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1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧАХ 

Основным достоинством планетарных передач по сравнению  
с простыми являются: компактность и малая масса вследствие рас-
пределения нагрузки между несколькими сателлитами и примене-
ния передач с внутренним зацеплением, обладающих повышенной 
нагрузочной способностью. Валы центральных колёс в планетарных 
редукторах нагружены лишь крутящими моментами, а их опоры  
не несут радиальных нагрузок. Это снижает потери на трение и  
в некоторой степени упрощает конструкцию опор и редуктора. 

Указанные достоинства планетарных передач обеспечили их 
широкое применение в различных областях машиностроения, осо-
бенно в главных редукторах авиационных изделий и в механизмах 
приводов систем управления летательными аппаратами. 

Из большого разнообразия типов планетарных передач самое 
широкое применение на практике получила простейшая передача 
2К-Н типа А (по классификации [1]), основными звеньями которой 
являются два центральных колеса К (a и b), водило h и сателлиты g 
(рис. 1). 

b

h
a

g

 
Рис. 1. Схема планетарной передачи 2К-Н типа А 

В настоящих указаниях собраны справочные данные, изложе-
ны методика и порядок расчёта на прочность зубьев планетарной 
передачи 2К-Н типа А, зубчатые колёса которой прямозубые без 
смещения. 

Последовательность расчёта представлена в виде схем алго-
ритмов, которыми можно пользоваться как при расчётах на ЭВМ, 
так и при «ручном» расчёте. В работе использован метод расчёта 
зубчатых передач по ГОСТ 21354-87 обозначения и зависимости 
основных геометрических параметров эвольвентного зацепления 
соответствуют ГОСТ 16532-70 и ГОСТ 19274-73 за основу взят  
порядок расчёта планетарных передач, приведенный в [1] и [2]. 
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2. ПРОГРАММА РАСЧЁТА ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ 

Основные величины, входящие в расчетные формулы, и их 
размерности приведены в таб. 1. 

Таблица 1. Основные величины 

Обозначение 
в формулах 

Размер-
ность 

Наименование величины 

à мм Делительное межосевое расстояние 

àw мм Межосевое расстояние 

ВТ (I) – Вид термообработки для шестерни и колеса 

bw мм Рабочая ширина зубчатого венца 

с1 , с2 – 
Число нагружений за один оборот для зуба шестер-
ни и колеса 

СТ – Степень точности передачи 

dal , da2 – Диаметры вершин зубьев шестерни и колеса 

d1 , d2 мм Делительные диаметры шестерни и колеса 

dw1 , dw2 мм Начальные диаметры шестерни и колеса 

dbl , db2 мм Основные диаметры шестерни и колеса 

dfl , df2 мм Диаметры впадин зубьев шестерни и колеса 

ΔF , ΔH – 
Величина недогрузки по изгибным и контактным 
напряжениям 

HB (I), 
HRC (I) 

– 
Величина твёрдости поверхности зубьев шестерни 
и колеса по Бринеллю и Роквеллу  

HRCС (I) – 
Величина твердости сердцевины зуба шестерни и  
колеса по Роквеллу 

kFC – 
Коэффициент, учитывающий двустороннее  
нагружение зуба 

kFE , kHE – 
Коэффициент эквивалентности при расчётах  
по изгибным и контактным напряжениям 

kFL , kHL – 
Коэффициент долговечности при расчёте зуба  
шестерни и колеса по изгибным и контактным  
напряжениям 

kd (МПа)1/3 
Вспомогательный коэффициент  
при проектировочном расчёте 
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продолжение таблицы 1 

kF , kH – 
Коэффициент нагрузки при расчёте по изгибным и 
контактным напряжениям 

kα – 
Коэффициент неравномерности распределения  
нагрузки между зубьями при многопарном 
зацеплении 

 kk ,
о  – 

Начальное и эффективное значения коэффициента   
неравномерности распределения нагрузки 
по ширине зубчатого венца 

kv – Коэффициент динамической нагрузки 

mF – 
Показатель степени уравнения кривой  
выносливости при изгибе зубьев 

m мм Нормальный модуль 

mmin мм Минимально допустимое значение модуля  

NFО , NHО – 
Базовое число циклов перемены изгибных и  
контактных напряжений 

NFE , NHE – 
Эквивалентное число циклов перемены изгибных и 
контактных напряжений 

n1 , n2 об/мин Частота вращения вала шестерни и колеса 

P1 кВт Мощность на валу шестерни 

RW – Показатель реверсивности передачи 

SF , SH – 
Коэффициент безопасности шестерни и колеса при 
расчётах по изгибным и контактным напряжениям 

