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ОПТИМИЗАЦИЯ ДИНАМИЧЕСКОЙ НАГРУЗКИ В ЗУБЧАТЫХ ЗАЦЕПЛЕНИЯХ 
ПЛАНЕТАРНОГО МЕХАНИЗМА ТИПА n×A̅I̅ ПРИ КОНТАКТНОЙ ПРОЧНОСТИ 

Розглянута методика оптимізації динамічного навантаження в зубчастих зачепленнях багатоступінчастого планетарного механізму типу n×A̅I̅ 
із загальним епіциклом. Як цільова функція оптимізації динамічного навантаження в зубчастих зачепленнях прийнята функція розподілу ко-
ефіцієнта динамічності, параметрами якої є передавальні стосунки рівнів механізму. Приведені результати порівняння двох оптимальних кон-
струкцій планетарного механізму, що задовольняють критеріям мінімуму маси і динамічною. 

Ключові слова: багатоступінчастий планетарний механізм, динамічне навантаження, контактна міцність, коефіцієнт динамічності, оп-
тимізація, оптимізація динамічного навантаження, мінімізація маси. 

Рассмотрена методика оптимизации динамической нагрузки в зубчатых зацеплениях многоступенчатого планетарного механизма типа n×A̅I̅ 
с общим эпициклом. В качестве целевой функции оптимизации динамической нагрузки в зубчатых зацеплениях принята функция распреде-
ления коэффициента динамичности, параметрами которой являются передаточные отношения ступеней механизма. Приведены результаты 
сравнения двух оптимальных конструкций планетарного механизма, удовлетворяющих критериям минимума массы и динамической нагрузки 
соответственно. Предложены рекомендации по оптимальному проектированию вышеуказанных механизмов.  

Ключевые слова: многоступенчатый планетарный механизм, динамическая нагрузка, контактная прочность, коэффициент динамич-
ности, оптимизация, оптимизация динамической нагрузки, минимизация массы. 

The method of optimization of the dynamic loading is considered in the toothed hooking of multi-stage planetary mechanism of type n×A̅I̅ with a general 
epicycle. As an objective function of optimization of the dynamic loading the function of distributing of coefficient of dynamic quality the parameters 
of which are transmission relations of the stages of mechanism is accepted in the toothed hooking. Two formulas of determination of coefficient of 
dynamic quality of the external hooking of the planetary stage of mechanism are resulted. The type of formula is determined the type of the set data of 
the planetary stage. In one case it is the set number of points of mobile central wheel, and in other is a number of points of general epicycle. The results 
of comparison of two optimum constructions of planetary mechanism, satisfying the criteria of a minimum of mass and dynamic loading accordingly 
are presented. The results of joint minimization are resulted on two criteria simultaneously. The estimations of such minimization are indicated. Recom-
mendations are offered to on. 

Keywords: multi-stage planetary mechanism, dynamic loading, contact durability, coefficient of dynamic quality, optimization, optimization of 
the dynamic loading, minimization of mass. 

Введение. При проектировании зубчатых меха-
низмов приводов систем управления летательных ап-
паратов конструктору часто приходится разрешать 
противоречие между требованиями обеспечения зара-
нее заданных габаритных размеров и эксплуатацион-
ных показателей привода. Решение этой задачи услож-
няется, если добавляется ограничение и на массу зуб-
чатого механизма. Поэтому конструктору приходится 
выполнять разработку нескольких проектов, а затем из 
них выбирать наилучший. Учитывая современную тен-
денцию повышения нагрузочной способности приво-
дов систем управления летательных аппаратов с одно-
временным уменьшением их габаритов и массы акту-
альным становится создание программных методик оп-
тимального проектирования по нескольким критериям. 
Особо такая методика актуальна для проектирования 
мелкомодульных зубчатых передач электромеханиз-
мов авиационных приводов с высокооборотными элек-
тродвигателями. Повышенная динамическая нагрузка 
в зубчатых зацеплениях таких приводах обуславливает 
уменьшение их ресурса, а в некоторых случаях может 
привести к преждевременному выходу из строя при-
вода. К тому же динамические нагрузки приводят к 
увеличению ошибки позиционирования исполнитель-
ного органа авиационного привода. 

