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НАГРУЗОЧНАЯ СПОСОБНОСТЬ РАЦИОНАЛЬНЫХ КОНСТРУКЦИЙ  
ЗУБЧАТЫХ ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ 

 
Планетарные передачи с внутренними зацеплениями колес обладают высокой нагрузочной способностью и большим передаточным 

отношением в одной ступени. Однако механизм снятия движения с сателлитов в существующих конструкциях либо сложен, либо не 
эффективен в отношении потерь мощности на трение. В статье представлены новые конструкции передач указанного типа, метод 
определения их нагрузочной способности, основанный на решении уравнений совместности перемещений с учетом геометрии зацеплений 
и деформации зубьев колес. Установлена зависимость нагрузочной способности передачи от чисел зубьев колес. Предложена профиль-
ная модификация зубьев, позволяющая повысить их изгибную прочность. Выработанные рекомендации позволяют спроектировать эф-
фективную высоконагруженную планетарную передачу с высоким КПД и большим передаточным отношением в одной ступени.  
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 тяжелонагруженных и ответственных ме-
ханических приводах часто используются 
зубчатые планетарные и волновые переда-

чи [1–7]. Наиболее эффективными из них в отноше-
нии массогабаритных показателей, нагрузочной спо-
собности, ресурса являются планетарные передачи 
с малой разницей чисел зубьев колес (от 1 до 3). Од-
нако существующие конструкции передач этого типа 
либо сложны, так как содержат нетехнологичный 
механизм параллельных кривошипов, либо имеют 
низкий коэффициент полезного действия из-за нали-
чия трения скольжения (передачи с цевочным меха-
низмом снятия движения) [1–4].  

Разработанные в Глазовском инженерно-
экономическом институте (филиале) ФГБОУ ВПО 

«ИжГТУ имени М. Т. Калашникова» планетарные 
передачи, содержащие центральное колесо с внут-
ренними зубьями, сателлиты, эксцентриковое водило 
и роликовый механизм передачи движения от сател-
литов к выходному валу [5, 6], лишены указанных 
выше недостатков.  

На рис. 1, 2 показаны планетарные передачи, 
в которых ролики, свободно установленные в сател-
литах и жестко связанных друг с другом дисках (ще-
ках) ведомого звена, в процессе работы перекатыва-
ются по сопрягаемым с ними поверхностям, обеспе-
чивая высокий коэффициент полезного действия 
передачи без ее усложнения (на приведенные конст-
рукции планетарных передач получены патенты Рос-
сийской Федерации на изобретения). 

 

  

Рис. 1. Планетарная передача с роликовым механизмом снятия движения с сателлитов 

Планетарные передачи указанного типа с малой 
разницей чисел зубьев колес имеют малые зазоры 
между зубьями, которые при приложении нагрузки 
выбираются, в контакт входит несколько пар зубьев, 
что благоприятно сказывается на нагрузочной спо-

собности привода. Особенно важно использовать это 
свойство в передачах повторно-кратковременного 
действия, где имеют место большие динамические 
нагрузки. Определение прочности отдельных эле-
ментов таких передач и способов ее повышения яв-
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ляется необходимым условием для создания приво-
да, обладающего наилучшими техническими харак-
теристиками.  

 

 
Рис. 2. Вариант планетарной зубчато-роликовой передачи 

Число пар зубьев, входящих в контакт в момент 
пуска двигателя, и динамическая прочность передачи 
зависят от податливости (деформативности) элемен-
тов механизма, прежде всего от податливости зубьев 
колес.  

Для определения числа пар зубьев, несущих на-
грузку при заданном моменте на выходном валу, 
и распределения нагрузки между зубьями следует 
решить систему уравнений совместности перемеще-
ний и уравнение статики [7]:  
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где wn  – число сателлитов; 0F  – нормальная сила 
в наиболее нагруженной паре зубьев; iF  и jF  – силы 
в i-й и j-й парах зубьев справа и слева от линии заце-
пления соответственно; δ  – деформация наиболее 
нагруженной пары зубьев; b – ширина зубчатого вен-
ца; ic  и jc  – жесткости пар контактирующих зубьев; 
α  – угол профиля исходного контура; T – момент 
сил, действующих на колесо; рσ  – допустимое на-
пряжение. 
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здесь Fpσ  и Fpσ  – допустимые контактные и изгиб-

ные напряжения; FY  – коэффициент формы зуба; 

HK  и FK  – коэффициенты, учитывающие неравно-
мерность распределения нагрузки, динамику переда-
чи и другие факторы; ρ  – приведенный радиус кри-
визны. 

