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зубьев гибкого и жесткого колес волнового редуктора поворота миксера МП 
–600АС, при нагрузке 5⋅105  Нм, составляет мм79,0

max
−=qaJ  при угле пово-

рота генератора волн ( ) ( )
o55==

baJqaJ
ϕϕ , что соответствует углу входа зубьев 

в зацепление (рис. 9). 
4. В окрестностях торцов зубчатого венца гибкого колеса в тяжело на-

груженных волновых передачах наблюдаются следы неравномерного интен-
сивного износа зубьев. Это обусловлено главным образом влиянием нагрузки 
на отклонения зубьев гибкого колеса по длине относительно оси симметрии, 
а также сложной конусообразной деформацией гибкого колеса. 

5. Определены зазоры по торцам у вершин зубьев гибкого колеса в заце-
плении волновой передачи редуктора механизма поворота передвижного 
миксера МП–600АС, при максимальной нагрузке 5×105 Н⋅м (рис. 10). По пе-
реднему торцу у вершин зубьев гибкого колеса зазоры полностью выбирают-
ся вблизи большой оси генератора волн при значении угла ( )

o4
1

−=
baJ

ϕ , и на-

чинается интерференция зубьев. По заднему торцу у вершин зубьев гибкого 
колеса интерференция зубьев возникает на большой оси генератора волн, т.е. 

( )
o0

2
=

baJ
ϕ . 

6. Максимальные значения интерференция вершин зубьев на торцах гиб-
кого колеса приобретает на входе в зацепление: ,мм75,0

max1
−=baJ  

,мм83,0
max2

−=baJ  при ( ) ( )
o55

21
−==

baJbaJ
ϕϕ . 

7. Как показывают результаты выполненных исследований, интерферен-
ция зубьев наблюдается в зацеплении даже ненагруженной волновой переда-
чи, а при максимальном значении нагрузки 5×105 Н⋅м величина интерферен-
ции зубьев принимает весьма большие значения, что делает такую передачу 
неработоспособной. Задача устранения интерференции зубьев в тяжело на-
груженных волновых передачах требует самостоятельного конструктивного 
решения. Для устранения интерференции зубьев в зацеплении на ЗАО 
«НКМЗ» разработано принципиально новое техническое решение, исклю-
чающее интерференцию зубьев в крупных тяжело нагруженных волновых 
передачах [7]. 

8. Выполненные исследования позволили определить область и величи-
ну интерференции зубьев в волновой передаче в зависимости от размеров 
зубьев, характеристики зацепления, конструктивных параметров генератора 
волн, фазы зацепления, крутящего момента на выходном валу волнового ре-
дуктора.  

9. Установлено, что максимальные значения интерференция приобретает 
на вершинах зубьев под нагрузкой, в окрестностях торцов зубчатого венца, на 
входе зубьев в зацепление.  
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10. Полученные результаты дают возможность определить границы су-
ществования интерференции зубьев в зацеплении в зависимости от геометри-
ческих, конструктивных и силовых параметров крупной волновой передачи, 
что позволяет обеспечить условия устранения интерференции зубьев на ста-
дии выполнения проектно-конструкторских работ.  
 
Список литературы: 1. Волошин А.И., Суков Г.С. Стрельников В.Н. Системный анализ крупной 
волновой передачи // Вестник национального технического университета “ХПИ”. – 2007. – Вып. 
21. – С.38–45. 2. Иванов М.Н. Волновые зубчатые передачи. – М.: Высшая школа, 1981. – 184с. 
3. Иванов М.Н., Иванова Т.М., Чиров А.А. Расчёт относительного положения зубьев в нагружен-
ной волновой передаче // Известия вузов. Машиностроение. – 1976. – № 10. – С.21–24. 4. Редук-
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7. А.с. 1373058 СССР, МКИ F16 H 1/00. Волновая передача / Е.А. Мацегора, В.М. Аркуша, В.Н. 
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ном реестре изобретений СССР 08.10.87. – 5с.  
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О РАСШИРЕНИИ КИНЕМАТИЧЕСКИХ ВОЗМОЖНОСТЕЙ 
ПЛАНЕТАРНОЙ ПЕРЕДАЧИ К-Н-V 
 

Отримано рекомендації зі створення передач К-Н-V з різністю чисел зубців коліс із внутрішнім 
та зовнішнім зачепленням, що дорівнює одиниці. 
 