Цель статьи. Исследование закона распределе-
ния коэффициента динамичности для зубчатых зацеп-
лений отдельных ступеней многоступенчатого плане-
тарного механизма типа n×A̅I̅ с общим эпициклом, 
спроектированного по критерию минимума массы при 
расчете на контактную прочность. 

Анализ литературы. Исследованию динамиче-
ских нагрузок в зубчатых механизмах посвящено до- 

статочно много работ. Имеется ряд работ, посвящен-
ных проектированию планетарных механизмов опти-
мальных по динамическим характеристикам, в частно-
сти [1–2]. Однако в этих работах не рассматриваются 
вопросы исследования распределения динамической 
нагрузки в зубчатых зацеплениях отдельных ступеней 
планетарных механизмов в зависимости от распределе-
ния общего передаточного отношения механизма по 
его отдельным ступеням. 

Материалы исследований. На рис. 1 приведена 
кинематическая схема многоступенчатого планетар-
ного механизма типа n×A̅I̅ с общим эпициклом и чис-
лом ступеней, равным n. Нумерация зубчатых колес и 
водил привязана к номеру i-й ступени. Диаметральный 
и осевой габаритные размеры обозначены символами 
Г1 и Г2 соответственно. 

 
Рис. 1 – Схема планетарного механизма типа n×A̅I̅ 

с общим эпициклом 

Внешние зацепления образованы центральными 
колесами 23 iz  и сателлитами 13 iz , а внутренние – са-

теллитами 13 iz  и эпициклом iz3 . Кинематические и 
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силовые параметры расчетных схем зацеплений опре-
деляются согласно методике, приведенной в [3]. 

Согласно [4] действие внутренней динамической 
нагрузки, возникающей в зацеплении до зоны резо-
нанса, при расчете на прочность активных поверхно-
стей зубьев учитывают коэффициентом HvK , который 

вычисляют по формуле 
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Расчетную удельную окружную динамическую 
силу Hvw  из (1) находим по формуле 

 uavgw wHHv 0 . (2) 

Обозначения в формулах (1) и (2) соответствуют 
обозначениям, которые приняты в [4]. 

Примем допущение – все зубчатые колеса плане-
тарного механизма изготовлены без смещения. Все 
последующие выкладки выполним применительно к 
зацеплениям первой ступени нашего планетарного 
механизма. 

Для межцентрового расстояния внешнего зацеп-

ления 21 zz   имеем 
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где 1311 zzpUi   – передаточное отношение 

первой планетарной ступени механизма; 
m – модуль зубчатых колес внешнего зацепления 
первой планетарной ступени механизма. 

Передаточное число u внешнего зацепления 21 zz   

находим с учетом того, какое из них является шестер-
ней, а какое колесом [3], 
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С учетом формул (3) и (4) получим 
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Окружную скорость v  определим по формуле 
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где 3011 т , 30HH т  – угловые скорости 

вращения центрального зубчатого 1z  и водила H 

планетарной ступени соответственно. 
С учетом (5) формулу (2) представим в виде 
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В (7) параметры H  и 0g  такие же, как и в [4]. 

Окружную силу tHF  определим по формуле 
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где 1M  – вращающий момент, подводимый к централь-

ному зубчатому колесу 1z  планетарного механизма; 

k – число сателлитов 2z  планетарной ступени. 

С учетом соотношения (4) перепишем (8) к виду 
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На основе формул (7) и (9) получим 
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 Учитывая соотношение между числами зубьев 1z  и 

3z  вида  131  iUzz , имеем 
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Формула (10) применима для случая, когда известно 
число зубьев центрального колеса 1z  и передаточное от-

ношение планетарной ступени iU , а формула (11) приме-

нима тогда, когда задано число зубьев эпицикла 3z  и пе-

редаточное отношение планетарной ступени iU . 