T1 H·мм Момент крутящий на валу шестерни 

th час Ресурс работы передачи 

u – Передаточное число передачи 

V м/с Окружная скорость 

YF1 , YF2 – Коэффициент формы зуба шестерни и колеса 

zH – 
Коэффициент, учитывающий геометрию  
контактирующих тел  

zε – 
Коэффициент, учитывающий торцевое перекрытие 
при расчёте по контактным напряжениям 

z1 , z2 – Число зубьев шестерни и колеса 

α рад Угол профиля зуба 

αw  рад Угол зацепления 

αal , αa2 рад Угол при вершине зубьев шестерни и колеса 
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продолжение таблицы 1 

εα – Коэффициент торцевого перекрытия 

σF1 , σF2 МПа Напряжение изгиба зуба шестерни и колеса 

σF lim b МПа 
Базовый предел выносливости зуба шестерни и  
колеса 

[σF] МПа 
Допускаемое напряжение изгиба для зуба шестерни 
и колеса 

σH МПа Контактное напряжение в зубьях 

σH lim b МПа 
Базовый предел контактной выносливости 
для шестерни и колеса 

[σH]1,2 МПа 
Допускаемое контактное напряжение 
для зуба шестерни и колеса 

[σH] МПа Допускаемое контактное напряжение для передачи 

ψba , ψbd – 
Коэффициент ширины зубчатого венца относитель-
но межосевого расстояния и диаметра шестерни 

 
При проектировочном расчёте приближенные или предвари-

тельные значения величин имеют дополнительный индекс – штрих: 
'
w

'
пл

'
H

'
F b ,u ,k ,k  и т. п. 

Исходными данными для расчёта являются величины:  
Pa – мощность на колесе а; na – частота вращения колеса а;  
nh – частота вращения водила, th – срок службы передачи;  
СТ – степень точности передачи. 

Указанные исходные данные должны быть подготовлены  
заранее и при расчётах вводятся в таблицу на экране дисплея.  
Общий порядок расчёта передачи приведен на рис. 2. 

В данной программе определяются и выводятся на печать 
только основные параметры передачи, необходимые для её проек-
тирования и расчёта остальных деталей и узлов. 
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Кинематический и
энергетический

расчёты

Начало

Определение
допускаемых
напряжений

Исходные данные:
HB (I), BТ (I),

c (I), SH (I), SF (I)

Исходные данные

В последовательности
приведённой на рис. 5

Результаты расчёта:
[H]ag, [H]gb, [F] (I)

Определение
основных размеров

передачи a-g

В последовательности
приведённой на рис. 10

Результаты расчёта:
Ta, Th, Tag, Tgb, 

nh
a, nh

g, nh, uh
ag, uпл

Конец

th, Pa, na, nh

В последовательности
приведённой на рис. 3

В последовательности
приведённой на рис. 13Подбор чисел зубьев

В последовательности
приведённой на рис. 14

Определение
геометрических

параметров передачи

В последовательности
приведённой на рис. 15

Проверка прочности
передачи a-g

Определение
ширины венца bw

Размеры передачи:
m, za, zg, zb, aw, ac,
d(I), da(I), bw, bw(b)

Результаты расчёта:
, kH, H, kF,

YF(a), YF(g), F(a), F(g)

В последовательности
приведённой на рис. 18

 
Рис. 2. Общая схема алгоритма расчёта планетарной передачи 



 8 

2.1. Кинематический и энергетический расчёт 

Порядок кинематического и энергетического расчётов приве-
ден на рис. 3. 

 uпл  = 
na

nh
;   uh

ag = 
uпл

2   1

По таб. 2

Начало
подпрограммы

Исходные данные

Конец
подпрограммы

Pa, na, nh

nh
a  = na  nh;   nh

g = 
nh

uh
ag

a'
c = 

0,9 
arcsin [(uпл   2)/uпл] 

ac

kнер

Округлить до целого
ас   ас (ас  = 3...8)

Ta = 9,55106 
Рa

na
;

Tag = 
Ta kнер

aс
;   Tgb = Tag uh

ag

 
Рис. 3. Схема алгоритма кинематического и 

энергетического расчёта 

При выборе числа сателлитов из условия соседства необходи-
мо принять сс аа  . В то же время рекомендуется [3], чтобы ас  
не превышало 8. 