Recommendations on creation of transmissions К-H-V with a variance of teeth of sprockets with inter-
nal and an external gearing to equal unit are obtained. 

 
Планетарная передача К-Н-V обладает простотой конструкции, высокой 

нагрузочной способностью и сравнительно большим коэффициентом полез-
ного действия [1, 2]. Однако распространенные рекомендации по созданию 
такой передачи позволяют обеспечить в одной ступени при двадцатиградус-
ном зацеплении передаточное число 70≤u , что ограничивает кинематиче-
ские возможности такой передачи в сравнении с волновой передачей. Иссле-
дованиями установлено [3], что при двадцатиградусном некорригированном 
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эвольвентном зацеплении минимальная разность зубьев колеса с внутренним 
зацеплением 2Z  и колеса с внешним зацеплением – 1Z  из условия отсутствия 
интерференции даже при 1002 ≥Z  составляет 3-5 зубьев. При такой разности 
чисел зубьев нельзя обеспечить передаточное число передачи больше вось-
мидесяти [3]. Уменьшить возможность интерференции зубьев можно путем 
увеличения при уменьшении разности зубьев угла зацепления и уменьшения 
высоты зуба, а также применением угловой коррекции [3]. Однако из-за 
уменьшения коэффициента перекрытия обеспечить разность числа зубьев 

112 =− ZZ  не представляется возможным. 
Данное положение можно исправить применением эвольвентных пере-

дач с углом зацепления меньше двадцати градусов и уменьшенной высотой 
зуба в сравнении со стандартным значением в сочетании с угловой коррекци-
ей зацепления. 

По предварительным данным наших исследований угол зацепления пе-
редачи следует принимать o10≤sα , а высоту зуба колес и коэффициент кор-
рекции колеса с внутренними зубьями определять из условия отсутствия ин-
терференции и обеспечения коэффициента перекрытия больше единицы. 

Приведем формулы для синтеза указанных передач. При этом будем ис-
пользовать результаты работ [1, 3]. 

Коэффициент торцового перекрытия будем определять по формуле 
 

( ) ( ),tgtg
2

tgtg
2 2

2
1

1
WaWa

ZZ αα
π

αα
π

εα +−+−=  (1)
 

где 21, ZZ  – числа зубьев колес с внешними и внутренними зубьями; 21, aa αα  – 
углы зацепления на вершинах зубьев; Wα  – угол зацепления в торцовом сечении. 

Для обеспечения отсутствия пересечения головок зубьев (отсутствия ин-
терференции) надо выполнить условие [3]: 

 

( ) 22
2

1
11 invinvinvinv Φ≥−+−+Φ assa Z

Z αααα . (2)

 

где ααα −= tginv  – инволютная функция соответствующих углов. 
Углы 1Φ  и 2Φ , а также 1aα  и 2aα  определяются из соотношений 
 

,cos;cos

;
2
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2
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1
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a
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r
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+−
=Φ

−−
=Φ

αα

 (3)
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где 21, aa RR  – радиусы вершин зубьев колес; Wa  – межосевое расстояние; 

21, oo rr  – радиусы основных окружностей колес. 
Сводка формул для определения основных геометрических размеров ко-

лес, входящих в соотношения (3), приведены в таблице, заимствованной из 
работы [1]. 

 
Таблица. 

Формулы для определения основных размеров передачи с цилиндрическими 
зубчатыми колесами внутреннего зацепления с угловой коррекцией 

 

Параметры зацепления Формулы 
Делительное межосевое 

расстояние а  ( ) ( )1212 5,05,0 zzmddа −=−=  

Межосевое расстояние Wa  tW

t
W

aa
α
α

cos
cos

=  или 

( )myxxaymaaW Δ−−+=+= 12  

Делительный диаметр d  2211 ; mzdmzd ==  

Начальный диаметр Wd  
( )1
2

1 −
=

u
ad W

W  или ( ) 1
12

11
2 d

zz
yddW −

+= ; 

udd WW 12 =  или ( ) 2
12

22
2 d

zz
yddW −

+=  

Диаметр вершин зубьев ad  

( )
( ) ,12

;12

2222

111

mkyxdd
mxdd

a

a

−Δ−−−=
++=

 

