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В современном машиностроении планетарные механизмы находят   

широкое применение. Они позволяют выполнить передачи более компакт-
ными и легкими и дают ряд преимуществ в передачах от быстроходных дви-
гателей к рабочей машине. 
 Планетарные механизмы с двумя степенями подвижности дают воз-
можность передавать вращение ведомому валу от двух ведущих валов. Из-
меняя в узких пределах скорость одного ведущего, можно, не приостанавли-
вая движения, на ходу, значительно изменить скорость ведомого вала. Это 
используется в конструкциях коробок скоростей, вариаторов и суммирую-
щих механизмов. Планетарные механизмы широко применяются в подъем-
но-транспортном машиностроении, в автомобилестроении, тракторострое-
нии и в других областях машиностроения. 

 
1. ПЛАНЕТАРНЫЕ  ЗУБЧАТЫЕ  ПЕРЕДАЧИ 

 
1.1. Основные положения и определения 

 
Планетарной зубчатой передачей называют механизм для передачи 

и преобразования вращательного движения, содержащий зубчатые колеса с 
перемещающейся осью вращения хотя бы одного из них. 

Основными звеньями планетарной зубчатой передачи являются 
центральные зубчатые колеса, оси которых неподвижны, сателлиты - зубча-
тые колеса с перемещаемыми осями вращения и водило - звено, в котором 
установлены оси сателлитов. Как правило, планетарные механизмы изготов-
ляются соосными. Пример простейшей планетарной зубчатой передачи при-
веден на рисунке 1. 

 

 
Рис.1. Планетарная зубчатая передача (условное изображение) 

1-3 - центральные зубчатые колеса, 2 - сателлит, Н - водило. 
 

Передаточное отношение такой простейшей передачи 9≤i , коэф-
фициент полезного действия 98,0...96,0=η . Ее особенность заключается 
в применении нескольких сателлитов, расположенных с равными угловыми 
шагами. Кинематическая многосателлитная передача имеет несколько зон 
зацепления (в зависимости от числа сателлитов) с центральным колесом. 
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Такая многопоточная передача энергии одновременно несколькими зубча-
тыми парами позволяет уменьшить габариты и массу планетарных передач 
по сравнению с обычными рядовыми зубчатыми передачами. 
 Число сателлитов назначают от 3 до 6. Чтобы сателлиты были нагру-
жены равномерно, требуется высокая точность изготовления передачи. При 
высокой точности изготовления и сборки число сателлитов можно увели-
чить до 10…12. 
 Планетарные механизмы подразделяются на планетарные редукторы 
и мультипликаторы, которые обладают одной степенью свободы и обяза-
тельно имеют опорное звено (неподвижное центральное колесо), и зубчатые 
дифференциальные механизмы, число степеней свободы которых два и бо-
лее (W=2) и которые опорного звена не имеют. 
 Количество сателлитов не влияет на кинематику механизма и при под-
счете степени подвижности следует учитывать только один сателлит. Так, 
степень подвижности механизма, изображенного на рисунке 1 (с тремя са-
теллитами) 
 

189)2132()14(3)12()1(3 21 =−=⋅+⋅−−=+−−= ppnW  
 

где −= 4n число всех звеньев (1,2,Н - подвижные и 3 неподвижное), 
     −= 31p число одноподвижных кинематических пар (вращательные па-
ры, образованные звеньями (3-1, 2-Н, Н-3), 
   −= 22p число двухподвижных кинематических пар (зацепления колес 1-
2 и 2-3). 
 Передаточное отношение от колеса 1 к водилу Н при неподвижном 
колесе 3 обозначим )3(

1 Hi − . Как и для любой передачи это передаточное от-
ношение равно: 

ηω
ω

⋅
===−

1

11)3(
1 M

M
n
ni H

HH
H  

 
где −Hωω ,1 (с-1), угловые скорости звеньев, 
        −Hnn ,1 (об/мин), частота вращения, 

        −HMM ,1 (кГм), крутящие моменты, 
        −η коэффициент полезного действия, учитывающий потери на трение. 
         