Коэффициент неравномерности kнер распределения нагрузки 
между сателлитами принимается по табл. 2 в зависимости от числа 
сателлитов и самоустанавливающихся («плавающих») центральных 
колёс. 
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Таблица 2. Значения коэффициента неравномерности  

Число 
сателли-
тов 
aс 

Коэффициент неравномерности kнер 

Без плавающих 
центральных 

колёс 

При одном 
плавающем 
центральном 

колесе 

При двух 
плавающих 
центральных 
колёсах 

3 1,15 1,05 1,00 

4 1,22 1,10 1,03 

5 1,35 1,15 1,05 

6 1,50 1,18 1,10 

≥ 7 1,80 1,25 1,15 

На рис. 4 показан вариант плавающего центрального (солнеч-
ного) колеса. На входной вал 1 планетарной ступени (второй вал 
редуктора) при помощи эвольвентных шлицов 3 насажено цен-
тральное колесо 2. Фиксируют осевое положение солнечного колеса 
стопорное кольцо 4, оно дает некоторую свободу колесу и позволя-
ют ему самоустанавливаться. 
 

1

2

3

4

 
Рис. 4. Самоустанавливающееся центральное колесо 
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2.2. Определение допускаемых напряжений 

Общий порядок определения допускаемых напряжений в пла-
нетарной передаче приведен на рис. 5. 

[F]a, [F]g, [F]b

Начало
подпрограммы

В последовательности
приведённой на рис. 6

Конец
подпрограммы

В последовательности
приведённой на рис. 9

nh
a, nh

g, nh, ac, th

ca = ac, cg = 1, cb = ac

[H]a, [H]g, [H]b

[H]ag, [H]gb

Исходные данные и
предыдущие расчёты

Меньшее из соответст-
вующих значений

 
Рис. 5. Общая схема алгоритма  

определения допускаемых напряжений 

Допускаемые контактные и изгибные напряжения определя-
ются для каждого из колёс a, g и b. Затем в качестве расчётного  
допускаемого контактного напряжения для передач a-g и g-b выби-
рается меньшее из допускаемых напряжений колёс данной переда-
чи. Порядок определения допускаемых контактных напряжений для 
каждого из колёс передачи приведен на рис. 6. 

Выбор материалов для зубчатых колёс и их термообработки 
производятся по табл. 3.  

Для незакалённых зубчатых колёс с прямыми зубьями реко-
мендуется твёрдость шестерни назначить большей, чем твёрдость 
колеса HB(1) ≈ HB(2) + (10…20). 

Для закалённых зубчатых колёс твёрдости поверхностей зубь-
ев шестерни и колеса, как правило, принимаются одинаковыми. 
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Начало
подпрограммы

BT, HRC, HB По табл. 3 и рис. 7

H lim b По табл. 4

NHO = 12107

1

нет
BT > 2 2

SH SH = 1,1...1,32

Конец
подпрограммы

th, n, с

NHO = 107

нет

да

NHO = 30HB2,4

нет

да

HВ < 200

HRC < 56

1  kHL  2,6
да

1  kHL  1,8

[H] = 
H lim b

SH
 kHL

Исходные данные
и по табл. 6

1

1

 
Рис. 6. Схема алгоритма определения  
допускаемых контактных напряжений 
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Таблица 3. Материалы зубчатых колёс и их характеристики 

