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Глава 13

ПЛАНЕТАРНЫЕ ПЕРЕДАЧИ  
С ПЛАВНО РЕГУЛИРУЕМЫМ ПЕРЕДАТОЧНЫМ ОТНОШЕНИЕМ 

Использование в трансмиссиях транспортных средств вариаторов [1] яв-
ляется одним из способов бесступенчатого изменения ее передаточного отно-
шения. В трансмиссиях транспортных средств получили распространение 
фрикционные вариаторы (клиноременные и клиноцепные, а также тороид-
ные). Как перспективные и использующие принцип зацепления упоминаются 
цепные, высокомоментные (разновидность импульсного вариатора) [2] и зуб-
чатые адаптивные с цельными зубчатыми колесами [3].

Использование наиболее распространенных фрикционных вариаторов 
связано с целым рядом описанных в литературе [4] проблем, таких как боль-
шие радиальные нагрузки на валы и опоры, непостоянство передаточного 
отношения, невысокий КПД. Практически все эти проблемы решаются с при-
менением зубчатых вариаторов. Сегодня предлагается ряд конструкций 
адаптивных зубчатых передач [3], не имеющих звеньев, управляющих пере-
даточным отношением. Представляется, что это обстоятельство не позволяет 
использовать адаптивные вариаторы за пределами области, включающей при-
воды рабочих органов технологических машин, осуществляющих простые 
технологические процессы, допускающие колебания параметров режима 
работы.

Ниже описан ряд оригинальных технических решений, на базе которых 
может быть создана плавно регулируемая зубчатая передача, лишенная при-
сущих фрикционным вариаторам недостатков, работа над которой ведется  
в Белорусско-Российском университете на протяжении 15 лет. В ее конструк-
ции применены составные полисекторные зубчатые колеса, которые обеспе-
чивают компоновку как зубчатого вариатора простой конструкции, выпол-
ненного по развернутой схеме, так и плавно регулируемой планетарной пере-
дачи, описанных в [5–7]. Схема планетарной плавно регулируемой передачи 
представлена на рис. 13.1, который иллюстрирует принцип регулирования пе-
редаточного отношения и передачи вращения сателлита выходному валу.

С помощью составного полисекторного зубчатого колеса можно комплек-
сно решать следующие задачи:

– бесступенчато изменять передаточное отношение передачи;
– обеспечивать высокую ремонтопригодность зубчатых колес;
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– осуществлять экономию дорогостоящих материалов;
– изготавливать крупногабаритные зубчатые колеса с помощью оборудо-

вания для изготовления зубчатых колес средних размеров;
– устранять погрешности механической обработки зубчатого венца про-

стейшими средствами;
– обеспечивать беззазорное зацепление в течение всего срока службы пе-

редачи. 
Принципы, на основе которых только и может быть построена плавно ре-

гулируемая зубчатая передача с составными полисекторными зубчатыми ко-
лесами, описаны в [5, 8], а их суть состоит в том, чтобы обеспечить многопо-
точность конструкции передачи, независимое функционирование силовых 
потоков и жесткую кинематическую связь между перемещающимися элемен-
тами при изменении геометрических размеров.

В основу передач с составными зубчатыми колесами [5] положен принцип 
фрагментации, а в результате последовательного поэтапного конструктивного 
преобразования планетарной передачи K-H-V [9] она может быть представле-
на в виде двухколесной эксцентриковой передачи, в которой в форме состав-
ного полисекторного выполнено центральное зубчатое колесо.

13.1. Концепция и основной вариант конструкции  
планетарной плавно регулируемой передачи  

на базе составного полисекторного центрального зубчатого колеса

Плавно регулируемая зубчатая передача может быть создана на базе зуб-
чатых колес с переменным начальным диаметром. Единственным на сегод-
няшний день вариантом такого зубчатого колеса является составное полисек-
торное [8].

Зубчатые венцы этих зубчатых колес образованы набором зубчатых секто-
ров, равномерно расположенных на их периферии, образуя два силовых пото-

Рис. 13.1. Принципиальная схема планетарной плавнорегулируемой передачи: а – положение 
деталей передачи при минимальном передаточном отношении; б – положение деталей переда-
чи при максимальном передаточном отношении: 1 – сектор центрального зубчатого колеса 
одного силового потока, 2 – двухпоточный сателлит, 3 – устройство для передачи вращения 
сателлита ведомому валу, 4 – выходной вал, 5 – входной вал, 6 – составное полисекторное 

(центральное) зубчатое колесо



Э
ле

кт
ро

нн
ая

 б
иб

ли
от

ек
а 

Бе
ло

ру
сс

ко
-Р

ос
си

йс
ко

го
 у

ни
ве

рс
ит

ет
а 

ht
tp

://
e.

bi
bl

io
.b

ru
.b

y/
xm

lu
i/ 

 

 

 

 362

ка. При этом зубчатые сектора должны быть жестко связаны с телом зубчато-
го колеса в окружном направлении и в то же время должны иметь возмож-
ность изменять свое положение относительно оси симметрии (оси вращения) 
зубчатого колеса, так как только в этом случае возможно изменение преобра-
зующей способности (передаточного отношения) передачи с составным коле-
сом. Изменение же геометрии зубчатой передачи идентично изменению ее 
передаточного отношения, а если изменение размеров осуществляется непре-
рывно в заданном диапазоне, то мы имеем плавно регулируемую зубчатую пе-
редачу.