        Чтобы связать передаточное отношение с числами зубьев колес исполь-
зуют формулу Виллиса, характеризующую передаточное отношение плане-
тарной передачи при условно остановленном водиле Н. Этот прием называ-
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ют методом обращения движения или методом остановленного водила. Так 
для рассматриваемого механизма (Рис.1) формула Виллиса запишется в виде 

H

HHi
ωω
ωω

−
−=

3

1)(
13 , 

но так как 03 =ω , то формула примет вид 

11
1)(

13 +−=
−
−= H

H

HH ii
ω
ωω

, откуда 

)(
131 1 H

H ii −=  и через числа зубьев 

1

3

2

3

1

2
1 11

z
z

z
z

z
zi H +=




















⋅








−−= . 

 Дифференциальная передача. Внесем изменение в схему планетарно-
го механизма, приведенного на Рис.1. Сделаем колесо 3 подвижным, соеди-
нив его вращательной парой со стойкой (Рис.2). Полученный механизм име-
ет степень подвижности W=2. 
 

2)2142(43)2()1(3 21 =⋅+⋅−⋅=−−−= ppnW . 
 

Это означает, что на выходе имеются два независимых движения (звено Н и 
звено 3), либо из двух независимых движений получают одно определенное 
движение. 

 
Рис.2. Дифференциальная передача 

 
В дифференциальной передаче обычно ставится задача определения 

угловых скоростей ведомых звеньев в зависимости от скорости ведущего 
звена (либо определение угловой скорости ведомого звена по заданным уг-
ловым скоростям двух ведущих). Используя формулу Виллиса для нашего 
примера (Рис.2), получим 

.
1

3

3

1)(
13 z

zi
H

HH −=
−
−=

ωω
ωω
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1.2. Выбор чисел зубьев колес 
 

При назначении чисел зубьев колес планетарной передачи необходимо 
учитывать ряд ограничений: а) числа зубьев .....,, 321 zzz должны быть це-

лыми; 
        б) сочетание чисел зубьев колес должно обеспечивать заданное переда-
точное отношение i  с допустимой точностью i∆± ; 
        в) при отсутствии специальных требований необходимо использовать в 
передаче нулевые колеса (для колес с внешними зубьями 17min =≥ zz , для 

колес с внутренними зубьями 85min =≥ zz  при 1* =ah и 58min =≥ zz  

при 8,0* =ah , где −*
ah коэффициент высоты головки зуба по ГОСТу); 

        г) оси центральных колес и водила Н планетарной передачи должны 
совпадать между собой для обеспечения движения точек по соосным ок-
ружностям (условие соосности). Например, для передачи, изображенной на 
рисунке 1 это условие можно представить выражением 
 

2321 WWWWH rrrrr −=+= , 
 

где −Hr радиус водила, −Wir радиус начальной окружности колеса; 
        д) при расположении сателлитов в одной плоскости, то есть без смеще-
ния в осевом направлении, соседние сателлиты должны быть расположены с 
таким окружным шагом, чтобы между окружностями вершин обеспечивался 
гарантированный зазор (условие соседства), что можно представить выра-
жением 

( )
21

2
max

2sinsin2
zz

z
k

d
k

r
сатaH +

+>






⇒>






⋅
ππ

, 

 
где −+= )2( 2zmd

сатa диаметр окружности вершин сателлита; 

          е) сборка нескольких сателлитов должна осуществляться без натягов 
при равных окружных шагах между ними. Это условие выражается сле-
дующим соотношением 

( ) Цkp
k
iz H =+⋅ 111 , 

 
где −1z число зубьев центрального колеса, 

      −Hi1 передаточное отношение от входного звена 1 к выходному Н, 

      −k число сателлитов, 
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      −= ....3,2,1Ц  целое число,  −= ,...2,1,0p целое число. 
 
 Пример: Подобрать числа зубьев 321 ,, zzz  для передачи (Рис.1) с пе-

редаточным отношением 6,51 =Hi . 
1)С использованием формулы Виллиса записываем выражение пере-

даточного отношения через числа зубьев 

6,416,51
1

3

1

3
1 =−=⇒+=

z
z

z
zi H . 

2)Назначаем число зубьев на колесе 1 8,826,41818 31 =⋅=⇒= zz  
число зубьев нецелое, условие а) не выполнено, переназначаем число зубьев 
на колесе 1. Пусть 926,42020 31 =⋅=⇒= zz , условие а) выполнено. 

