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НАПРЯЖЕННО-ДЕФОРМИРОВАННОЕ СОСТОЯНИЕ  
НЕЭВОЛЬВЕНТНОГО ЗУБА КОЛЕСА ПЛАНЕТАРНОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 
 

ланетарные передачи широко распростра-
нены в приводной технике благодаря высо-
кой нагрузочной способности и хорошим 

массогабаритным характеристикам. Конструкция 
таких передач предусматривает наличие центрально-
го колеса с внутренними эвольвентными зубьями 
и толщиной обода не ниже трех модулей, установ-
ленного неподвижно в корпусе планетарного меха-
низма [1, 2]. При небольших скоростях вращения 
выполнение неподвижного центрального колеса 
в виде барабана с неэвольвентными зубьями-
перемычками позволяет уменьшить радиальный раз-
мер передачи на толщину обода колеса (рис. 1) [3]. 

 

 
Рис. 1. Планетарная передача  

с неэвольвентным внутренним зацеплением колес 

Кроме того, повышенная податливость зубьев-
перемычек положительно сказывается на распреде-
лении нагрузки в зацеплениях колес. Однако они 
имеют более низкую изгибную прочность, нежели 
стандартные эвольвентные зубья. Боковые профили 
таких зубьев-перемычек могут быть очерчены по 
удлиненной эвольвенте (нарезание осуществляется 
червячной фрезой с малым углом профиля исходного 
контура) или по прямой (нарезание дисковыми фре-
зами), при этом радиус кривизны переходной кривой 
профиля зуба-перемычки оказывается близким к ну-
лю [4]. 

Определим напряжения изгиба зуба-перемычки 
в месте его заделки в обод колеса, как правило, ли-

митирующие нагрузочную способность указанной 
передачи, в которой зубья всех колес, кроме непод-
вижного, имеют эвольвентный профиль. 

Рассмотрим фрагмент зубчатого колеса, вклю-
чающий в себя зуб и прилегающую к нему часть 
обода. Используя принцип суперпозиции, определим 
напряжения в ободе колеса у основания зуба, вы-
званные действием составляющих приложенной 
к нему силы и изгибающего момента (рис. 2). 

 

 
Рис. 2. Напряжения в основании неэвольвентного зуба  

с близким к нулю радиусом переходной кривой 

Для этого запишем уравнение связи силовых фак-
торов и деформаций изгиба и сдвига ( ) :y x  
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риала колеса (для стали μ = 0,25–0,3); 3 12;I bS=  
S – толщина зуба у основания; nα  – угол между ли-
ниями действия окружной и нормальной сил; nF  – 
нормальная сила в зацеплении. 

Выделенный элемент обода колеса представляет 
собой балку на упругом основании и ее деформации 
изгиба и сдвига могут быть выражены через погонную 
нагрузку ( )q x  и жесткость упругого основания c: 

( ) ( ) ( )2 .y x q x c b x c= = σ  
Тогда выражение (1) примет следующий вид: 

 ( ) ( ) ( )IV II 0,x x xσ − νσ + λσ =  (2) 

где 3
12; .kc c

SbG EbS
ν = λ =  

Решение характеристического уравнения, соот-
ветствующего равенству (2): 

2
1 4 0,5 0,25 .−ω = ± ν ± ν − λ  

Учитывая, что элемент обода колеса испытывает 
стесненный изгиб, закон изменения напряжений но-
сит характер апериодических затухающих колеба-
ний. Это имеет место при 2 4 ,λ = ν  или  

( )1 4
1 12 .
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Тогда напряжения, обусловленные действием 
момента изгиба 0 ,M  

( ) ( ) .x
M x A Bx e−ωσ = +  

Постоянные интегрирования А, В определим из 
уравнений статики: 
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здесь Н – толщина обода колеса. 
Отсюда 
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Напряжения, обусловленные действием попереч-
ной силы P, найдем по формуле 
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Постоянная D определяется из равенства 
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Максимальное значение нормального напряжения 
имеет место при 0 :x =  ( ) ( ) ( )0 0 0 .P Mσ = σ + σ  

Максимальное главное нормальное напряжение 

( ) ( )0 0 sin .nσ = σ β  

В соответствии с этим напряжение в основании 
зуба 
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(3) 

На рис. 3 представлен график зависимости отно-

сительного напряжения 
( )0n Sb
P

σ
σ =  от H H S=  

и ,h h S=  построенный на основании расчета, вы-
полненного по выражению (3) при 20 ,nα = °  

35 .β = °  
 

 
Рис. 3. Зависимость относительного напряжения в основа-
нии зуба σ  от относительной толщины обода колеса :H   
-------- (1) – 2;h =  …..… (2) – 1,5;h =  - - - - - - (3) – 1h =  

Из результатов расчетов и построенных по ним 
графиков следует, что при малом радиусе кривизны 
галтели зуба напряжения в его основании сущест-
венно больше напряжений в основании эвольвентно-
го зуба (при одинаковых значениях H  и h  напря-
жения изгиба неэвольвентного зуба больше пример-
но в два раза). С увеличением толщины обода колеса 
при 2,5H S≥  напряжения в основании зуба изменя-
ются мало. Полученные зависимости позволяют 
осуществить расчет неэвольвентных зубьев колес на 
прочность и жесткость. 
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Таким образом, колесо с неэвольвентными зубья-
ми-перемычками целесообразно использовать в срав-
нительно малонагруженных планетарных передачах, 
рассчитанных на длительный срок службы, несущая 
способность которых лимитируется контактной проч-
ностью зубьев колес. 
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