К настоящему времени предложены и защищены патентами [10–13] три 
модификации этой передачи, причем две первых известны сравнительно дав-
но и подробно описаны в литературе. Первая модификация – это передача, 
выполненная по развернутой схеме [10]. Она имеет два составных зубчатых 
колеса, взаимодействующих с промежуточным зубчатым колесом, и два сило-
вых потока, позволяющих избежать поломок при регулировании передаточ-
ного отношения. Из-за громоздкости конструкции она исключается из даль-
нейшего рассмотрения. Вторая модификация – это планетарная плавно регу-
лируемая передача типа K-H-V с соосными зубчатыми венцами двухпоточного 
сателлита [11]. Каждая из этих модификаций имеет свои хорошо известные 
достоинства и недостатки. В рамках второй модификации можно выделить 
вариант конструкции передачи с зафиксированным от собственного враще-
ния сателлитом [12].

Третья модификация – это также планетарная плавно регулируемая пе-
редача типа K-H-V, но с оппозитными и невращающимися вокруг собственной 
оси зубчатыми венцами двухпоточного сателлита [13]. Выходным движением 
является вращение центрального зубчатого колеса, смонтированного на вы-
ходном валу. Благодаря оппозитной установке не вращающихся вокруг соб-
ственной оси зубчатых венцов сателлита эта модификация передачи имеет не-
маловажное достоинство – конструктивную простоту силовой кинематиче-
ской цепи, достигаемую вследствие: 

– отсутствия специального механизма для съема вращения с сателлита;
– возможности обеспечить балансировку сателлита с помощью противо-

весов, не совершающих поступательных перемещений при изменении радиу-
са водила передачи.

Недостатком модификации является невозможность выполнить зубчатые 
венцы сателлита с минимальным по условиям контактной прочности началь-
ным диаметром.

Разработан ряд конструкций зубчатой плавно регулируемой передачи, 
приближенная классификация которых представлена на рис. 13.2.

Вариант конструкции планетарной плавно регулируемой передачи, пред-
ставленный на рис. 13.3, принят за основной вследствие конструктивной 
простоты как силовой кинематической цепи, так и кинематической цепи 
управления. 
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Рис. 13.2. Классификация зубчатых плавно регулируемых передач, созданных на базе приня-
той концепции

Рис. 13.3. Зубчатая планетарная плавно регулируемая передача: а – структурная схема: 1 – меха-
низм регулирования передаточного отношения, 2 – механизм исключения поломок и компенсации 
погрешности угла поворота сателлита, 3 – механизм балансировки неуравновешенных масс, 4 – 
механизм съема вращения с сателлита; б – центральное зубчатое колесо и вспомогательная плане-

тарная передача; в – противовесы механизма балансировки сателлита (справа)
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Это передача второй модификации (планетарная) со сдвоенными зубчаты-
ми венцами сателлита, электромеханическим механизмом управления, торси-
онным механизмом компенсации кинематической погрешности и вспомога-
тельной планетарной передачей для съема вращения с сателлита. Основными 
элементами, формирующими передаточное отношение, являются централь-
ное зубчатое колесо, сектора которого, перемещаясь в радиальном направле-
нии, изменяют диаметр его условной начальной окружности, и установлен-
ный на кривошипе с возможностью вращения двухпоточный (с двумя зубча-
тыми венцами, упруго связанными между собой) сателлит, перемещающийся 
вместе с кривошипом синхронно и синфазно с секторами таким образом, что 
начальные окружности его зубчатых венцов постоянно касаются условной на-
чальной окружности центрального зубчатого колеса. То есть сателлит и цен-
тральное зубчатое колесо в любой момент времени образуют планетарную 
передачу типа K-H-V с присущим ей мгновенным передаточным отношением, 
значение которого определяется числами их зубьев (условным – для централь-
ного зубчатого колеса). Условное число зубьев центрального зубчатого колеса 
может быть любым в заданном диапазоне, в том числе и дробным.

Достоинства этой планетарной передачи – неподвижность регулируемого 
составного зубчатого колеса, благоприятная форма центрального зубчатого 
колеса, способствующая исключению заклинивания сателлита без коррекции 
параметров исходного контура при малой разности зубьев этого колеса и са-
теллита. Изменение ее передаточного отношения достигается изменением 
размеров одного из зубчатых колес, что невозможно ни в одной другой пере-
даче, а ее конструктивными проблемами являются необходимость баланси-
ровки сателлита и синхронизации радиальных перемещений сателлита и зуб-
чатых секторов центрального зубчатого колеса, а также съем вращения с са-
теллита и сообщение его ведомому валу при любом значении передаточного 
отношения.

Для обеспечения работоспособности передачи в ее составе предусматри-
ваются вспомогательные механизмы, описанные в работах [11–15]. 

Механизм 1 регулирования передаточного отношения предназначен для 
изменения условного начального диаметра центрального зубчатого колеса  
и вылета оси сателлита относительно оси вращения водила, Работа и вариан-
ты конструкции этого механизма описаны в [16], а на рис. 13.4 представлена 
схема механической передачи этого механизма. 

Представленная конструкция может быть упрощена в результате исполь-
зования беззазорного зацепления зубьев сателлита и центрального зубчатого 
колеса с силовым замыканием между ними, в результате чего станет ненуж-
ной кинематическая ветвь управления вылетом сателлита.