3)Используя условие соосности передачи, находим 2z  

36
2

2092
2

13
22321 =−=−=⇒−=+ zzzzzzz . 

Итак: 92,36,20 321 === zzz .Число сателлитов примем 4=k  

 4)Проверяем условие соседства 

679,0
3620
236707,02sin

21

2 =
+
+>⇒

+
+>








zz

z
k
π

 

 4Проверяем условие сборки без натягов 

( ) Цkp
k
iz H ==⋅=+ 28

4
6,520111 . 

 
 В случае двухрядного расположения зубчатых колес в передаче (рис. 
3) простой перебор вариантов становится громоздким. Здесь полезно ис-
пользовать методику выбора чисел зубьев на основе разложения заданной 
величины передаточного отношения на ряд сомножителей ,,,, 4321 СССС  

которые пропорциональны назначаемым числам зубьев .,,, 4321 zzzz Это 
записывается в виде соотношений:  
 

.~;~;~;~ 44332211 qCzqCzqCzqCz ⋅⋅⋅⋅  
 

Здесь −q целое число, сомножитель назначаемый при проверке условия 
сборки. 
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Рис. 3. Планетарный механизм с двухрядным расположением 

зубчатых колес 
 

Тогда передаточные соотношения для рассматриваемой схемы, на-

пример 
31

42
1 1

zz
zzu H ⋅

⋅+=  запишется в виде ( )
31

42

31

42
1 1

CC
CC

zz
zzu H ⋅

⋅=
⋅
⋅=− . И 

варианты разложения на сомножители при 211 =Hu  будут следующие: 

......
13
320

12
220

11
12020

31

42

⋅
⋅=

⋅
⋅=

⋅
⋅==

⋅
⋅
CC
CC

 

 Из этих комбинаций следует выбрать такие, которые обеспечивали бы 
наиболее подходящую кинематическую схему передачи.  Используя условия 
соосности для каждой конкретной схемы механизма эти разложения можно 
будет представить в удобном для счета виде. Так, для схемы механизма, 
изображенного на рисунке 3 из условия соосности можно записать следую-
щее выражение 

3421 zzzz −=+ , 
а так как 

4

3
43

1

2
12 ,

C
Czz

C
Czz ⋅=⋅=  

 
то условие соосности преобразовывается в следующий вид 
 

4

34
4

1

21
1 C

CCz
C

CCz −⋅=+⋅ . 

 
 Это соотношение выполнимо, если 
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( )
( )
( )
( )2144

2133

3422

3411

CCCqz
CCCqz
CCCqz

CCCqz

+⋅=
+⋅=
−⋅=

−⋅=

. 

 
 

1.3. Расчет межосевого расстояния и выбор модуля зубьев колес 
 
После выбора чисел зубьев определяют межосевое расстояние, рав-

ное радиусу водила Hr с учетом условий работы передачи, допускаемых на-
пряжений на контактную и изгибную выносливость. Для ориентировочных 
расчетов рекомендуем воспользоваться частной формулой 

( )3
12

1
12 154,9 H
H

HW ik
Mira
⋅

±==   , 

где −Hr радиус водила планетарного редуктора, 

      −Hi12  передаточное отношение планетарной пары при остановленном 
водиле, 
     −⋅ )(1 мнM  крутящий момент на входном валу колеса 1z , 

     −k число сателлитов. 
     Знак (+) для внешнего зацепления, (-) для внутреннего зацепления. 
 Значение Wa  уточняют после выбора модуля. 

 Модуль зубьев колес 

( ) .
1

2

112 zi
am
H
W

⋅+
=  

 
 Окончательно модуль зубьев принимают в соответствии со стандарт-
ным рядом модулей (СТ СЭВ 310-76) в мм 
1-й ряд (1; 1,25; 2; 2,5; 3; 4; 6; 8; 10; 12; 16; 20) 
2-й ряд (1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 7; 9; 11; 14; 18; 22) 
 

 
2. РАСЧЕТ  ГЕОМЕТРИИ  ЗУБЧАТЫХ  ПАР  

 ПЛАНЕТАРНОЙ  ПЕРЕДАЧИ 
2.1. Расчет геометрии зубчатой эвольвентной цилиндрической передачи 

внешнего зацепления 
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 Исходные данные: −m модуль зубьев (мм); −21,zz числа зубьев 
шестерни и колеса соответственно. 
 
