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На втором этапе методики (см. рис. 1) выполня-
ются работы по разработке конечно-элементных мо-
делей отдельных участков конструкции кабины. Они 
должны вестись параллельно с проектированием.  

На третьем этапе проводится сравнительный ана-
лиз результатов расчетов и испытаний отдельных 
образцов узлов и участков конструкции кабины, ко-
торый необходим для обоснования правомерности 
выбора подробных моделей. После этого разрабаты-
вается  подробная конечно-элементная модель всей 
кабины. 

На четвертом этапе проводится расчет выбранной 
подробной модели кабины грузового автомобиля на 
соответствие требованиям ГОСТ Р 41.29–99, оцени-
вается ее работоспособность. Компьютерное моде-
лирование условий аварийного нагружения и дефор-
мирования кабины [3, 4, 5] проводится на основе 
метода конечных элементов в нелинейной постанов-
ке с использованием современных программных 
комплексов. В случае необходимости разрабатыва-
ются рекомендации по совершенствованию конст-
рукции кабины.  

На завершающем пятом этапе создается опытный 
образец кабины, проводятся его расчеты, по резуль-
татам которых дается оценка его пассивной безопас-

ности. Рассмотренная методика может использовать-
ся при проектировании и доводке безопасных конст-
рукций кабин. Получаемые при этом результаты 
могут являться основой при проведении сертифика-
ции грузовых автомобилей. 
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 настоящее время к редукторам общемаши-
ностроительного применения предъявляют-
ся высокие требования, и заключаются они 

как в получении хороших массогабаритных показа-
телей и высокого КПД, так и в реализации большого 
диапазона передаточных отношений. 

Данным требованиям достаточно полно удовле-
творяют планетарные передачи с одним или двумя 
внутренними зацеплениями колес и небольшой раз-
ницей в числах их зубьев [1, 2, 3].  

Наиболее простой и эффективной из указанных 
передач является передача K-H-V с внутренними 

В 
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зацеплениями колес и механизмом восприятия мо-
мента, выполненным в виде дисков с отверстиями, 
в которых установлены ролики.  

Для увеличения передаточного отношения воз-
можно двухступенчатое исполнение такого механиз-
ма (рис. 1).  

 

 
Рис. 1. Конструкция комбинированной планетарной передачи K-H-V + 2K-H 

Установим связь между передаточным отноше-
нием, массогабаритными и силовыми показателями 
привода. 

Нормальная сила в зацеплении колес ступени 2K-H 
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здесь 1i  – передаточное отношение этой ступени; 

пл
1

T
T

iΣ Σ

=
η

 – вращающий момент на валу солнечной 

шестерни ( плT  – вращающий момент на выходном 
валу планетарного редуктора; iΣ  – суммарное пере-
даточное отношение редуктора; Ση  – КПД переда-
чи); wn  – число сателлитов быстроходной ступени; 

вd  – диаметр делительной окружности неподвижно-
го центрального колеса с внутренними зубьями; 

20α = °  – угол профиля исходного контура. 
По общеизвестной формуле расчета зубьев на 

контактную прочность (формуле Герца) с учетом 
равенства (1) определим максимальное контактное 
напряжение в зоне сопряжения зубьев сателлита 
и солнечной шестерни: 
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где Е – модуль упругости первого рода; 1wb  – рабо-
чая ширина колес; нK  – коэффициент, учитываю-
щий неравномерность распределения нагрузки 
и другие негативные факторы; wα  – угол зацепле-
ния; HPσ  – допускаемое контактное напряжение. 

Отсюда допустимый вращающий момент на вы-
ходном валу планетарного редуктора, удовлетво-
ряющий требованиям прочности зубьев колес быст-
роходной ступени, 
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где 2
1 1 в / 4wV b d= π  – рабочий объем быстроходной 

ступени; limHσ  – предел контактной выносливости 
зубьев; HS  – коэффициент запаса прочности; HLK  – 
коэффициент долговечности. 

Относительный вращающий момент на выходном 
валу при рабочем объеме 2V  зубчатых колес тихо-
ходной ступени * 6

2 пл 210 / ,T T V E= ⋅  где 2
2 2 в / 4V b d= π  

( 2b  – суммарная ширина венцов сателлитов этой сту-
пени). Аналогично, относительный вращающий мо-
мент на выходном валу при рабочем объеме 1V  зубча-
тых колес быстроходной ступени * 6

1 пл 110 / .T T V E= ⋅   
Тогда с учетом выражения (3) результирующий 

относительный вращающий момент на выходном 
валу редуктора  
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Зная, что 1 2 ,i i iΣ =  а 2
1

1
1,

a

i
i z

z
+

= Δ +  построим 

графики зависимости * ( )T iΣ Σ  при различных значе-
ниях zΔ  и разных числах зубьев солнечной шестер-
ни az  (рис. 2, 3). Графики построены при следую-

щих значениях входящих в уравнение (5) величин: 
1, 4;HS =  н 1,5;K =  1;HLK =  2;wn =  30 ;wα = °  мате-

риал колес – легированная сталь, подверженная 
улучшению ( lim 2 70 710H HBσ = + =  МПа). 
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Рис. 2. Зависимость относительного вращающего  

момента на выходном валу от суммарного  
передаточного отношения редуктора при Δz = 2:  

––––– – za = 12; ---- – za = 15; – – –  – za = 18 

Рис. 3. Зависимость относительного вращающего  
момента на выходном валу от суммарного  

передаточного отношения редуктора при Δz = 3:  
––––– – za = 12; ----  – za = 15; – – –  – za = 18 

 
Выполненное исследование позволяет оценить 

кинематические возможности комбинированной 
планетарной передачи, подобрать необходимые для 
получения требуемого передаточного отношения 
числа зубьев колес, а также осуществить рацио-
нальную разбивку передаточного отношения по 
ступеням. 
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Study of Transmission Ratio Influence of the Combined Planetary Gearing on Its Mass and Dimensions Parameters and 
Power Characteristic 

The analytical determination method of transmission ratio dependence of mass and dimensions parameters and power characteristic of the 
combined planetary gearing based on strength calculation of gear teeth is presented. 
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