

x . 

В принципе из условия (5) следует что, задав значение 
одного угла зацепления из трех, находим значения двух 
других углов зацепления. Далее имеем 3 известных 
условия для 5-ти неизвестных коэффициентов смеще-
ния, если рассматриваем схему двухвенцового плане-
тарного механизма типа 3К, или для 4-х неизвестных, 
если имеем одновенцовый механизм. Поэтому, чтобы 
найти неизвестные приходить из них выбрать незави-
симые (варьируемые) и зависимые. Применительно к 
первой схеме механизма независимых величин должно 
быть 2. Для второй схемы выбирается 1 независимая 
величина. С математической точки зрения выбор неза-
висимых величин (коэффициентов смещения) произво-
лен. В предлагаемой методике в качестве независимой 
величины выбран коэффициент смещения ax  по двум 

причинам. Во-первых, для зубчатого колеса az  при за-

данном его модуле заранее можно определить диапа-
зон возможных значений коэффициента смещения из 
условий отсутствия подреза и заострения. Во-вторых, 
контактная прочность зубчатого колеса az , особенно 

мелкомодульных с малым числом зубьев, как правило, 
определяется значением коэффициента смещения. 

Выводы. На основе подхода, рассмотренного в 
данной работе, разработана методика выбора оптималь-
ных значений коэффициентов смещений зубчатых колес 
планетарного механизма типа 3К по критерию обеспече-
ния качественных показателей зубчатых зацеплений 
требуемым условиям. Реализация методики в среде про-
граммы Mathcad отличается простотой и не требует от 
конструктора особых навыков программирования. 
Отображение в виде графиков законов изменения вы-
бранных качественных показателей зубчатых зацепле-
ний как функций варьируемых параметров позволяет 
конструктору выбрать допустимые области значений 
коэффициентов смещений. Настройка как варьируемых 
величин, так и ограничений на контролируемые пара-
метры позволяет выполнить выбор коэффициентов сме-
щения зубчатых колес применительно к текущим требо- 
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ваниям проектирования. Методика применима для проек-
тирования как мелкомодульных зубчатых передач, так и 
крупномодульных. Она может быть использована для вы-
бора коэффициентов смещения зубчатых колес простых 
планетарных механизмов. Практика применения разрабо-
танной методики показала ее эффективность и опреде-
лила направления по ее функциональному улучшению. 
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