Марка 
стали 

Вид 
термообработки 

Твердость зубьев 
на поверхности             в сердцевине 

40  Улучшение НВ 192…228 

45 
 Нормализация 
 Улучшение 

НВ 170…217 
НВ 200…240 

40Х 

 Улучшение  
 Объёмная закалка 
 Поверхностная закалка 
 Азотирование 

НВ 230…260 
HRC 45…50 

HRС 45…55                 HRС 26…30 
HRС 50…55                 HRС 26…30

40ХН 
 Улучшение 
 Объёмная закалка 
 Поверхностная закалка 

НВ 230…300 
HRC 48…54 

HRC 45…50                HRC25…27 

35ХМ 
 Улучшение 
 Объёмая закалка 
 Поверхностная закалка 

НВ   269 
HRC 45…50 

HRC 45…50                HRC 25…27 

12ХНЗА 
12Х2Н4А 

18ХГТ 
25ХГТ 

20Х 
20ХН 

20ХНЗА 

 Цементация 

HRC 56…63                HRC 30…35 
HRC 58…63                HRC 35…40 
HRC 58…60                HRC 32…38 
HRС 58…63                HRC 32…38 
HRС 56…63                HRС 25…27 
HRC 56…63                HRС 28…30 
HRC 58…63                HRС 30…35 

38Х2Ю 
38Х2МЮА 

 Азотирование 
HRC 57…62                HRC 30…35 
HRC 62…65                HRС 30…35 

В программе расчётов на ЭВМ приняты обозначения видов 
термообработки (ВТ): 1 – нормализация или улучшение; 2 – объём-
ная закалка; 3 – поверхностная закалка; 4 – цементация; 5 – азоти-
рование. 

Перевод единицы твёрдости из одной шкалы в другую произ-
водится по графику на рис. 6.  

Базовые разрушающие контактные напряжения в зависимости 
от твёрдости поверхности определяются по формулам табл. 4. 

Расчёт числа циклов перемены напряжений выполняют с учё-
том режима нагружения передачи (рис. 7). Различают режимы  
постоянной и переменной нагрузки. Для постоянного режима 
нагружения передачи коэффициент эквивалентности по контактным 
и изгибным напряжениям kHE = 1,0 и kFE = 1,0.  
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20

30

40

50

60

HRC

200 300 400 500 600 HB

Т,
n

Tр1

nр1

th

th

th1
th2

th3

Tр3

Tр2

nр2
nр3

 
Таблица 4. Базовые разрушающие напряжения 

Способ термообработки σH lim b , 
МПа 

σF lim b , 
МПа ВТ Наименование 

1 
 Нормализация или 
 улучшение 

2 HB + 70 1,8 HB 

2  Объёмная закалка 18 HRC + 150 500…600 

3  Поверхностная закалка 17 HRC + 200 650 

4  Цементация 23 HRC 750…850 

5  Азотирование 1050 12 HRCС + 300 

Для переменного режима нагружения передачи характеристи-
ки режима выбирают согласно заданию по табл. 5. 

Для определения числа нагружений зуба колеса рассматрива-
ют кинематическую схему передачи. У планетарных передач 
(рис. 1) для центральных колёс (а и b) число нагружений зуба равно 
числу сателлитов – ca = cb = ас , у сателлита g зацепление с цен-
тральными колёсами происходит разными сторонами зуба, поэтому 
– cg = 1 (табл. 6). 

Частоту вращения зубчатых колёс a, g и b принимают для  

обращенного движения h
h
g

h
a n,n,n , при котором всем звеньям пере-

дачи мысленно сообщается вращение с частотой вращения водила, 
но в обратном направлении (табл. 6). 

Рис. 7. Соотношение единиц 
твердости HRC и НВ 

Рис. 8. График режима 
нагружения 
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Таблица 5. Характеристики режимов нагружения 

№ 
вари-
анта 

Знач ения  пар амет ро в  для  в ари ан то в  

Tр1 Tр2 Tр3 nр1 nр2 nр3 th1 th2 th3 

1 Tн 0,95 Tн 0,80 Tн nн 1,05 nн 1,25 nн 0,60 th 0,20 th 0,20 th 

2 Tн 0,87 Tн 0,83 Tн nн 1,15 nн 1,20 nн 0,55 th 0,25 th 0,20 th 

3 Tн 0,90 Tн 0,83 Tн nн 1,12 nн 1,20 nн 0,65 th 0,20 th 0,15 th 

4 Tн 0,91 Tн 0,87 Tн nн 1,10 nн 1,15 nн 0,50 th 0,30 th 0,20 th 

5 Tн 0,95 Tн 0,80 Tн nн 1,05 nн 1,25 nн 0,70 th 0,20 th 0,10 th 

Таблица 6. Характеристики планетарной передачи 

колесо a g b 

n ha
h
a nnn   hg

h
g nnn   nh 

c ca = ас cg = 1 cb = ас 

kFC 1,0 0,7…0,8 1,0 

В формулу для расчёта допускаемых напряжений при изгибе 
вводится дополнительный коэффициент kFC , учитывающий сниже-
ние прочности при знакопеременном (двухстороннем) режиме 
нагружения зуба (сателлитные шестерни планетарных передач). 

