
А. П. САВИНОВ

К ПОДБОРУ ЧИСЕЛ ЗУБЬЕВ КОЛЕС 
ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ ТИПА 2К-Н

Подбор чисел зубьев простых планетарных передач типа 
2К — Н  (рис. 1) остается весьма сложной комплексной задачей, 
т. к. их конструктивные и технологические особенности н акл а
дывают на числа зубьев колес ряд ограничений, таких, как 
условие соосности

A (Z j  ±  Z 2)  =  Z 3 ±  Z y (1)
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Рис. 1. Схемы планетарных передач типа 2К— Н (А внешнее зацепле
ние, I  — внутреннее зацепление).



условие соседства сателлитов

X (23 ±  sin ~  >  г-2' +  2 (при I k  <  1) (2)

(Zj ±  ~'1>) sin >  г 2 +  2 (при >  1) (2')Up
условие сборки [3]

■̂1 I 1Н ^ 2  /  '  \ . Н  , л / о \( с 3 ±  п) =  целому числу при и 3 <  0 (3)Л/? г2

^  \  I  1Н . 2  2  /  рч \ . Н  _ л /  О  /  \- д X —  ( Е 3 ±  п) =  ц. ч. при Из >  0 (3 )
“'р £ о'

условие отсутствия заклинивания и подрезания зубьев [2]

г -' ^  (Т^7^7уТйй7( : И)
при / '  =  1 и y.s =  20°

z 32'

Кроме этого в передаче необходимо выдержать заданное пе
редаточное отношение

/ «  =  1 - Р з  =  1 ±  k ^ (5)

т  12  . .  ,  г  2где а  =  отношение модулей; k  =  отношение чиселт.у з - г.:,
зубьев зубчатых венцов двойного сателлита; а р — число сателли
тов; Е 3 — ближайшее к —  большее целое число; д — значение из(1р
ряда целых чисел, включая ноль (0 , 1, 2 ...); / '  — коэффициент 
высоты зуба.

Кинематически габариты планетарной передачи определяет 
условие отсутствия заклинивания и подрезания (4).

Рассмотрев совместно условия (4), ( 1) и (5), получим зави
симости чисел зубьев колес нормального зубчатого зацепления 
от i ]u, К и к , позволяющие произвести кинематический синтез 
передачи, близкой к оптимальной: 

для передачи 2 К Н — AJ  (рис. 1, б).
3 4 ,2  ( 7 — \ ) { l k  +  1)
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для передачи 2 K H —Л I (рис. 1, а),  в которой к-  
формулы (6 ), (7) и (9) упрощаются

, 4 (/ 1н —-1)д2>
3i in ■— 2

2
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i in— 2 "
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для передачи 2 /\/7— А А (рис. 1, в)
3 4 ,2  (in,  —  1)(X* — 1)z v  >

(2'/.k — ]) / i„  — ( I k  —  1)

k  ( \ k  —  \)
*i =  - 1 - Щ - Ы  ^  '

Z‘2 =  k z r  ,

„ _  (im - ! ) ( > ■ * - 1 )  „
~ 3  i  i m +  0- k  —  1 ) ~ 2 '

для передачи 2 K H — JJ (рис. 1, г).
^  34,2 (/1„ — 1)(Х/г - 1)

~ 2' ^  ( 2 l k ~ l ) n „  — ( I k  —  1) ’ 

k  ( I k  — 1)
Zl  ~  i m  +  ( I k  -  1) Z '2'

=  k z r

,  -  (*»■- ! ) ( ! - > • * )  _
'~3 i m  —  (\  —  kk)  ‘~~

Чтобы подобрать числа зубьев по формулам (6 ) -  
ходимо определить А, и к.

Расчет на прочность зубьев колес планетарных передач по
казывает, что модули зацепления в большинстве случаев полу
чаются различными, т. е. т ^ ф т у з-

Так как момент сил, действующий на центральное колесо 3 
второй ступени обычно больше момента, действующего на ве
дущее звено 1, то модуль зацепления во второй ступени должен 
быть больше, чем в первой, т. е. Я < 1.

Д л я  передач типа 2К—Я  отношение модулей можно выб
рать в пределах Я=0,5-4-1. Р яд  отношений стандартных моду
лей по ГОСТу 9563—60 приводится в таблице I.
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Т а б л и ц а  1