Исследование зависимости коэффициента дина-
мичности HvK  для внешнего зацепления 21 zz   от зна-

чения передаточного отношения iU  планетарной сту-

пени выполним на следующем примере. 
Заданы следующие параметры планетарной сту-

пени: m = 0,5 мм; 3z = 72; M = 0,15 Н·м; H = 0,14 

(твердость поверхностей зубчатых колес более 350 HV); 

0g = 3,8 (6 класс точности по нормам плавности); 

1n = 12000 об/мин; wb = 2 мм. Будем рассматривать два 

случая исполнения планетарной ступени. В первом слу-
чае число сателлитов k = 3, а во втором – k = 4 соответ-
ственно. Диапазон возможных значений чисел зубьев 
колес планетарной ступени примем равным от 12 до 72. 
Для первого варианта исполнения планетарной ступени 
получены следующие значения возможных передаточ-
ных отношений: 2,5 (48,12); 2,71429 (42,15); 3 (36,18); 
3,4 (30,21); 4 (24,24); 5 (18,27); 7 (12,30). Для второго ва-
рианта исполнения планетарной ступени получены сле-
дующие значения возможных передаточных отноше-
ний: 2,5 (48,12); 2,63636 (44,14); 2,8 (40,16); 3 (36,18); 
3,25 (32,20); 3,5743 (28,22); 4 (24,24); 4,6 (20,26); 5,5 
(16,28). Здесь в круглых скобках указаны соответствую-
щие значения чисел зубьев 1z  и 2z . Приведенные дан-

ные показывают, что при первом варианте исполнения 
планетарной ступени имеется 7 возможных наборов чи-
сел зубьев, а при втором – 9 соответственно. На рис. 2 
приведены графики зависимости  iHvHv UKK   для 

двух случаев исполнения планетарной ступени приме-
нительно к вышеуказанным данным. 

 
Рис. 2 – График зависимости  iHvHv UKK   

Анализ графиков, показанных на рис. 2, позво-
ляет сделать следующие важные выводы. Во-первых, 
чем меньше значение передаточного отношения iU  

планетарной ступени типа A̅I̅, тем больше значение ко-
эффициента динамичности HvK  при расчете контакт-

ной прочности внешнего зацепления 21 zz  . Во-вто-

рых, заметное различие значений коэффициента дина-
мичности HvK  для разных чисел сателлитов k имеется 

при 4 iU . Из формулы (2) видно, что при заданных 

значениях коэффициентов H  и 0g  удельная динами-

ческая сила Hvw  тем меньше, чем меньше значения 

окружной скорости v  и величины uaw , значения 

которой вычисляют по формуле (5). 
Сделаем замечание относительно вышерассмот-

ренного примера. В примере приведены исходные дан-
ные для мелкомодульной планетарной ступени типа 
A̅I̅, но зависимость  iHvHv UKK   определена на ос-

нове формул из [4], которые применимы для эвольвент-
ных металлических зубчатых колес внешнего зацепле-
ния с модулем 1m . Однако в практике проектирова-
ния и создания мелкомодульных зубчатых передачах 
применяют расчетные методики, основанные на фор-
мулах стандарта [4]. Как отмечено в [5] для мелкомо-
дульных зубчатых передач характерна невысокая сте-
пень их загруженности, большие значения угловых 
скоростей и особые условия их смазывания. В случае, 
когда удельная окружная расчетная сила в зубчатом за-
цеплении меньше удельной окружной динамической 
силы, то в этом случае имеем высокое значение коэф-
фициента динамичности HvK . 

На рис. 3 приведены зависимости межцентрового 
расстояния wa  и параметра относительной ширины 

зубчатого колеса wwba ab  внешнего зацепления 

21 zz   от передаточного отношения iU  для данных 

примера, когда число сателлитов равно 3. 

 
Рис. 3 – График зависимостей  iww Uaa   и  ibaba U  

Из рис. 3 видно, что значение параметра ba  нахо-

дится в диапазоне от 0,1 до 0,3, как рекомендуется в [5].  
Изменение соотношения удельных расчетной 

окружной силы wtHHt bFw   и окружной динамиче-

ской силы Hvw  от значения передаточного отношения 

iU  для k = 3 показано на рис. 4. 