Входящие в уравнения совместности перемеще-
ний зазоры между парами зубьев выражаются через 
модуль зацепления в соответствии с рис. 3 и с уче-
том того, что неблагоприятной с точки зрения изгиб-
ной прочности является фаза зацепления, при кото-
рой вершина зуба одного колеса сопрягается с зубом 
другого:  
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Рис. 3. Внутреннее эвольвентное зацепление колес 

В таблице приведены значения относительного 
момента * 3/ ( )T T Em b=  при разных числах зубьев 
сателлита gz  и ,e gz z zΔ = −  полученные для ревер-
сивной передачи с колесами из термоулучшенной 
стали. Относительная ширина сателлита / .b b m=  
Таблица составлена для передачи, нагрузочная спо-
собность которой лимитируется изгибной прочно-
стью зубьев сателлита. Для предотвращения закли-
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нивания передачи в результате наложения профилей 
зубьев зацепляющихся колес друг на друга высота 
зубьев принята из условия обеспечения теоретиче-
ского (без учета деформации зубьев под нагрузкой) 
коэффициента перекрытия 1,05ε =  при углах зацеп-
ления 40 60wα = … °  (меньшее значение для 3,zΔ =  
большее – для 1zΔ = ). Величина *T  определялась 
по формуле  

( )

0
1 1

* 0,5 cos( )

( ) ( ) ,

g

n m

i ji j
i j

T z z

c c c
= =

= + Δ α ×

⎡ ⎤
× δ + δ − Δ + δ − Δ⎢ ⎥

⎢ ⎥⎣ ⎦
∑ ∑

 
(6)

 

где 0 0 ;с с E=  ;i iс с E=  ;j jс с E=  ;mδ = δ  

;i i mΔ = Δ  .j j mΔ = Δ  
 
Значения допускаемого относительного момента  
на тихоходном валу передачи ( )3*Т Т Em b=  

Число зубьев сателлита gz  
zΔ  

40 50 60 70 80 90 100 110 120 
1 0,011 0,015 0,020 0,027 0,034 0,041 0,049 0,057 0,066
2 0,010 0,016 0,019 0,025 0,032 0,039 0,046 0,055 0,063
3 0,009 0,015 0,020 0,024 0,030 0,037 0,044 0,051 0,060

 
Из вышеприведенных уравнений следует, что 

число пар зубьев, несущих нагрузку, и прочность 
зацепления зависят от его жесткости и числа зубьев 
колес (снижение жесткости зубьев в 1,5 раза при 
прочих равных условиях приводит к увеличению 
числа пар зубьев, несущих нагрузку, и повышению 
нагрузочной способности примерно на 15 %).  

Учитывая, что нагрузочная способность передачи 
рассматриваемого типа чаще всего лимитируется 
изгибной прочностью зубьев, для ее увеличения воз-
можно использование колес с модифицированным 
исходным контуром. На рис. 4 пунктиром показаны 
зубья сателлита с увеличенным радиусом кривизны 
переходной кривой, имеющие примерно на 10 % 
большую прочность, чем стандартные зубья ( Ml  – 
граничная точка профиля модифицированного зуба).  

 

 

Рис. 4. Внутреннее зацепление колес со стандартным  
и модифицированным исходными контурами сателлита 

Наиболее близкими к исследуемой передаче по 
нагрузочной способности и кинематическим воз-
можностям являются волновая передача и планетар-
ная передача с эксцентриковым водилом и двумя 
внутренними зацеплениями колес. Однако первая из 
них имеет коэффициент полезного действия ниже на 
5…10 %, а ее осевой размер больше примерно 
в 1,5 раза из-за того, что гибкое колесо выполняется 
в виде стакана, длина которого значительно больше 
ширины венца колеса. Вторая передача имеет еще 
более низкий КПД (примерно 80 %) и плохие вибро-
акустические характеристики, особенно при боль-
шом передаточном отношении.  