При работе зубьев центральных колёс а и b одной стороной 
kFC = 1,0. Зубья сателлита g зацепляютя с центральными колёсами 
разными сторонами зуба, поэтому kFC = 0,7…0,8 (табл. 6). 

При выборе запаса прочности по контактным напряжениям SH 
большие значения следует принимать при поверхностном упрочне-
нии и повышенных требованиях к надежности.  

Выбор величины коэффициента безопасности SF производится 
в зависимости от требуемой вероятности неразрушения и вида тер-
мообработки. При этом более высокие значения следует принимать 
при поверхностном упрочении зубьев. 

Порядок определения допускаемых напряжений изгиба приве-
дён на рис. 9.  
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Начало
подпрограммы

BT, HRC, HB Предыдущие расчёты

F lim b По табл. 3

NFO = 4Ä106

mF
HB   350  > 350
mF      6         9

kFC

Конец
подпрограммы

SF SF = 1,65...2,31

нет
BT > 2 11  kFL 2,08
да

1  kFL 1,63

[F] =
F lim b

SF
 kFLkFC

th, n, с
Исходные данные
и по табл. 6

По таблице 6

 
Рис. 9. Схема алгоритма определения 
допускаемых напряжений изгиба 
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2.3. Определение основных параметров передачи a-g 

Основными параметрами передачи a-g будут диаметр d1 мень-
шего из колёс, число зубьев его z1 и модуль передачи. Общий поря-
док их определения приведён на рис. 10. 

Начало
подпрограммы

В последовательности
приведённой на рис. 11

В последовательности
приведённой на рис. 12

Конец
подпрограммы

Предыдущие расчёты

CT

T1, u, n1, [H]ag, [F]

d'
1, bw, kH

m, z'
1, kF

CT 6 или 7

 
Рис. 10. Общая схема алгоритма определения 

основных параметров передачи a-g 

Исходными данными для этой программы являются предыду-
щие расчёты. Однако в зависимости от передаточного отношения 
планетарной передачи при выборе исходных данных следует руко-
водствоваться табл. 7. 

Таблица 7. Исходные данные в зависимости  
от передаточного отношения передачи 

'
плu  T1 u n1 [σF] 

≤ 4 Tgb 
h
agu/1  h

gn  [σF]g 

> 4 Tag 
h
agu  h

аn  [σF]a 

Порядок определения габаритов передачи 1d  и bw приведён на 
рис. 11.  



 17

Начало
подпрограммы

Предыдущие расчётыT1, n1, u, [H]ag, CT

k'
H k'

H = 1,2...1,4

bd

b'
w= bdd1

Округлить до целого

k

Конец
подпрограммы

kv

kH = kkV

нет

да
kH  k'

H 1

1

bd = bw/d1

V = 
 d1n1

601000

bd = 0,4...0,6

bw

bd    0,2     0,4     0,6     0,8

 k    1,00   1,05    1,10   1,15

V
Значения kv при СТ

5        6        7

1,5    1,00   1,00   1,00

5,5    1,00   1,10   1,15

10     1,00   1,15   1,25

15     1,10   1,20   1,30

 
Рис. 11. Схема алгоритма определения 
основных габаритов передачи a-g 
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С целью снижения массы и габаритов передачи в программе 
предусмотрено уточнение коэффициента нагрузки kH и, по желанию 
расчётчика, повторение расчётов основных габаритов с уточнённым 
значением kH при определении из таблиц значений коэффициентов 
kβ и kV допускается линейная интерполяция. 