 
Рис. 4 – Графики удельных сил Htw  и Hvw  

Перелом в графиках, которые приведены на рис. 4 
связан с правилом построения расчетной схемы внеш- 
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него зацепления 21 zz  , а именно, какое из этих двух 

зубчатых колес будет шестерней, а какое – колесом. 
При передаточном отношении планетарной ступени 

iU 5 удельная окружная сила Htw  становится больше 

удельной окружной динамической силы Hvw , и коэф-

фициент динамичности HvK  начинает уменьшаться до 

приемлемых значений. 
В [6] рассмотрена методика оптимизации много-

ступенчатого планетарного механизма типа n×A̅I̅ по 
критерию минимума M  суммарной массы механизма. 

В качестве функции оптимизации вводится функция 
безразмерной массы (аналог массы) механизма при рас-
чете на контактную или изгибную прочность. При этом 
эта функция зависит только от закона распределения пе-
редаточных отношений отдельных ступеней механизма.  

Аналог массы HM  планетарного механизма типа 
n×A̅I̅ при расчете на контактную прочность задаем в 
виде [6] 
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Обозначения всех величин в формуле (12) такие 
же, как и в работе [6]. 

Примем ряд конструктивных ограничений на ис-
полнение отдельных планетарных ступеней меха-
низма, которые упростят дальнейшие выкладки, но не 
изменят содержание результатов исследований. Счи-
таем, что конструкции всех отдельных ступеней плане-
тарного механизма типа n×A̅I̅ удовлетворяют следую-
щим условиям: все коэффициенты 1iB ; все ступени 

имеют одинаковое число сателлитов, т.е. kki  ; для 

всех ступеней принято одно и тоже значение коэффи-
циента приведения масс MMi nn  . Более подробно 

смысл этих условий рассмотрен в работе [7]. Тогда ана-
лог массы HM  будет иметь вид 
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где   42)2(1 22
iMiiii unukA   – коэффициент. 

С учетом принятых условий получим аналог массы 
как функцию передаточных отношений отдельных ступе-

ней механизма, т.е.  nHH uuuMM ,...,, 21 . Нахождение 

минимума данной функции рассмотрено в работах [6, 7]. 
Будем рассматривать планетарный механизм типа 

3×A̅I̅. Такой механизм часто применяют в различных 
авиационных приводах. Примем общее передаточное 
отношение механизма U =70. Число сателлитов каж-

дой из ступней равно 3 и коэффициент приведения 
массы для всех ступеней выбран одинаковым, рав-
ным 7. Поиск минимума функции аналога массы 

 321 ,, uuuM H  выполним в пакете Mathcad с помощью 

функции Minimize(), реализующая метод сопряженных 
градиентов. Поиск минимума нелинейной функции 

 321 ,, uuuM H  трех переменных выполнялся при зада-

нии ограничений на передаточные отношения двух лю-
бых ступеней. Передаточное отношение третьей сту-
пени является зависимой величиной, равной делению 

общего передаточного отношения механизма на произ-
ведение варьируемых передаточных отношений двух 
других ступеней. В качестве ограничения на значение 
варьируемого передаточного отношения выбрано сле-
дующее: 75,2  u . Именно такой диапазон возмож-

ных передаточных отношений был ранее использован 
при рассмотрении примера для случая, когда число са-
теллитов k = 3 и число зубьев эпицикла 3z = 72. В ре-

зультате были получены следующие оптимальные зна-
чения передаточных отношений ступеней механизма: 

optu1 = 5,267; optu2 = optu3 = 3,645. Безразмерная вели-

чина аналога массы механизма при расчете на контакт-
ную прочность для найденных оптимальных значений 
передаточных отношений ступеней составила 

 optoptoptH uuuM 321 ,,  = 0,87. Учитывая вышеприведен-

ные значения возможных передаточных отношений од-
ной ступени, получим optu1

~ = 5, optu2
~ = 4 и optu3

~ = 3,4. Од-

нако, общее передаточное отношение механизма станет 
равным не 70, а 68, т.е. погрешность реализации задан-
ного передаточного отношения U  составит –2,9 %. 