  Межосевое расстояние передачи (уточненное) 

2
21 zzma +=   ,(мм). 

 Угол зацепления передачи αα =W , где −= ο20α угол профиля ис-
ходного контура инструмента (инструментальной рейки). 
 Диаметр делительной окружности 

2,12,1 zmd ⋅=  , (мм). 

 Диаметр основной окружности 
)cos(2,12,1 α⋅= ddb  , (мм). 

 Диаметр окружности впадин 
)5,2( 2,12,1 −= zmd f  , (мм). 

 Диаметр окружности вершин 
)2( 2,12,1 += zmda  ,(мм). 

 Высота зубьев колес 

c
dd

ah ff −
+

−=
2

21  , (мм) 

здесь −= mc 25,0 стандартный радиальный зазор зубчатой передачи. 
 Окружные толщины зубьев по делительным окружностям колес 

mSt 22,1
π=  , (мм). 

 Окружной делительный шаг зубьев 
 

mP ⋅=π  , (мм). 
 

2.2. Расчет геометрии зубчатой эвольвентной цилиндрической 
передачи внутреннего зацепления. 

 
Исходные данные: −m модуль зубьев (мм); −21,zz числа зубьев шестерни 
и колеса соответственно. 
 Межосевое расстояние передачи (уточненное) 

2
12 zzma −=   ,(мм). 
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 Угол зацепления передачи αα =W , где −= ο20α угол профиля ис-

ходного контура инструмента (инструментальной рейки). 
 Диаметр делительной окружности 

22 zmd ⋅=  , (мм). 
 Диаметр основной окружности 

)cos(22 α⋅= ddb  , (мм). 
 Диаметр окружности впадин 

)5,2( 22 += zmd f  , (мм). 

 Диаметр окружности вершин 
)2( 22 −= zmda  ,(мм). 

 Высота зубьев колес 

ca
dd

h ff −−
−

=
2

12  , (мм) 

здесь −= mc 25,0 стандартный радиальный зазор зубчатой передачи. 
 
 Окружные толщины зубьев по делительным окружностям колес 

mSt 22,1
π=  , (мм). 

 Окружной делительный шаг зубьев 
mP ⋅=π  , (мм). 
 

3. КАЧЕСТВЕННЫЕ  ПОКАЗАТЕЛИ ЗУБЧАТОЙ  ПЕРЕДАЧИ 
 

3.1. Скольжение профилей в зацеплении. 
 

Профили зубьев в процессе работы передачи скользят друг по другу. 
Чистое их качение наблюдается только в полюсе зацепления П. Скольжение 
контактирующих поверхностей зубьев сопровождается износом этих по-
верхностей. 

 
Обратимся к рис. 4, на котором изображены две контактирующие между 

собой пластинки - 1 и 2. 

 
Рис. 4. Скольжение двух пластин 
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Пусть пластинка 1 скользит по пластинке 2. При одинаковых материалах 

поверхностей скольжения быстрее изнашивается пластинка 1. 
Износ поверхностей характеризуется величиной коэффициентов удель-

ного скольжения ϑ - чем больше этот коэффициент, тем интенсивнее износ. 
При длине 1l  и 2l  участков износа коэффициенты удельного скольжения 

равны: 

2

12
2

1

21
1 ,

l
ll

l
ll

−=

−=

ϑ

ϑ
         

 Для эвольвентного зацепления эти соотношения  приводятся к виду: 