Порядок определения модуля передачи приведён на рис. 12. 
Как и при определении основных габаритов, после уточнения 

коэффициента формы зуба YF предусмотрена возможность повто-
рения расчёта модуля. Стандартные значения модуля в рекоменду-
емом диапазоне из ГОСТ 9563-60 приведены в табл. 8. 

После вычисления модуля следует принять его ближайшим 
стандартным по табл. 8. 

Таблица 8. Стандартные значения модуля 

Ряды Модуль  m , мм 

1-й 1,5 2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 

2-й 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11 14 

В приводах общего машиностроения при назначении модуля 
1-й ряд следует предпочитать 2-му. 
 

2.4. Подбор чисел зубьев 

При подборе чисел зубьев планетарной передачи необходимо 
обеспечить выполнение условий сборки и соосности, т. к. условие 
соседства было выполнено при определении ас. Порядок подбора 
чисел зубьев и уточнения передаточных отношений праведен на 
рис. 13 при этом обеспечивается выполнение условий сборки и  
соосности для зубчатых колёс без смещения. 
 

2.5. Определение геометрических параметров передачи 

Порядок определения основных геометрических параметров 
планетарной передачи, необходимых для проверочных расчётов и 
проектирования, приведён на рис. 14. Предусмотрен расчёт лишь 
колёс без смещения. 

После выполнения расчётов геометрических параметров про-
изводится расчёт дополнительных параметров нагружения – крутя-
щих моментов и окружных усилий. 
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Начало
подпрограммы

T1, kН, CT, d1, bw, [F], ВТ

mmin

k

kF = kkН

Y'
F Y'

F = 3,84,2

m
Принять стандартное
значение по табл. 8,
но не менее mmin

m'  = 
2 T1  kF 
d1  bw  

Y'
F

[F]

z1 = d1/m

Предыдущие расчёты

нет

да

z1  17 z1 = 17

z1 Округлить до целого

1

2 YF

2

Конец
подпрограммы

нет

да
1YF  Y'

F

 BТ     3      4     5
mmin  4,0   2,5  2,5

 СТ     7      6     5
  k   1,0   0,8   0,7

   z     17    20    22    30    40    60

  YF  4,26 4,08 3,90 3,80 3,70 3,65

 
Рис. 12. Схема алгоритма определения модуля и числа зубьев 
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uh
ag = zg/za; u

h
gb = zb/zg;

nh = na/uпл; n
h
a  = na  nh;

nh
g = nh

a/uh
ag

' = za u'
пл/ac

Начало
подпрограммы

Предыдущие расчёты

нет

да

нет

да

Конец
подпрограммы

za



zb =  ac  za;
zg = (zb  za)/2

zg = целое

uпл = 1 + zb/za;

 = |(uпл   u'
пл)/u

'
пл|

 < 0,03

Округлить до целого
не кратного ac

Округлить до целого

Необходимо изменить
za или 

Необходимо изменить
za или 

u'
пл, u

h
ag, ac, z1

1

3

uпл  4 za = z1 2

za = z1/uh
ag

нет

да

2

1,3

1,3

 
Рис. 13. Схема алгоритма определения подбора чисел зубьев 

планетарной передачи 2К-Н типа А 
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пл = 1  (1  1
uпл

)(1 2
цил);

Tgb = Tag uh
ag;

Th = Ta пл uпл;
Ft = 2 Tag/d(a)

Начало
подпрограммы

Конец
подпрограммы

aw = a=
m
2 (za + zg);

d(a) = m za; d(g) = m zg;
d(b) = m zb;
da(a) = d(a) + 2 m;
da(g) = d(g) + 2 m;
da(b) = d(b)  2 m

цил цил = 0,98...0,99

m, za, zg, zb,

Ta, Tag, uпл, uh
ag

Предыдущие расчёты

 
Рис. 14. Схема алгоритма определения геометрических параметров 

планетарной передачи 2К-Н типа А 
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2.6. Проверка прочности передачи 

Для передачи a-g выполняется проверка контактной и изгиб-
ной прочности зубьев. Общий порядок проведения проверки проч-
ности приведён на рис. 15 при выборе исходных данных для расчё-
тов в этой подпрограмме следует руководствоваться табл. 6. 
 