где 22 125,025,0 xk −=  при ;22 <x  

02 =k  при 22 ≥x  
Ориентировочное значение 
диаметра впадин fd  колес с 

внутренними зубьями 

mdad aWf 5,02 12 ++≈  

Модуль m  

1-й ряд (предпочтительный): 1; 1,25; 1,5; 2; 
2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12; 

2-й ряд: 1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 
5,5; 7; 9; 11. (СТ СЭВ 310-76) 

Коэффициент смещения x  ( )
m

zmEx t5,0−
=  

Разность коэффициентов 
смещения yyxx Δ+=− 12  

Коэффициент воспринимае-
мого смещения y  

( ) yxx
m

aay W Δ−−=
−

= 12  
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Окончание таблицы. 
 

Параметры зацепления Формулы 

Коэффициент уравнительного 
смещения yΔ  

При заданной величине 12 xx −  

,
cos1000

12

β
ν zzГy −
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −=Δ  

где Г  определяется по номограмме из ра-
боты [1]; 0=ν  при 0=β  

Угол профиля исходного кон-
тура α  По ГОСТ 13755-68 o20=α  

Угол профиля tα  производя-
щей рейки в сечении, перпен-
дикулярном к оси сцепляюще-
гося с ней зубчатого колеса 

β
αα

cos
tgarctg=t  

Угол зацепления tWα  
( )

W

t
tW a

a αα cosarccos=  

Коэффициент торцового пе-
рекрытия αε  

Значение αε  определяется по 
 формуле (1) 

Примечания: 1. Необходимо задать 02 >χ  и обеспечить выполнение усло-
вия yac Δ+=ξ . Ψ  можно задать произвольно в пределах 

06,0...04,0=Δy . 
2. Можно принять предварительное значение 6,0...5,0=ah . 

 
Пример. Рассмотрим планетарную К-Н-V передачу с кривошипом 

101,100 21 == ZZ , модуль зацепления 1=m  мм. Передаточное число такой 
планетарной передачи 100−=i . 

1. Делительное межосевое расстояние 

( ) ( ) 5,011001015,05,0 12 =⋅−=⋅−= mZZa мм. 

2. Принимаем коэффициенты смещения 

.55,0055,0

;55,0;0

12

21

=−=−=

==

Σ χχχ

χχ
 

3. Межосевые расстояния зубчатой пары при 05,0=Δy  

( ) ( ) 1105,055,05,0 =⋅−+=⋅Δ−+= Σ myaaW χ мм. 

4. Принимаем коэффициент высоты головки зуба 

5,0=ah . 
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5. Делительные диаметры 

100100111 =⋅== mZd мм; 
101101122 =⋅== mZd мм. 

6. Радиусы вершин зубьев 

( )[ ] ( )[ ] 45,50105,005,021005,025,0 111 =⋅−++=⋅Δ−++= myhdR aa χ мм; 
( )[ ] ( )[ ] 5,50105,055,05,021015,025,0 222 =⋅+−−=⋅Δ−−−= myhdR aa χ мм; 

040114,0
145,502

145,505,50
2

cos
222

1

22
1

2
2

1 =
⋅⋅
−−

=
−−

=Φ
Wa

Waa

aR
aRR , 

53067,170102,871 ==Φ o  радиан; 

059876,0
15,502

145,505,50
2

cos
222

2

22
1

2
2

2 =
⋅⋅

+−
=

+−
=Φ

Wa

Waa

aR
aRR , 

51088,156729,862 ==Φ o  радиан. 

7. Радиусы основных окружностей (принимаем угол профиля o7=sα ) 

62731,497cos1005,0cos5,0 11 =⋅⋅== o
so dr α мм; 

12358,507cos1015,0cos5,0 22 =⋅⋅== o
so dr α мм. 