)(,1

)(,

1

2

2

1
2

1

2

1

2
1

б
z
z

TN
TN

а
TN
TN

z
z

⋅−=

−=

ϑ

ϑ
       

где −21,zz числа зубьев колеса передачи, 
       N1T, N2T - отрезки, на которые делится теоретическая линия зацепления 
N1N2 контактной точкой Т. 
 Формула (а) для расчета коэффициентов удельного скольжения 1ϑ  на 
поверхности зуба колеса 1 получена с учетом того, что зубья малого колеса 
зацепляются в передаточное число раз чаще зубьев большого колеса. По-
этому износ зубьев малого колеса будет интенсивнее износа зубьев большо-
го колеса. 
 В соответствии с полученными формулами графики удельных сколь-
жений зубьев колес эвольвентной передачи имеют вид (рис.5). 
 На рис. 5 N1N2 - линия зацепления зубчатой передачи (теоретическая), 
ав- линия зацепления зубчатой передачи (активная, рабочая), П - полюс за-
цепления. 
 Положения точек Т1,……Тi на активной линии зацепления ав назна-
чаются; отрезки N1Ti и N2Ti теоретической  линии зацепления снимаются с 
построенной измерением (с учетом масштабного коэффициента). 

При рассмотрении графиков удельных скольжений эвольвентных 
профилей видно, что при зацеплении зубьев в точке N2 удельное скольжение 

1ϑ  на ножке зуба колеса 1 становится бесконечно большим. 

PDF created with pdfFactory trial version www.pdffactory.com

http://www.pdffactory.com
http://www.pdffactory.com


 

 13 

 
Рис. 5. Кривые удельных скольжений 

  
 Аналогичная картина наблюдается и на ножке зуба колеса 2 при заце-
плении зубьев в точке N1. 
 Из отмеченного следует, что по износу нельзя допускать зацепления 
эвольвент профилей зубьев вблизи их основных окружностей. 
 В полюсе зацепления П скольжение профилей, как это было отмечено 
ранее, равно нулю. 
Для равномерного износа зубьев удельные скольжения  1ϑ  и 2ϑ  стре-

мятся выравнивать (по абсолютному значению) путем определенной уста-
новки инструментальной рейки при нарезании колес. 
 

3.2. Коэффициент перекрытия зацепления. 
 

Зубья колес, собранных в передачу, приходят во взаимное соприкосно-
вение только на линии зацепления в пределах ее активного участка. 
При работе передачи зацепление зубьев колес должно быть непрерыв-

ным - до выхода из зацепления одной пары зубьев должна вступать в работу 
следующая пара (соседние пары зубьев должны перекрывать работу друг 
друга). 
В эвольвентном зацеплении (рис.6) условие непрерывной работы профи-

лей зубьев выполняется только в том случае, когда рабочий участок ав ли-
нии зацепления больше по величине основного окружного шага bP , то есть 

bPab
____

>  
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Отношение активного участка линии зацепления к основному окружно-
му шагу называется коэффициентом (торцевого) перекрытия эвольвентного 
зацепления 

1>=
bP

abε . 

 
Рис. 6. К расчету коэффициента перекрытия 

 
Чем больше значение коэффициента перекрытия αε , тем выше плав-

ность и нагрузочная способность передачи. 
Необходимо отметить, что при значении αε < 1 передача вращательного 

движения будет происходить с перерывами - работающая пара зубьев вый-
дет из зацепления раньше, чем вступит в зацепление очередная пара зубьев. 
Зубчатая передача будет работать с ударами, будет нарушаться заданное пе-
редаточное отношение (число). 
При рассмотрении исходного контура инструментальной рейки видно, 

что основной окружной шаг 
 

απα coscos ⋅⋅=⋅= mPPb   . 

 С учетом значения bP  коэффициент перекрытия эвольвентного зацеп-
ления 

απ
εα cos⋅⋅

=
m

ab
  ,     

 
где −m модуль зубьев, −α угол профиля исходного контура инструмен-
тальной рейки, −ab натуральное значение активного участка линии зацеп-
ления. 
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 Коэффициент торцевого перекрытия можно рассчитать и аналитиче-
ским путем 

( ) ( )( )απαεα cos/sin2
1

2
1

2
2

2
2 ⋅⋅





 ⋅−−+−= marrrr baba , 

здесь −2,12,1 , ba rr радиусы соответственно окружностей вершин и основных 

окружностей. 
 

3.3. Коэффициент полезного действия 
 

Коэффициент полезного действия передачи определим, учитывая потери 
на трение только в опорных подшипниках колес и зацеплении зубьев. Поте-
ри мощности на перемешивание масла учитывать не будем. 
Обозначим: −1η К П Д , учитывающий потери мощности на трение в 

опорах колес, −2η К П Д , учитывающий потери мощности на трение в за-
цеплении. 
Тогда коэффициент полезного действия передачи с учетом одинаковости 

опор 

2
2
1 ηηη ⋅= .      