Механизм 2 исключения поломок и компенсации погрешности угла поворо-
та сателлита предназначен для нивелирования внутренней динамики пере-
дачи, обусловленной некратностью окружного шага секторов центрального 
зубчатого колеса окружному шагу зубьев, а также отклонением зубьев секто-
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ров от номинального положения при регулировании передаточного отноше-
ния [17, 18], осуществляемой благодаря организации упругой связи между 
элементами плавно регулируемых передач [19]. Рисунок 13.5 иллюстрирует 
положение зубьев секторов различных силовых потоков центрального зубча-
того колеса в начальной и промежуточной фазах регулирования передаточно-

Рис. 13.4. Схема механической передачи механизма регулирования передаточного отношения

Рис. 13.5. Фазы регулирования передаточного отношения планетарной плавно регулируемой 
передачи (компьютерная модель): а – начальная; б – промежуточная
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го отношения, причем начальная фаза характеризуется незначительными ра-
диальным смещением секторов и отклонением зубьев на краях секторов от 
номинального положения, а промежуточная – видимым радиальным смеще-
нием секторов и значительным отклонением зубьев секторов от номиналь- 
ного положения, что обуславливает смещение зубчатых венцов сателлита  
в окружном направлении. На рис. 13.6 представлены варианты выполнения 
упомянутой упругой связи.

Механизм 3 балансировки неуравновешенных масс предназначен для пол-
ной балансировки вращающихся относительно оси водила масс, совершаю-
щих радиальные перемещения при регулировании передаточного отношения. 
В планетарной плавно регулируемой передаче для балансировки сателлита 
используются основной и дополнительный противовесы, алгоритм определе-
ния массы которых описан в [20], а конструкция передачи защищена патентом 
[11]. Компоновка сбалансированной планетарной плавно регулируемой пере-
дачи представлена на рис. 13.7.

Механизм 4 съема вращения с сателлита предназначен для сообщения 
собственного вращения сателлита, имеющего переменный радиус вращения 
относительно оси водила, стационарно установленному выходному валу. Из 
всех возможных вариантов такого механизма наиболее приемлемы разрабо-
танные в ходе исследований цепная планетарная [21] и вспомогательная зубча-
тая планетарная [22] передачи. Поясняющие работу последней кинематиче-
ская схема и упрощенная компьютерная модель, в которой составное цен-
тральное зубчатое колесо заменено цельным, представлены на рис. 13.8.

Вспомогательная планетарная передача, как описано в [22], обладает соб-
ственной преобразующей способностью, образуя вместе с плавно регулируе-

Рис. 13.6. Схемы узла сателлита с упругой связью между его зубчатыми венцами: а – торсион-
ного типа [13, 19]: 1, 2 – зубчатые венцы сателлита, 3 – упор, 4 – ограничительный паз, 5 – под-
шипники качения, 6 – кривошип водила, 7 – дополнительный зубчатый венец, 8, 9 – трубчатые 
торсионы, 10, 11 – опоры торсионов, 12 – фиксирующая втулка, 13 – дополнительный тторси-
он; б – осевого типа: 1, 2 – зубчатые венцы сателлита, 3 – втулка с «мышиным зубом» на тор-
цах фланца, 4 – дополнительный зубчатый венец, 5 – кривошип, 6 – направляющие радиаль-

ных перемещений сателлита, 7, 8 – тарельчатые пружины
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мой ступенью вариатор-редуктор, передаточное отношение которого опреде-
ляется по формуле

	
6
1 9 осн вспомi i i i−= = ,	 (13.1)

где iосн – передаточное отношение основной (плавно регулируемой) ступени; 
iвспом – передаточное отношение вспомогательной ступени.

Передаточное отношение основной ступени в соответствии с [9] выража-
ется формулой

	

сат
осн

цзк сат

zi
z z

= −
−

,	  (13.2)

где zсат – число зубьев сателлита, zцзк – условное число зубьев центрального 
зубчатого колеса.

Рис. 13.7. Компоновка сбалансированной планетарной плавно регулируемой передачи

Рис. 13.8. Модель вариатор-редуктора: а – кинематическая схема; б – модель; 1 – ведущий вал; 
2 – кривошип; 3 – сателлит; 4 – дополнительный зубчатый венец сателлита; 5 – втулка; 6 – 
центральное зубчатое колесо; 7 – вспомогательный зубчатый венец; 8 – обойма; 9 – выходное 

зубчатое колесо
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Для определения передаточного отношения вспомогательной ступени вы-
ведена формула

	

цзк сат
вспом

доп
сат цзк

вых

z z
i z

z z
z

−
=

−
,	      (13.3)

где zдоп – число зубьев дополнительного зубчатого венца сателлита, zвых – чис-
ло зубьев выходного зубчатого колеса.

Из формулы (13.3) следует, что передаточное отношение вспомогательной 
ступени, кроме собственных, определяется также параметрами основной сту-
пени и позволяет расширить диапазон регулирования вариатор-редуктора. 
Так при числе зубьев сателлита zсат = 24, центрального зубчатого колеса  
zцзк = 32–80, дополнительного зубчатого венца сателлита zцзк = 20, выходного 
зубчатого колеса zвых = 28 диапазон регулирования вариатор-редуктора, рав-
ный отношению максимального передаточного отношения к минимальному, 
составляет D = 21 / 0,72 = 29,17. Целенаправленным подбором чисел зубьев 
зубчатых колес полученный диапазон регулирования может быть значитель-
но расширен.