Определим значения коэффициентов динамичности по 
формуле (11): 

1HvK = 2,168; 
2HvK = 1,156; 

3HvK = 1,011. 

Подобно функции аналога массы  321 ,, uuuM H  

введем безразмерную функцию  321 ,, uuuK Hv , задаю-

щую закон распределения по ступеням планетарного 

механизма типа AIn  значений коэффициентов дина-
мичности для внешних зацеплений его ступеней. 

Функцию  321 ,, uuuK Hv  находим по формуле 

    



3

1
321 ,,

i
iHviHv uKuuuK . (14) 

Для упрощения принимаем одинаковые значения для 
всех ступеней следующих параметров: m; H ; 0g ; wb . 

Составляющие суммы (14) определяем по формулам 

      031111111 ,,,,,,,,, gbmzzMkuKuK HwHvHv  ;  (15) 

   031221222 ,,,,,,,,, gbmzzMkuKuK HwHvHv  ; (16) 

   031331333 ,,,,,,,,, gbmzzMkuKuK HwHvHv  . (17) 

Здесь варьируемые параметры – передаточные отноше-
ния 1u , 2u  и 3u . При этом передаточные отношения 1u  

и 2u  варьируют как независимые переменные, изменя-

ющиеся в диапазоне [2, 5, 7], а передаточное отноше-
ние третьей ступени определяют по формуле 

213 uuUu  . Остальные параметры заданы или вы-

числяют в зависимости от текущих значений величин 
передаточных отношений. Угловые скорости вращения 
центральных подвижных колес i  и вращающие мо-

менты iM , к ним подводимые, вычисляют следующим 

образом. Для первой планетарной ступени 1  и 1M  яв-

ляются заданными величинами. Для второй и третьей 
планетарных ступеней имеем 112 u , 112 uMM  , 

 Uu313  и 313 uUMM   соответственно. Для 

каждой из планетарных ступеней параметр 1z  (число 
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зубьев подвижного центрального колеса) вычисляют че-
рез заданное значение числа зубьев эпицикла 3z  и теку-

щее значение передаточного отношения ступени iu . 

Минимум функции (14) был получен при следую-
щих значениях передаточных отношений планетарных 
ступеней: optu  1 = 7; optu  2 = 4,28; optu  3 = 2,337. Значение 

функции цели  321 ,, uuuK Hv  для полученных значений 

передаточных отношений составило 3,493, а коэффици-
енты динамичности отдельных планетарных ступеней 
равными 1,423, 1,04 и 1,03 соответственно. Учитывая 
ограничения на возможные значения реализуемых пе-
редаточных отношений, примем optu  1

~ = 7, optu  2
~ = 4 и 

optu  3
~ =2,5. При этих данных значение общего переда-

точного отношения механизма U =70. Новые значе-

ния функции  321 ,, uuuK Hv  и коэффициентов дина-

мичности HViK  почти не отличаются от вышеприведен-

ных. 
Результаты отдельных минимизаций функций це-

лей  321 ,, uuuM H  и  321 ,, uuuK Hv  сведены в табл. 1. 

Таблица 1 – Результаты отдельных минимизаций 

Параметр 

Функция цели 

 321 ,, uuuM H  
 321 ,, uuuK Hv

 
u1 5 7 

u2 4 4 

u3 3,4 2,5 

UΣ 68 70 

KHV1 2,186 1,423 

KHV2 1,1 1,051 

KHV3 1,011 1,023 

K̅Hv 4,297 3,497 

M̅H 0,87 1,027 
 

Имея две безразмерные функции цели, значения 
которых могут быть только положительными и отлич-
ными от нуля, можно ввести в рассмотрение функцию 
минимизации, учитывающую как требование мини-
мума массы механизма, так требование уменьшения 
динамической нагрузки в его зубчатых зацеплениях. 
Возможны три варианта построения такой функции 
цели. Определение вышеназванной целевой функции 
приведено ниже 