0 , 4 0 0 0 0 0 , 5 4 1 6 7 0 , 7 0 0 0 0 0 , 8 8 8 8 9 1 , 1 7 6 4 7
0 , 4 0 6 2 5 0 , 5 4 5 4 5 0 , 7 0 5 7 8 0 , 9 0 0 0 0 1 , 1 8 1 8 2
0 , 4 0 9 0 9 0 , 5 5 0 0 0 0 , 7 0 8 3 3 0 , 9 0 9 0 9 1 , 2 0 0 0 0
0 , 4 1 1 7 6 0 , 5 5 5 5 6 0 , 7 1 4 2 7 0 , 9 1 6 6 7 1 , 2 1 4 2 9
0 , 4 1 6 6 7 0 , 5 6 2 5 0 0 , 7 2 2 2 3 0 , 9 2 8 5 7 1 , 2 2 2 2 2
0 , 4 2 3 0 8 0 , 5 7 1 4 3 0 , 7 2 7 2 0 0 , 9 3 3 3 3 1 , 2 3 0 7 7
0 , 4 2 5 0 0 0 , 5 7 6 9 2 0 , 7 3 3 3 1 0 , 9 3 7 5 0 1 , 2 5 0 0 0
0 , 4 2 8 5 7 0 , 5 8 3 3 3 0 , 7 5 0 0 0 0 , 9 4 1 1 8 1 , 2 7 2 7 3
0 , 4 3 7 5 0 0 , 5 8 8 2 4 0 , 7 6 4 7 3 0 , 9 4 4 4 4 1 , 2 8 5 7 1
0 , 4 4 4 4 4 0 , 5 9 0 9 1 0 , 7 6 9 2 8 1 , 0 0 0 0 0 1 , 2 9 4 1 2
0 , 4 5 0 0 0 0 , 6 0 0 0 0 0 , 7 7 2 7 1 1 , 0 5 8 8 2 1 , 3 0 0 0 0
0 , 4 5 4 5 5 0 , 6 0 7 1 4 0 , 7 7 7 7 8 1 , 0 6 2 5 0 1 , 3 0 7 6 9
0 , 4 5 8 3 3 0 , 6 1 1 1 1 0 , 7 8 5 7 0 1 , 0 6 6 6 7 1 , 3 3 3 3 3
0 , 4 6 1 5 4 0 , 6 1 5 3 8 0 , 8 0 0 0 0 1 , 0 7 1 4 3 1 , 3 6 3 6 4
0 , 4 6 4 2 9 0 , 6 2 5 0 0 0 , 8 1 2 5 9 1 , 0 7 6 9 2 1 , 3 7 5 0 0
0 , 4 6 6 6 7 0 , 6 3 6 3 6 0 , 8 1 8 1 3 1 , 0 8 3 3 3 1 , 3 8 4 6 2
0 , 4 6 8 7 5 0 , 6 4 2 8 6 0 , 8 2 3 5 3 1 , 0 9 0 9 1 1 , 4 0 0 0 0
0 , 4 7 0 5 9 0 , 6 4 7 0 6 0 , 8 3 3 3 0 1 , 1 0 0 0 0 1 , 4 1 1 7 6
0 , 4 7 2 2 2 0 , 6 5 0 0 0 0 , 8 4 6 1 5 1 , 1 1 1 1 1 1 , 4 1 6 6 7
0 , 5 0 0 0 0 0 , 6 5 3 8 5 0 , 8 5 0 0 0 1 , 1 2 5 0 0 1 , 4 2 8 5 7
0 , 5 2 9 4 1 0 , 6 6 6 6 7 0 , 8 5 7 1 4 1 , 1 3 3 3 3 1 , 4 4 4 4 4
0 , 5 3 1 2 5 0 , 6 8 1 8 2 0 , 8 6 6 6 7 1 , 1 4 2 8 6 1 , 4 5 4 5 5
0 , 5 3 3 3 3 0 , 6 8 7 5 0 0 , 8 7 5 0 0 1 , 1 5 3 8 4 1 , 4 6 6 6 7
0 , 5 3 5 7 1
0 , 5 3 8 4 6 0 , 6 9 2 3 1 0 , 8 8 2 3 5 1 , 1 6 6 6 7 1 , 5 0 0 0 0

Д ля определения конструктивного параметра к установим 
зависимость между отношением модулей X, передаточным от
ношением i lu и к.

Условие отсутствия заклинивания и подрезания для передачи 
2К Н — AJ  выражается формулой (6).

^  ^  ^ _______ __ 3 4 , 2  (i  in —  ] ) ( / . £  ч-  1)
'^,2 f ^ 2 r m in  / о ■. /, , i \ • / t, I •

(2aa>  +  1)  п н  —  (Л& +  1)

Из (7) следует
^_____ k Q\k 1) / 7 \
~1 min -  /„, — (/, & 4-1) min y, a >

Подставив выражение (6) в формулу (7а), наложив на пере
дачу дополнительное ограничение в виде Z i ^ l 7 ,  получим ур ав 
нение

Х2Х2 [2k +  4 / z r r )  +  2 XX (2k -  i lu +  1) +  2k - +  1 =  0. (18)

Решив уравнения (18) относительно 7,, получим

* q  /, i , • т  / " i ih 2 k  1i in —  2k —  I ±  i  in I /   :------------ -----
у ___________________________ ' Пн —  1 e

2 /2 -' +  k  [ 2 / 1 1 1   ̂ ^
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2 к 6 ь ю 12 ik is  is го kn 
Рис. 2. График для определения величины к по заданны м t 1H и X

передаче 2 К Н —А1.