Планетарные передачи с внутренними зацепле-
ниями колес и роликовым механизмом снятия дви-
жения с сателлитов обладают высокой нагрузочной 
способностью благодаря многопарности зацепления 
и малыми потерями мощности из-за отсутствия тре-
ния скольжения. Причем чем больше число зубьев 
сателлита gz  и чем меньше оно отличается от числа 

зубьев колеса ,ez  тем большее число их пар несет 
нагрузку. При 1e gz z z− = Δ =  увеличение gz  с 60 до 
100 ведет к повышению нагрузочной способности 
передачи примерно в 2,4 раза. Передаточное отно-
шение указанных планетарных механизмов может 
достигать 150 и более в одной ступени.  

Предложенные конструкции планетарных пере-
дач с роликовым механизмом снятия движения 
с сателлитов при рациональном их проектировании 
технологичны и эффективны, как в отношении на-
грузочной способности, так и в отношении потерь 
мощности на трение.  
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Load Capacity of Rational Layouts of Planetary Gears 

Planetary gears with internal engagement possess high load capacity and big gear ratio in one stage. However, the mechanism of motion 
transmission from satellites within existing layouts is either complex, or inefficient in terms of capacity losses for friction. The paper presents 
new design layouts for this type of gears, method of determining their load capacity, based on solving equations of transmission conformity 
with account of meshing geometry and gearwheel tooth strains. The dependence of gear load capacity on gearwheel tooth number is estab-
lished. Recommendations are developed, allowing to design an effective high-loaded planetary gear with high efficiency and big gear ratio in 
one stage. 

Keywords: planetary gear, internal engagement, rational layouts, load capacity. 
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ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ УСЛОВИЙ  
СОЗДАНИЯ РЕЖИМА ЖИДКОСТНОГО ТРЕНИЯ  
ПРИ ВОЛОЧЕНИИ С МЫЛЬНЫМИ СМАЗКАМИ 

 
Приведена методика проведения экспериментов по волочению проволоки при различных режимах. Даны основные формулы для опре-

деления толщины смазочного слоя на протянутой проволоке по полученным экспериментальным данным. Приведены результаты экспе-
риментов по определению толщины слоя смазки при волочении. 

 
Ключевые слова: волочение, смазка, сборная волока, гидродинамическое трение, жидкостное трение. 
 
 

словные обозначения: 
m1 – масса протянутого образца со смазкой; 
m2 – масса протянутого образца, очищенно-

го от смазки; 
Δm – масса смазки на образце; 
hпр – толщина смазки на проволоке; 
hи – толщина смазки на инструменте; 
Rпр – высота микронеровностей проволоки; 
Rи – высота микронеровностей инструмента; 
ρ – плотность смазки. 
Важнейшей функцией смазки является уменьше-

ние сил внешнего трения (коэффициента трения). 
Под эффективностью смазки чаще всего понимается 
именно ее антифрикционная эффективность. В неко-
торых случаях снижение сил трения ограничено воз-
можностью осуществления процесса ОМД (прокат-
ка, вальцовка и др.). 

В процессе волочения применение смазок опре-
деляется основными функциональными требования-
ми к ним: 

– снижение сил трения на контакте; 
– уменьшение износа инструмента; 
– предотвращение схватывания и налипания ме-

талла на инструмент; 
– обеспечение чистоты и оптимальной шерохова-

тости поверхности проволоки; 

– снижение теплопередачи между деформируе-
мым металлом и инструментом [1]. 

Снижение сил контактного трения за счет при-
менения эффективных смазок обеспечивает свобод-
ное течение металла. При волочении алюминиевой 
и медной проволоки эффективной смазкой может 
быть 40%-я водная мыльная эмульсия. Однако при 
волочении проволоки из углеродистых и легиро-
ванных сталей применяется эффективная высоко-
вязкая смазка (мыльный порошок) в сочетании 
с предварительным покрытием поверхности под-
смазочным слоем. Подсмазочный слой должен хо-
рошо удерживать смазку при волочении и способ-
ствовать предохранению налипания металла на ра-
бочую поверхность волоки. Подсмазочный слой 
наносят на операциях желтения, омеднения, фосфа-
тирования и известкования. 

Наиболее эффективным путем уменьшения сил 
трения при волочении проволоки является создание 
условий гидродинамического трения. Отличитель-
ной особенностью такого режима является сущест-
вование слоя смазки, способного разделить контакт-
ные поверхности заготовки и инструмента. Смазоч-
ный слой при этом имеет толщину, превышающую 
высоту микронеровностей деформируемой проволо-
ки и инструмента, обеспечивая полное разделение 

У 