Характер изменения передаточного отношения в планетарной плавнорегу-
лируемой передаче с вышеприведенными числами зубьев зубчатых колес 
представлен на рис. 13.9. Изображенная на рисунке штрихами линия тренда 
описывается уравнением y = –4  ·  10–8 x6 + 1  ·  10–5x5 – 0,0021x4 + 0,1691x3 – 
7,6288x2 + 182,85x – 1825,1.

Из графика на рис. 13.9 видно, что в вариатор-редукторе в зависимости 
от чисел зубьев зубчатых колес реализуются три режима работы: редук-
ция, единичное преобразование и мультипликация. Единичное преобразо-
вание реализуется при условном числе зубьев центрального зубчатого ко-
леса, равном удвоенному числу зубьев сателлита, и равенстве чисел зубьев 
дополнительного зубчатого венца сателлита и выходного зубчатого колеса 

Рис. 13.9. Зависимость передаточного отношения планетарной плавнорегулируемой передачи 
от числа зубьев центрального зубчатого колеса
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(см. рис. 13.8). Все зубчатые колеса силовой кинематической цепи участвуют 
в передаче нагрузки.

Наличие вспомогательной планетарной передачи снижает КПД планетар-
ной плавно регулируемой передачи, который может быть оценен как произве-
дение КПД трех внутренних зацеплений (0,98 с учетом потерь в опорах [23])  
и подшипника скольжения (0,98 [24]), что составляет 0,922 при любом из трех 
режимов работы. Для сравнения: КПД коробки передач автомобиля на пря-
мой передаче 0,98–0,99, а на понижающей передаче 0,94–0,96 [25].

Снимать вращение с сателлита можно также с помощью муфты Шмидта, 
позволяющей несколько упростить конструкцию описанного механизма съе-
ма вращения с сателлита, сократив при этом диапазон регулирования, и повы-
сить КПД передачи (рис. 13.10).

13.2. Кинематика планетарной плавно регулируемой передачи

Вышеотмеченное отклонение зубьев секторов центрального зубчатого ко-
леса от номинального положения, усугубляемое некратностью окружного 
шага его секторов угловому шагу их зубьев (см. рис. 13.5), приводит к нерав-

Рис. 13.10. Планетарная плавно регулируемая передача с муфтой Шмидта�������������������� �������������������в качестве механиз-
ма съема вращения с сателлита



Э
ле

кт
ро

нн
ая

 б
иб

ли
от

ек
а 

Бе
ло

ру
сс

ко
-Р

ос
си

йс
ко

го
 у

ни
ве

рс
ит

ет
а 

ht
tp

://
e.

bi
bl

io
.b

ru
.b

y/
xm

lu
i/ 

 

 

 

 370

номерности вращения сателлита, алгоритм и результаты определения которой 
описаны в [18]. Эта неравномерность увеличивается по мере увеличения пере-
даточного отношения передачи, причем не монотонно, а циклически в зависи-
мости от числа зубьев условного центрального зубчатого колеса и минималь-
на при его числах зубьев, кратных 3 [17].

Это иллюстрируется графиком (рис. 13.11), на котором прослеживается 
увеличение амплитуды колебаний угловой скорости ведомого вала имитаци-
онной модели планетарной плавно регулируемой передачи в результате ради-
ального перемещения секторов центрального зубчатого колеса и работы пере-
дачи с нецелым числом зубьев условного центрального зубчатого колеса, что 
способствует возрастанию отклонений зубьев сателлита от номинального по-
ложения [18].

При обкатке на стенде передачи с узлом сателлита, снабженном торсион-
ной упругой связью между его зубчатыми венцами, при его положении, в ко-

Рис. 13.11. Зависимость угловой скорости выходного вала имитационной модели передачи  
от времени

Рис. 13.12. График неравномерности вращения выходного вала зубчатой планетарной плавно 
регулируемой передачи с узлом сателлита по первому варианту конструкции
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тором условное число зубьев центрального зубчатого колеса также не было 
кратно числу зубчатых секторов одного силового потока центрального зубча-
того колеса, получен график, представленный на рис. 13.12. 

Для сравнения на рис. 13.13 изображен график, полученный при обкатке 
передачи с обеспечивающими ее работоспособность резиновыми амортизато-
рами.

Полученные графики прежде всего подтверждают необходимость нали-
чия упругой связи между зубчатыми венцами планетарной плавно регулируе-
мой передачи, а также показывают качественные отличия различных методов 
ее организации. Критериями для анализа этих графиков являются положение 
полиномиальной линии тренда (среднее расстояние от оси абсцисс у) и размах 
уmax колебаний количества считанных за заданное время меток датчика угло-
вого положения. Очевидно, что торсионный узел сателлита имеет преимуще-
ства перед узлом с одним упругим элементом – резиновым амортизатором.