Анализ формулы (19) показывает, что один из корней урав
нения отрицательный, что не имеет смысла, так  как X всегда по
ложительно.

Н а рис. 2 дан график для определения величины к в зависи
мости от йн и X, рассчитанный по формуле (19).

Аналогично, решая совместно равенства (10) и (11) для пе
редачи 2КН-АА  (рис. 1,в), получим уравнение

По формуле (21) рассчитан график, показанный па рис. 3. 
Д л я  передачи 2 К Н — JJ (рис. 1, г) равенство (14) подставим в 

равенство (16). Положим, что 22^ 34. После преобразований по-

\?k2 [2k +  ) +  2 Щ г 1н - 2£ -  1) — i lH +  2k +  1 =  0 (20)

решив которое, будем иметь:

( 21)

лучим

k  —
( 2 2 )
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Рис. 4. График для  определения величины к  по заданны м  £1н и А в пере
даче 2 К И — U  при ф н ^ О .

Н а рис. 4 и рис. 5 даны графики для определения конструк
тивного параметра к в зависимости от i-ai и А, рассчитанные по 
формуле (22).

Методика подбора чисел зубьев одной из схем передач 2К.-Н 
сводится к следующему:

1. По заданному передаточному отношению kп и выбранно
му по соответствующим графикам (рис. 2, 3, 4 и 5) определя
ется величина к.

2. По формулам (6 ), (10) или (14) находится минимальное
число зубьев 22' сателлита, при котором не произойдет закли
нивания передачи.

3. Определяются числа зубьев z u z 2 и z 3 по приведенным вы
ше формулам. Подсчет при этом следует производить точно, без 
округлений, вы раж ая все величины в простых дробях.

4. Из условия соседства (2) определяется возможное число
сателлитов.

5. Передача проверяется по условию сборки (3).
Предлагаемая методика подбора чисел зубьев планетарной

передачи типа 2К-Н  по сравнению с методами, опубликованны
ми ранее другими авторами [4, 5], позволяет уменьшить число 
попыток подбора.

Н иж е приводится пример подбора чисел зубьев.
Пример. При передаче 2Д7У—A I  подобрать числа зубьев при 

i’ i h =  1 2  и А =  0 , 8 .

80



Рис. 5. График дл я  определения величины к  по заданны м  i is и X в пе
редаче 2 Н К — I I  при г1н>о.

1. Из графика (рис. 2) определяем конструктивный п ар а 
метр

к = 2 ,5 .  Тогда Я /с= 0 ,8 -2 ,5 = 2 .
2. По формуле (б) находим минимальное число зубьев z 2 

сателлита, при котором не произойдет заклинивания передачи
^  34,2 (г'ш — 1)(Х& +  1) _ 34,2-11-3 , Q R

Z2' ^  ( 2 \ k  +  1)гш —  (U  +  1) 5-12 — 3
т. е. z 2’ >  20

3. Определяем числа зубьев по формулам (7), (8) и (9).
k ( \ k  +  1) _  5 -3  5

Zl  ~  / ш — ( X f t +  1) Z2' ~  2 ( 1 2  —  3 ) г 2 ' ~  2 -3  Z2'

г 2 =  kz-y= z 2'

_ =  (£.н — l)(Xfe +  1) _  _1ЬЗ_ П_
3 гш — (А/fe +  l )  2' 12 — 3 2 3 22

Таким образом, числа зубьев z u z 2 и z 3 должны быть кратны 
2 и 3. Следовательно, z ?  — 24. Тогда z x =  20; z 2 =  60; z 3 =  88.

4. Определяем возможное число сателлитов. Из условия со
седства (2) следует

^ п 180° _  180° q

° Р "  a r c s i n £ i ± ^  ~ arc sin 0 , 7 8  5 Р ^
ZI + Z2
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Следовательно, а р =  3.
5. Проверяем передачу по условию сборки (3).

г ' Ы  - ^ - ( Е 3 ± п )  =  Ц.ч.ар г,
z 1 i и, _  20 ■ 12

а Р ~ 3
=  80

Так как первый член равенства (3) равен целому числу, то чис
ло п выбираем так, чтобы выражение в скобках было равно нулю,

z 88т. е. Еъ = п. Ближайшее к —  целое число равно ^ —^ 3 ,  тог-
Ор 6

да п =  3.
Таким образом,

-  —  (3 -  3) =  8 ,
3 2

т. е. сборка данной передачи возможна.
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