−≈ 98,0...95,01η принимаем; 2η  находим из соотношения 








 ±⋅⋅⋅−≈
21

2
11

2
1

zz
f зац αεπη ,      

где −αε коэффициент перекрытия зацепления, 

      −≈ 06,0зацf коэффициент трения скольжения поверхностей работаю-

щих зубьев. 
 Знак (+) - для внешнего, знак (-) - для внутреннего зацепления. 
 

3.4. Постоянная хорда и высота до постоянной хорды 
 

 Погрешности изготовления и сборки зубчатых передач могут явиться 
причиной неправильной работы механизма, вызвать вибрации, шум, нагрев 
и концентрацию напряжений на отдельных участках зубьев. 
 В связи с этим зубчатые колеса и передачи подвергаются контролю по 
тем или иным показателям точности. 
 К одному из видов контроля относится измерение толщины зубьев ко-
лес. Этот вид контроля позволяет установить, будет ли в передаче выдержан 
заданный боковой зазор между зубьями при данном межосевом расстоянии 
и при неизбежных погрешностях нарезания зубьев. 
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 Толщину зуба колес измеряют по постоянной хорде cS . Это измере-
ние осуществляют либо рабочий-зуборезчик, либо работник службы техни-
ческого контроля. Данные же для настройки инструмента при измерении 
постоянной хорды задаются конструктором и приводятся на чертеже зубча-
того колеса. 

 
Рис. 7. Постоянная хорда и высота до постоянной хорды 

 

На рис. 7 на зубе колеса изображены постоянная хорда cS  и ее высота ch . 
Их значения определяются для каждого колеса передачи по формулам: 

mxS c 






 ⋅+⋅= αα
π 2sincos
2 2,1

2
2,1 , 

( )αtgSddh cac ⋅−−= 2,12,12,12,1
2
1

 , 

где −2,1x коэффициенты смещения исходного контура (в случае нулевых 

колес 02,1 =x ), 

      −2,1ad диаметры вершин зубьев колес, 

      −2,1d делительные диаметры колес. 

 По вычисленным значениям 2,1cS  и 2,1ch  настраивается инструмент 
для контроля толщины зубьев малого (с индексом "1") и большого (с индек-
сом "2") колес.  
 

 
 

4. ПОСТРОЕНИЕ  ЭВОЛЬВЕНТЫ  ПРОФИЛЯ 
  

Приводим упрощенный способ построения эвольвенты профиля зуба 
(рис. 8) заменой дуг эвольвенты дугами окружностей. 

На рис. 8 показана часть схемы эвольвентного зацепления, относящая-
ся к колесу 1: линия межосевого расстояния - О1П, основная окружность ра-
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диуса О1N1, полюс зацепления П. Построение целесообразно начинать с 
эвольвенты, проходящей через полюс зацепления П. 
 

 
Рис. 8. Построение эвольвенты профиля 

 
 Последовательность операций 

1. Разбить основную окружность в окрестности точки N1 на равные 
участки: 0-1, 1-2, 2-N1, N1-3, 3-4,……. 

2. В граничные точки 0, 1, 2, 3, 4,….. участков построить радиусы О1-
О, О1-1,…., О1-4,… основной окружности. 

3. Построить в указанных точках касательные к основной 
окружности: О-О, 1-1,…4-4,…. (перпендикуляры к радиусам, пункт 
2).  

4. В окрестности касательной N1П к основной окружности построить 
дугу окружности 3'-4 радиусом N1П с центром в точке N1. 

5. Построить из точки 2 основной окружности как из центра в окрест-
ности касательной 2-2 дугу окружности 3-2'. 

6. Построить из точки 3 основной окружности как из центра в окрест-
ности касательной 3-3 дугу окружности 4'-5 радиуса 3-4. 