Для улучшения кинематических характеристик плавно регулируемой зуб-
чатой передачи число зубьев заготовки для изготовления секторов следует 
принять меньше максимального условного числа зубьев составного зубчатого 
колеса. На рис. 13.14 изображены элементы планетарной плавно регулируемой 
передачи для случая, когда максимальное значение числа зубьев условного 
цельного центрального зубчатого колеса равно 60, минимальное значение 
числа зубьев условного цельного центрального зубчатого колеса равно 30, 
число зубьев сателлита равно 24, а число зубьев заготовки центрального зуб-
чатого колеса равно 45, то есть равно среднему арифметическому значению 
максимального и минимального условных чисел зубьев.

Также мерами нивелирования погрешностей угла поворота сателлита 
представляются увеличение числа зубьев сателлита и соответствующее ему 
увеличение условного числа зубьев центрального зубчатого колеса, выбор 
формы и профиля зубьев, выполнение секторов центрального зубчатого коле-
са косозубыми, в то время как наиболее существенной и действенной мерой 
является наличие в конструкции узла сателлита упругих компенсаторов.

Рис. 13.13. График неравномерности вращения выходного вала зубчатой планетарной плавно 
регулируемой передачи с резиновым амортизатором
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13.3. Выбор критериев работоспособности передачи

В результате анализа условий работы элементов планетарной плавно ре-
гулируемой передачи к элементам, способным лимитировать срок ее служ-
бы при заданных условиях нагружения, отнесены зубья и их рабочие по-
верхности, рабочие поверхности призматических направляющих зубчатых 
секторов и кривошип переменного радиуса, на котором смонтирован сател-
лит. Критериями работоспособности указанных элементов являются кон-
тактная выносливость, износостойкость и изгибная выносливость соответ-
ственно. 

В качестве главного принимается критерий, по которому обеспечивается 
наименьший запас прочности в передаче, работающей в номинальном режиме, 
характеризующемся величиной крутящего момента на сателлите как выходном 
элементе плавно регулируемой передачи. Таким образом, величина крутящего 
момента на сателлите выбрана в качестве сравниваемого параметра при оценке 
работоспособности элементов передачи. Во всех приводимых зависимостях для 
силовых расчетов элементов передачи их размеры выражены в долях делитель-
ного диаметра d сателлита, получены эмпирически и проверены в различных 
модификациях планетарной плавно регулируемой передачи. 

Крутящий момент на сателлите по условию контактной прочности ра-
бочих поверхностей зубьев, определяется по трансформированной форму-
ле из [26]:

Рис. 13.14. Схема планетарной плавно регулируемой передачи для случая, когда число зубьев 
заготовки для изготовления секторов меньше максимального условного числа зубьев цен-

трального зубчатого колеса
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[ ]
( )

23

сат 3 1
bd H

d H

d u
T

K K ub

y s
=

±
,	  (13.4)

где Kd = 780 (МПа)1/3 – вспомогательный коэффициент; Tсат – крутящий момент 
на сателлите, Н м, KHb – коэффициент концентрации нагрузки, KHb = 1,2, ybd – 
коэффициент ширины шестерни относительно диаметра, равный отношению 
ybd = b1 / d, в котором b1 – ширина венца зубчатого колеса, ybd = 0,35, [sH] – до-
пускаемые контактные напряжения, 

	 [sH] = (17HRC+200) КHL / SH,

здесь КHL = 1 – коэффициент долговечности при среднем равноверятном режи-
ме,  SH = 1,2 – коэффициент безопасности.

При принятых материале и термообработке зубчатых секторов (сталь 40Х, 
закалка до твердости НRC = 48) [sH] = 846,7 МПа.

U = imax – максимальное передаточное число передачи, u = 12.
После подстановки значений величин получаем:

	 сат
3

сат TT K d=  Нм,	          (13.5)

где [ ]
( ) ( )

сат

2 2

3 31/ 3

0,35(846,7 МПа) 12 4,8067 МПа.
1 780 МПа 1,2 11

bd H
T

d H

u
K

K K ub

y s
= = =

±   ⋅
 

В этом случае окружная сила Ft в зацеплении сателлита и центрального 
зубчатого колеса может быть определена из выражения

	
сат

сат

3
2сат 22 2T

t T
K dTF K d

d d
= = =   Н.	 (13.6)

Крутящий момент, создаваемый окружной силой Ftнапр в зацеплении сател-
лита и центрального зубчатого колес, по условию отсутствия износа боковых 
направляющих поверхностей секторов (рис. 13.15) определим следующим об-
разом. В первом приближении примем, что поворот сектора под действием 
этого момента происходит относительно точки О.

Условия работы этих поверхностей, площадь каждой из которых в соот-
ветствии с расчетной схемой Асм = lδ = 0,42d · 0,1d = 0,042d2 м2, сходны с усло-
виями работы шлицевых соединений, поэтому для их расчета применимы ос-
новные положения ГОСТ 21425 [20]. Допускаемое давление на рабочих по-
верхностях, равное максимальному давлению рmax на боковых направляющих 
поверхностях, по условию безызносной работы для деталей, подвергнутых 
закалке, определим из выражения

	 [ ] maxби 0,3 0,3 48p HRCs = = = ⋅  МПа.	       (13.7)

Тогда реакции R определим из выражения

Администратор
Подчеркивание

Администратор
Текст
"U" необходимо
заменить на u

Администратор
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колеса

Администратор
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[ ] смби
2

A
R

s
=   Н,	     (13.8)

а из выражения 

	

[ ] смби
напр ,

2 t
A a

M Ra F h
s

= = = 	         (13.9)

где M – момент, стремящийся повернуть зубчатый сектор относительно точки 
О, yайдем силу Ftнапр, которая может быть приложена к сектору по условию 
его безызносной работы его направляющих (см. рис. 13.15):

	
2

напр напрtt F
RaF K d
h

= =  Н,	    (13.10)

где 
[ ] 2 2

смби
напр 2 2 2

(14,4 МПа)(0,042 м )(0,87 м) 0,277
2 2(0,95 м)( м )tF

A a d dK
hd d d

s
= = =   МПа.