8. Углы 1aα  и 2aα  

o

o

7;99255,0
5,50

12358,50cos

36137,10;98369,0
45,50

62731,49cos

2
2

2
2

1
1

1
1

====

====

a
a

o
a

a
a

o
a

R
r

R
r

αα

αα
 

sa αα =2 . 

9. Инволютные функции 

.00061,012217,07tgtginv

;002,018084,036137,10tgtginv 111

=−=−=

=−=−=
o

o

sss

aaa

ααα

ααα
 

10. Условие (2) имеет вид 

( ) 51088,151689,100061,000061,0
101
10000061,0002,053067,1 2 =Φ>=−+−+  

Условие отсутствия интерференции выполняется. 
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11. Углы зацепления 

oo 24627,607cos
1
5,0arccoscosarccos ==⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= s

W
W a

a αα  

12. Коэффициент перекрытия по формуле (1) равен 

( ) ( )

( ) ( ) .2147,124626,60tg7tg
2
10124626,60tg36,10tg

2
100

tgtg
2

tg
2 2

2
1

1

=+−+−=

=+−+−=

oo

ππ

αα
π

αα
π

εα WaWa
ZtgZ

 

Значение коэффициента перекрытия в пределах допустимых. 
Для передачи с передаточным числом 100−=i  возможны следующие 

значения угла зацепления ooooooo 10,9,8,7,6,5,4=sα  (см. рис). Причем 
минимальные значения угла ограничены технологическими возможностями 
изготовления зубьев. 

Максимальные значения угла sα  ограничиваются из условия обеспече-
ния минимального коэффициента перекрытия 2,1...1≥αε  [3]. При увеличе-
нии угла sα уменьшается коэффициент перекрытия (см. рис.). 

 

1

1,1

1,2

1,3

1,4

1,5

1,6

4 6 8 10

εα

αs
 

Рис. Зависимость коэффициента перекрытия от угла зацепления 
при 1012 =Z  и 100−=i  
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Выводы. 1. Получены рекомендации по созданию передач К-Н-V с раз-
ницей зубьев колес с внутренним и внешним зацеплением, равной единице. 

2. Наиболее рациональная область существования таких передач опреде-
ляется значениями угла зацепления в пределах oo 8...6=sα . 
 
Список литературы: 1. Кудрявцев В.Н., Кирдяшев Ю.Н., Гинзбург Е.Г. и др. Планетарные пере-
дачи: Справочник. – Л.: Машиностроение, 1977. – 536с. 2. Детали машин: Атлас конструкций / 
Под ред. Д.Н. Решетова. – М.: Машинострение, 1988. – 370с. 3. Кудрявцев В.Н. Зубчатые переда-
чи. – Л., Машгиз, 1957. – 264с. 
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ОПТИМИЗАЦИЯ ПЛАНЕТАРНЫХ МЕХАНИЗМОВ 
ПО КРИТЕРИЮ БЫСТРОДЕЙСТВИЯ С УЧЕТОМ 
КОНТАКТНОЙ ПРОЧНОСТИ 
 

Приведені дані щодо впливу розповсюдження передаточного відношення по ступеням поставно-
го планетарного механізму на приведений момент інерції та приводяться рекомендації з оптимі-
зації цього розповсюдження з урахуванням умови контактної рівноміцності. 

 
The influence distribution transfer attitudes members of planetary transmission on value reduce moment 
of inertia is consider. Recommendations of optimization distribution transfer attitudes are given.  

 
Постановка проблемы. Проектирование механизмов, в том числе  пла-

нетарных, является многовариантной задачей. В частности, для планетарных 
механизмов это объясняется различным распределением общего передаточ-
ного отношения по его ступеням. Данное обстоятельство позволяет выпол-
нить ряд дополнительных требований по оптимизации проектируемых меха-
низмов. Для приводов, используемых в системах автоматизированного 
управления, работающих в старт-стопном режиме, таким требованием явля-
ется повышение быстродействия механизмов. Повышение быстродействия, 
обеспечиваемое уменьшением приведенного момента инерции [1], приводит 
к снижению пусковых моментов электродвигателей и уменьшению инерци-
онных нагрузок на зубья при переменных скоростях движения звеньев меха-
низмов. Кроме того, уменьшается время разбега и выбега, т.е. обеспечивается 
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