Меняя центры и величину радиусов, аналогично построить дуги окружно-
стей в окрестностях остальных касательных к основной окружности. Число 
касательных и количество дуг должны охватывать участок плоскости между 
основной окружностью и окружностью вершин зубьев колеса. Чем чаще 
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проведены касательные, тем ближе к эвольвенте построенная кривая профи-
ля зуба. 
 ПРИМЕЧАНИЕ. Зуб колеса в промежутке между основной окружно-
стью и окружностью впадин зубьев профилируется по радиальной прямой, 
проведенной из точки профиля на основной окружности (прямая О'-O'' на 
рис 6.1). Радиус сопряжения прямолинейного участка профиля с окружно-
стью впадин mr ⋅= 4,0 , где −m модуль зубьев. 
 
 
5. ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОЕКТИРОВАНИЯ ПЛАНЕТАРНОЙ 

ПЕРЕДАЧИ 
 

 Исходные данными при проектировании передачи являются: схема 
передачи, передаточное отношение i , крутящий момент M на входном зве-
не. 

1. Ознакомиться с исходными данными и условиями работы плане-
тарной передачи.  

2. Используя формулу Виллиса для заданной схемы планетарной пе-
редачи, вывести формулу, связывающую передаточное отношение 
с числами зубьев колес.  

3. Методом перебора выбрать числа зубьев колес планетарной пере-
дачи при условии учета всех требуемых ограничений. 

4. Рассчитать межосевые расстояния и определить модуль зубьев. 
Определить размеры всех зубчатых колес для выбранного варианта 
чисел зубьев.  

5. Вычертить кинематическую схему спроектированной планетарной 
передачи в выбранном масштабе, в двух проекциях. 

6. Вычертить картину эвольвентного зацепления любой из пар зубча-
тых колес внешнего зацепления. 

7. Построить графики удельного скольжения профилей зубьев вычер-
чиваемого зацепления, рассчитать кпд зацепления, коэффициент 
торцевого перекрытия и параметры контроля качества изготовле-
ния зубчатых колес. 

 
 

ЛИТЕРАТУРА 
 

1. Курсовое проектирование по теории механизмов и механике 
машин: Учеб. Пособие для втузов/Под ред. К.В.Фролова. - 2-е изд., 
перераб. И доп. - М.: Высш. шк., 1998. - 335 с. 

2. Синтез эвольвентного зубчатого зацепления. Методические указа-
ния к курсовому проектированию для студентов-заочников меха-
нических специальностей. Лоцманенко В.В., ДВГТУ, Владивосток, 
1991. - 27 с. 

PDF created with pdfFactory trial version www.pdffactory.com

http://www.pdffactory.com
http://www.pdffactory.com


 

 19 

 
ПРИЛОЖЕНИЕ 1. 

 
 

Варианты схем планетарных механизмов 
для заданий на курсовое проектирование 

 
Вариант 1.                                        Вариант 2. 

                  
 
 
Вариант 3.                                        Вариант 4.  

                  
 
                                    
 
                                     Вариант 5.                                                          
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ПРИЛОЖЕНИЕ 2 
Цифровые данные на проектирование 

№ 
вар. 

Переда-
точное 
число 

Вариант 
схемы 

А В С D 

   Значения        передаточных       чисел 
1 9 8,75 8,5 8,25 
2 8 7,75 7,5 7,25 
3 7 6,75 6,5 6,25 
4 

 
u1H 

 
Схема 1 

М вх.=1000 
н⋅м 6 5,75 5,5 5,25 

5 40 50 60 70 
6 80 90 110 120 
7 140 150 160 180 
8 200 250 300 350 
9 400 450 500 550 

10 

 
 
 

uH1 

 
 

Схема 2 
М вх.=1100 

н⋅м 
600 650 700 750 

11 80 85 70 75 
12 70 65 60 55 
13 50 45 40 35 
14 78 74 68 64 
15 

 
 

u1H2 

 
Схема 3 

М вх.=1200 
н⋅м 

58 54 52 48 
16 45 44 42 40 
17 38 36 35 32 
18 30 28 25 24 
19 

 
 

u1H 

 
Схема 4 

М вх.=1300 
н⋅м 22 20 18 16 

20 30 40 50 60 
21 70 80 90 100 
22 35 45 55 65 
23 75 85 95 110 
24 200 250 300 350 
25 400 450 500 550 
26 

 
 
 

u61 

 
 

Схема 5 
М вх.=1400 

н⋅м 

600 650 700 750 
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