Рис. 13.15. Расчетная схема к расчету боковых направляющих поверхностей зубчатых секторов
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Таким образом, параметры направляющих способны обеспечить следую-
щую величину момента на сателлите 

	 сатнапр
2 3

сатнапр напр напр2 2tt F T
d dT F K d K d= = =  Нм.	        (13.11)

где 
сатнапр

напр 0,277 0,1385
2 2
tF

T
K

K = = =  МПа.

Поскольку величина сатнапрT  примерно в 35 (
сатTK  / 

сатнапрTK  = 4,8067 / 
0,1385 = 34,71) раз меньше момента, полученного по условию контактной 
прочности зубьев, то обеспечивать безызносную работу направляющих по-
верхностей секторов, увеличивая их размеры, представляется малопродук-
тивным.

В соответствии с рекомендациями ГОСТ 21425 [27] определим нагрузоч-
ную характеристику плавно регулируемой передачи (момент на сателлите), 
при которой обеспечивается приемлемая износостойкость направляющих по-
верхностей зубчатого сектора. Для принятого материала зубчатых секторов 
допускаемые напряжения [ ]усл 176s =  МПа, а допускаемое по износу давле-
ние, равное риmax, определяется по формуле

	
[ ]

[ ]усл
maxизн

изн долг

176 597,015
1,1 0,268 1и

р
p

К К К

s
s = = = =

⋅ ⋅
 МПа, 	   (13.12)

где Кизн = 1,1 – общий коэффициент концентрации нагрузки, Кр = 1 – коэффи-
циент условий работы, Кдолг = – коэффициент долговечности 

	 Кдолг = КнКц = 0,57·0,45 = 0,268,

здесь Кн = 0,57 – коэффициент переменности нагрузки, Кц = 0,45 – коэффици-
ент числа циклов.

Определяем реакции R’ по вновь принятому условию обеспечения прием-
лемой износостойкости направляющих

	

[ ] смизн
2

A
R

s
′ =  Н,	 (13.13)

и силу напрtF ′  по этому условию

	
2

напр напрtt F
R aF K d
h
′

′ ′= =   Н,	       (13.14)

где 
[ ] 2 2

смизн
напр 2 2 2

(597,015 МПа)(0,042 м )(0,87 м) 11,481
2 2(0,95 м)( м )tF

A a d dK
hd d d

s
′ = = =   МПа.

Тогда момент на сателлите 
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	 сатнапр
2 3

сатнапр напр2 2tt F T
d dT F K d K d′′ ′ ′= = =   Нм,	         (13.15)

где  
сатнапр

напр 11,481 5,7405
2 2
tF

T
K

K ′

′
′ = = =  МПа.

Момент сатнапрT ′  больше момента, полученного по условию контактной 
прочности передачи, следовательно по критерию износостойкости направля-
ющих передача имеет запас изнS  прочности (

сатнапризн TS K ′′=  / 
сатTK  = 5,7405 / 

4,8067 = 1,194). Полученные результаты свидетельствуют о том, что безызнос-
ная работа направляющих поверхностей зубчатых секторов при принятых 
размерах не может быть обеспечена, но достигается их приемлемая износо-
стойкость.

Определим момент на сателлите по критерию изгибной прочности криво-
шипа водила с помощью представленной на рис. 13.16 расчетной схемы. Кри-
вошип нагружен силами в зацеплении сателлита с сектором центрального 
зубчатого колеса: окружной Ftкр и радиальной Fr, а также окружной силой Ftв  
в зацеплении дополнительного венца сателлита с зубчатым колесом планетар-
ной передачи для съема вращения с сателлита (от радиальной силы в этом за-
цеплении кривошип водила разгружен). Необходимо отметить, что с увеличе-
нием передаточного отношения передачи указанные силы возрастают, а сила 
Ftв принимает положение близкое к параллельному к направлению силы Fr  
(в расчетах принято, что их направления противоположны).

Элементарные расчеты позволяют установить следующие соотношения 
действующих сил: Fr = 0,364Ftкр, Ftв = 1,533Ftкр при минимальном вылете зуб-
чатых секторов центрального зубчатого колеса. 

В этом случае на кривошип действуют максимальные (реализуемые при 
наибольшем передаточном отношении) изгибающие моменты:

Рис. 13.16. Расчетная схема кривошипа планетарной плавно регулируемой передачи

Администратор
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– в горизонтальной плоскости

	 г кр0,25 0,25t tM F d F d= ⋅ =   Нм,	 (13.16)

– в вертикальной плоскости

в в кр кр кр0,25 1,533 0,364 0,25 1,624t r t t tM F d F d F d F d F d= + ⋅ = + ⋅ =  Н·мм, (13.17)

– суммарный

	
( ) ( )2 2

и кр кр кр0,25 1,624 1,806t t tM F d F d F d= + =  Н·мм.	    (13.18)

Найдем эквивалентный момент, характеризующий относительную на-
грузку передачи в соответствии с реальным спектром нагрузок, по формуле

	 кр кр1,806 0,036 0,065иЕ и Е t tM M К F d F d= = ⋅ =  Нм,	  13.19)

где КЕ – коэффициент приведения режима с переменной нагрузкой к постоян-
ному эквивалентному по усталостному воздействию, который может быть 
принят равным коэффициенту эквивалентности по числу циклов нагружения 
μF = 0,036.