Начало
подпрограммы

Предыдущие расчёты

нет

да

Конец
подпрограммы

T1, m, z1, z2, bw, d1

kV, kH, kF, k, u,
[H]ag, [F]1, [F]2

нет

да

H  0

F > 0

bw

k , kH, kF
В последовательности
приведённой на рис. 17

В последовательности
приведённой на рис. 16

Изменить значение bw

H, F1, F2, H, F1

2

1

3

2

2,3

 
 

Рис. 15. Общая схема алгоритма проверки прочности 
передачи a-g 

Величины контактных и изгибных напряжений в зубьях опре-
деляются в последовательности, приведённой на рис. 16. Одновре-
менно определяются относительные недогрузки или перегрузки по 
контактным ΔH и изгибным ΔF напряжениям.  
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T1, d1, bw, u, m,
z1, z2, kH, kF, 

[H]ag, [F]1, [F]2

 z      YF

17    4,26
20    4,08
22    3,90
30    3,80
40    3,70
50    3,65
60    3,62
80    3,61

Конец
подпрограммы

Начало
подпрограммы

Предыдущие расчёты

  = 1,88  3,2 ( 1
z1

 + 
1
z2

);
z  = 

4   
3 ;

H = 
688 z 

d1

2 T1  kH

bw
 
u + 1

u ;

Н= 
H    [H]ag

[H]ag

YF1

F1 = 
2 T1  kF YF1

d1 bw m ;

F1 = 
F1    [F]1

[F]1

YF2

F2 = F1 
YF2
YF1

;

F2 = 
F2    [F]2

[F]2

нет

да

F = F2

F = F1
F1   F2

 
Рис. 16. Cхема алгоритма расчёта напряжений в зубьях 

передачи a-g 
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Так как перегрузка не допускается, следует увеличить ширину 
зубчатого венца bw, уточнить значения коэффициентов нагрузки kH 
и kF и повторить проверку прочности. При недогрузке уменьшение 
ширины bw выполняется по решению расчётчика. 

Уточнение коэффициентов нагрузки kH и kF при проверочных 
расчётах выполняется, как показано на рис. 17. 
 

Начало подрограммы

Конец подпрограммы

bw, d1, kV, k

bd    0,2     0,4      0,6      0,8

k     1,00   1,05    1,10    1,15

bd= bw/d1

k

kH= k  kV

kF= kkH

 
Рис. 17. Схема алгоритма уточнения коэффициентов 

нагрузки при проверке прочности передачи 
 

2.7. Определение ширины венца центрального колеса b 

С целью снижения массы редуктора ширина зубчатого венца 
центрального колеса b может быть выполнена меньше ширины зуб-
чатого венца сателлита. В этом случае её определяют из расчётов  
на прочность, как показано на рис. 18. Рекомендуется, чтобы  

выполнялось условие bw – bw(b) ≤ 4m. 
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Начало

подпрограммы

Предыдущие расчёты

нет

да

Конец
подпрограммы

bF > bH

bw(b) = bF

bw (b) Округлить до целого

bw(b) = bH

YF (b) = 
4 zb

zb + 20;

bF = 
2 Tgb kF YF(b)

d(g)  m [F]b
;

  = 1,88  3,2 ( 1
zg

  
1
zb

);
z  = 

4   
3 ;

bH = 
4,74105  z2

  Tgb kH  (uh
gb   1)

d2
(g)  uh

gb [H]2
gb

Tgb, m, zg, zb, d(g), u
h
gb,

kF, kH,  [H]gb, [F]b

1

1

 
Рис. 18. Схема алгоритма определения ширины 

зубчатого венца колеса b 
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Порядок  расчёта  на  ЭВМ  

Для выполнения расчетов на ЭВМ планетарной передачи 
необходимо из кинематического и энергетического расчетов редук-
тора подготовить указанные ранее исходные данные: Pa, na, nh, th. 

Расчёт на ЭВМ начинается с набора на клавиатуре своей  
фамилии, инициалов и номера группы. Затем ЭВМ начинает зада-
вать вопросы (просит ввести), на которые необходимо ответить 
(вводить информацию с клавиатуры дисплея). Порядок расчёта 
(очередность вопросов) соответствует приведенным алгоритмам,  
а справочная информация (из которой выбирается необходимая) 
имеется в настоящих методических указаниях. 
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