  

   

   

   
















mimi

mimi

mimi

mi

pupu

pupu

pupu

pu

,,

,,

,,

,

HvH

HvH

HvH

opt

KM

KM

KM

F , (15) 

где  nuuu ,...,, 21iu  и  mm ppp ,...,, 21p  – вектора 

варьируемых передаточных отношений и задавае-
мых параметров конструкций планетарных ступе-
ней механизма типа n×A̅I̅.  
Заметим, что функция Minimize() из пакета 

Mathcad может находить минимум для функций, при 
построении которых используют логические операции. 

Результаты совместной минимизации функций це-

лей  321 ,, uuuM H  и  321 ,, uuuK Hv  сведены в табл. 2. 

Таблица 2 – Результаты совместных минимизаций 

Параметр 
Функция цели  321 ,, uuuF opt  

1 2 3 
u1 4,148 6,15 7 

u2 4,12 3,568 3,704 

u3 4,096 3,19 2,7 

UΣ 70 70 70 

KHV1 3,204 1,622 1,423 

KHV2 1,131 1,1 1,067 

KHV3 1,008 1,012 1,018 

K̅Hv 5,344 3,734 3,508 

M̅H 0,941 0,883 0,979 

F̅opt 1 3,297 4,487 
 

Анализ данных, представленных в табл. 2 показы-

вает, что наименьшие значения функций  321 ,, uuuM H  

и  321 ,, uuuK Hv  будут при втором и третьем способах 

построения соответственно. При первом способе по-
строения найденные оптимальные значения передаточ-
ных отношений отдельных ступеней механизма можно 
считать одинаковыми. При каждом способе построе-
ния имеем для оптимальных передаточных отношений 
соотношение 321 uuu  . Аналогичное соотношение 

имеет место и для коэффициентов динамичности, а 
именно 321 HvHvHv KKK  . При этом видно, что для 

второй и третьей ступеней механизма значения коэф-
фициента динамичности соответствует допустимым 
значениям. При втором способе построения функции 

 321 ,, uuuF opt  значение аналога массы  321 ,, uuuM H  

ближе к его 0,87, полученного при отдельной миними-
зации. И соответственно при третьем способе построе-

ния функции  321 ,, uuuF opt  значение безразмерной 

функции  321 ,, uuuK Hv  ближе к значению 3,497, 

найденного в случае отдельной минимизации. Если 
предположить, что при каждом из способов построения 

функции  321 ,, uuuF opt  будут получены минимальные 

значения функций  321 ,, uuuM H  и  321 ,, uuuK Hv , со-

ответствующие значениям, но найденным при отдель-
ных минимизациях, то получим следующие оценки: 1 
(первый способ); 3,042 (второй способ); 4,367 (третий 
способ). Следовательно, данные, приведенные в 
табл. 2, соответствуют прогнозу оценки минимизации 

функции  321 ,, uuuF opt . Заметим, что результат мини-

мизации этой функции, построенной по первому спо-
собу (с применением логической операции "И") всегда 

будет равен 1, так как  321 ,, uuuM H >0 и  321 ,, uuuK Hv

>0. Численные эксперименты выявили такую особен-

ность решения минимизации функции  321 ,, uuuF opt , 

построенную по второму или третьему способу, пере-
даточное отношение первой ступени всегда имеет 
наибольшее значение из числа допустимых. Выбор 

способа построения функции  321 ,, uuuF opt , по всей 

видимости, должен делаться самим конструктором. 
На рис. 5 приведены графики зависимости окруж-

ной скорости v , значение которой находят по формуле 
6. Здесь цифрой 1 обозначен график зависимости 

 iUvv   для случая, когда число зубьев подвижного 
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центрального колеса 1z  равно 18. Цифрой 2 обозначен 

график, когда число зубьев 1z  является также функцией 

передаточного отношения планетарной ступени iU , т.е. 

 iUzz 11  . Графики построены применительно к дан-

ным нашего примера при числе сателлитов k = 3. 