Примем в качестве материала для изготовления кривошипа сталь 40ХН  
с пределом выносливости 1 490−s =  Мпа и определим запас сопротивления 
изгибной усталости кронштейна по формуле

	

2 2
1

кр кр

490 1,5
2,2

a
S

D a t t

d dS K
K K F Fs

−
s

s s

s
= = = =

s
,	     (13.20)

где DKs  = 2,2 – коэффициент концентрации напряжений при изгибе, 
490 МПа 490 МПа 16,654
2,2 2,2 13,374

a
SK

Ks
s

= = =
⋅

  МПа, as – амплитуда переменных на-

пряжений изгиба, определяемая по формуле

	

кр кр
3 3 2
кр

0,065

0,1 0,1(0,365 ) а
t tиЕ

a
F d FM К

d d dss = = =  МПа,  

здесь крd  = 0,365 d  – диаметр кривошипа,

	
3

0,065 13,374
0,1 0,365а

Кs = =
⋅

.   

Тогда определяемое прочностью кривошипа на изгиб окружное усилие 
найдем из выражения (13.20)

	
кр

2
2

кр 1,5 tt S F
dF K K d

s
= =   Н,	         (13.21)

где 
кр

16,654 МПа 11,103
1,5 1,5t

S
F

K
K s= = =    МПа,



Э
ле

кт
ро

нн
ая

 б
иб

ли
от

ек
а 

Бе
ло

ру
сс

ко
-Р

ос
си

йс
ко

го
 у

ни
ве

рс
ит

ет
а 

ht
tp

://
e.

bi
bl

io
.b

ru
.b

y/
xm

lu
i/ 

 

 

 

 378

а момент на сателлите по формуле

	 кр саткр
2 3 3

саткр кр 5,5515
2 2tt F T
d dT F К d К d d= = = =   Нм.	          (13.22)

где кр
саткр

11,103 МПа 5,5515 ,
2 2
tF

T

K
К = = =   МПа.

Следовательно, по критерию изгибной выносливости кривошипа имеется 
небольшой запас крS  момента на сателлите (

саткркр TS К=  /
сатTK  = 5,5515 / 

4,8067 = 1,155), и это при том, что в качестве расчетной схемы взят худший 
вариант конструкции, не учитывающий возможность устранения консоли  
и замены торсионов тарельчатыми пружинами.

Поскольку величина нагружающего силового фактора (крутящего момен-
та на сателлите), полученная при расчете направляющих поверхностей секто-
ров центрального зубчатого колеса по износостойкости и кривошипа пере-
менного радиуса по изгибной выносливости, больше полученной при расчете 
зубьев плавно регулируемой передачи на контактную прочность, то именно 
она (контактная прочность) является главным критерием работоспособности, 
определяющим размеры как самих составных зубчатых колес, так и передачи 
в целом.

13.4. Дифференциально-замкнутая планетарная  
плавно регулируемая передача

Предоставим центральному зубчатому колесу планетарной плавно регу-
лируемой передачи возможность вращения, а ее выходное зубчатое колесо бу-
дем рассматривать как центральное. Соединив центральные колеса получен-
ной дифференциальной передачи зубчатой передачей с неподвижными осями 
колес, получим замкнутую дифференциальную передачу, имеющую одну сте-
пень подвижности и большие передаточные отношения при малых габаритах. 
Кинематика дифференциально-замкнутой планетарной плавно регулируемой 
передачи (рис. 13.17), включающей вариатор-редуктор и замыкающую сту-
пень, соединяющую выходной вал и центральное зубчатое колесо вариатор-
редуктора, рассматривается впервые. Обычно при кинематическом исследова-
нии таких передач составляется система двух алгебраических уравнений: 
одно – для определения передаточного отношения от ведущего звена к ведо-
мому звену дифференциальной части с помощью формулы Виллиса, второе – 
уравнение замкнутости для определения передаточного отношения рядовой 
части механизма [28].

Замыкающая ступень состоит из замыкающего зубчатого колеса 10 с вну-
тренним зацеплением и постоянным числом зубьев з

1z , жестко связанным  
с центральным зубчатым колесом цзкz , дополнительного выходного зубчато-
го колеса 11 (центрального с числом зубьев з

выхz ), жестко связанного с ведо-
мым валом. Зубчатые колеса 10 и 11 кинематически связаны между собой про-
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межуточным зубчатым колесом 12 (с числом зубьев з
2z ) имеющим неподвиж-

ную ось вращения. Для вариатор-редуктора обозначения остались прежними.
В результате исследования кинематики дифференциально-замкнутой пла-

нетарной плавно регулируемой передачи на основе принципа, описанного  
в [21], в соответствии с которым, используя приведенные там же зависимости, 
для предложенной схемы дифференциально-замкнутой планетарной плавно 
регулируемой передачи получаем формулы для определения передаточных 
отношений:

– при передаче движения от ведущего вала к центральному зубчатому ко-
лесу (уравнение замкнутости):

	

з
доп цзк1

з
вых сатвых

1 6
доп цзк

вых сат
1

z zz
z zzi z z

z z

−

− −
=

−
,	     (13.23)

– при передаче движения от ведущего вала к ведомому:

	

з
доп цзк1

з
вых сатвых

1 9 з
доп цзк 1

з
вых сат вых

1

z zz
z zzi

z z z
z z z

−

− −
=

  
− −     

.	  (13.24)

Проверка теоретических выводов была произведена путем моделирования 
дифференциально-замкнутого мотор-вариатор-редуктора в программном 
приложении RecurDyn. Представленная на рис. 13.17, б модель, как и в вышео-
писанном случае, является упрощенной.

Рис.  13.17. Дифференциально-замкнутый вариатор-редуктор: а – кинематическая схема; б – 
компьютерная модель; 1 – ведущий вал; 2 – кривошип; 3 – сателлит; 4 – дополнительный зуб-
чатый венец сателлита; 5  – втулка; 6  – центральное зубчатое колесо; 7  – вспомогательный 
зубчатый венец; 8 – обойма; 9 – выходное зубчатое колесо; 10 – замыкающее зубчатое колесо; 

11 – дполнительное выходное зубчатое колесо; 12 – промежуточное зубчатое колесо
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Администратор
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Простые преобразования позволяют получить выражение для определе-
ния числа зубьев з

выхz  дополнительного выходного зубчатого колеса при из-
вестных числе зубьев з

1z  замыкающего зубчатого колеса и передаточном от-
ношении 1

69−i  дифференциальной ступени при остановленном водиле, при ко-
тором передаточное отношение 91−i  передачи от ведущего звена к ведомому 
звену дифференциальной части будет равно (– 1) и служить границей зон ре-
дукции и мультипликации, а именно

	

з
з 3 1
вых 1 1

9 6

2zz z
i −

= − .	 (13.25)

При этом 

	

з з
з 1 вых
2 2

z zz −
= .	          (13.26)

Заключение

На базе принятых и опробованных технических решений по конструкции как 
силовой, так и управляющей кинематических цепей сформирована структура 
зубчатой планетарной плавно регулируемой передачи, реализующей режимы 
единичного преобразования, редукции и мультипликации, обеспечивающей не-
достижимый в вариаторах других типов диапазон регулирования передаточного 
отношения до 30, обладающей конструктивной простотой силовой кинематиче-
ской цепи. Функционирование этой передачи кроме механизма управления регу-
лируемым параметром (передаточным отношением) обеспечивается специаль-
ным механизмом для съема вращения с сателлита в виде вспомогательной плане-
тарной передачи, преобразующая способность которой определяется не только 
числами зубьев образующих ее зубчатых колес, но и числами зубьев зубчатых 
колес плавно регулируемой ступени. Получена формула для определения ее пере-
даточного отношения, показана зависимость ее передаточного отношения от па-
раметров основной ступени, что позволяет, варьируя числами зубьев образован-
ного таким образом вариатор-редуктора, управлять его передаточным отношени-
ем в широком диапазоне регулирования. Для упрощения конструкции (при 
неизбежном сокращении диапазона регулирования) механизм съема вращения  
с сателлита может быть выполнен в виде муфты Шмидта. Для лимитирующих 
элементов передачи разработана методика определения их нагруженности, по-
зволяющая оценивать правильность принятых размеров.

Найдены и реализованы технические решения по балансировке конструк-
ции планетарной плавно регулируемой передачи, в соответствии с которыми 
полная или динамическая балансировка сателлита обеспечивается основным 
и дополнительным противовесами, плоскости коррекции которых расположе-
ны по одну сторону от средней плоскости вращения сателлита. Разработан-
ные алгоритм и методика балансировки позволяют эффективно изменять мас-
сы противовесов.
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Методами компьютерного моделирования подтверждена возможность ком-
пенсации кинематической погрешности планетарной плавно регулируемой пере-
дачи введением в силовую кинематическую цепь упругих элементов (компенса-
торов) и определены места установки компенсаторов, которые могут быть выпол-
нены как в виде торсионов, так и силовых элементов с осевым нажатием.

Планетарная плавно регулируемая передача может быть выполнена в виде 
дифференциально замкнутой, имеющей две кинематических ветви с различ-
ной преобразующей способностью и различными направлениями и частота-
ми вращения выходных элементов (обеспечение реверса). Это, несмотря на ее 
конструктивную сложность, может представить интерес для создателей пер-
спективных автомобильных коробок передач за счет обеспечения больших 
передаточных отношений и реверсирования выходного звена без дополни-
тельных устройств (фрикционов и дополнительных зубчатых передач). Ана-
лиз кинематических возможностей этой модификации планетарной плавно 
регулируемой передачи может быть выполнен по предложенным формулам 
для определения ее передаточных отношений.

Благодаря широкому диапазону регулирования передаточного отношения 
и возможности подбором чисел зубьев зубчатых колес изменять размер зон 
редукции и мультипликации описанная передача потенциально может слу-
жить базой для создания коробок передач автомобилей различной грузоподъ-
емности, а также быть рекомендованной для использования в плавно регули-
руемых приводах технологического оборудования.
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