 
Рис. 5 – Графики зависимости   ii UUzvv ,1  

Графики, показанные на рис. 5, позволяют сделать 
вывод, что в случае варьирования передаточного отноше-
ния iU  планетарной ступени типа A̅I̅ при неизменном 

числе зубьев эпицикла 3z  окружная скорость v (скорость 

в относительном вращении зубчатого колеса 1z  по отно-

шению к водилу) уменьшается при увеличении iU . 

В общем случае методика минимизации суммар-
ной массы планетарного механизма типа n×A̅I̅ и дина-
мической нагрузки во внешних зацеплениях его ступе-
ней при расчете на контактную прочность включает 
следующие основные этапы (шаги). 

Сначала выполняется проектирование механизма, 
когда заданное передаточное отношение механизма 

U  распределено по его отдельным ступеням по кри-

терию минимума массы. В результате будут получены 
конструктивные данные для исполнения отдельных 
ступеней механизма, а также значения коэффициента 
динамичности для всех его внешних зацеплений. Если 
эти значения превысили допустимые, то переходим к 
минимизации динамической нагрузки. 

При минимизации динамической нагрузки вносят 
изменения в ранее найденные конструктивные пара-
метры отдельных ступеней. Изменения следует делать 
только для тех параметров, которые существенно вли-
яют на уровень динамической нагрузки (например, ко-
эффициенты H  и 0g , модуль m, число оборотов элек-

тродвигателя, число зубьев общего эпицикла). В итоге 
получим закон распределения передаточного отноше-
ния механизма U  по его отдельным ступеням. 

Далее выполняют совместную минимизацию сум-
марной массы и динамической нагрузки механизма. Полу-
чают очередной закон распределения общего передаточ-
ного отношения механизма по его отдельным ступеням. 

Анализируются полученные законы распределе-
ния заданного передаточного отношения механизма по 
его отдельным ступеням с учетом возможного испол-
нения его конструкции (параметры конструкций от-
дельных ступеней, которые задавались при выполне-
нии минимизаций). По итогам анализа, с одной сто-
роны, принимается решение о законе распределения 
общего передаточного отношения U  механизма по 

его отдельным ступеням. С другой стороны, принятый 
закон позволяет принять решение о параметрах испол-
нения конструкции механизма. 

Выводы. На основе подхода, рассмотренного в 
данной работе, разработана методика оптимизации или 
минимизации внутренней динамической нагрузки в 
зубчатых зацеплениях центральных подвижных колес 
и сателлитов планетарного механизма типа n×A̅I̅ с об-
щим эпициклом при расчете на контактную прочность. 
Определены основные параметры исполнения зубча-
тых колес отдельных планетарных ступеней меха-
низма, влияющих на величины коэффициента дина-
мичности в его зацеплениях. Выполнен сравнительный 
анализ законов распределения заданного общего пере-
даточного отношения механизма при минимизации его 
суммарной массы и минимизации динамической 
нагрузки на примере механизма типа 3×A̅I̅. Предло-
жены три способа построения целевой функции сов-
местной минимизации (оптимизации) массы и внутрен-
ней динамической нагрузки механизма. Выбор способа 
построения целевой функции совместной оптимизации 
определяется тем основным требованием, которому 
должна удовлетворять конструкция механизма в первую 
очередь. Это или наименьшая масса механизма, или 
наименьшие значения внутренней динамической 
нагрузки в ступенях механизма, или не превышение мас-
сой и динамической нагрузкой заранее заданных значе-
ний. Алгоритм минимизации целевых функций проекти-
рования механизма предусматривает применение как 
односторонних ограничений на варьируемые пара-
метры, так и двухсторонние. Возможно применение 
ограничений на сами значения целевых функций опти-
мизации. Использование безразмерных целевых функ-
ций, связанных с различными параметрами проектируе-
мого механизма, позволяет конструктору формировать 
(строить) различные итоговые целевые функции сов-
местной оптимизации. Анализ отдельных и совместной 
оптимизаций целевых функций обеспечивает более ра-
циональный выбор варьируемых параметров. 
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