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ОПТИМАЛЬНОЕ ЧИСЛО СТУПЕНЕЙ МНОГОСТУПЕНЧАТОГО 
ПЛАНЕТАРНОГО МЕХАНИЗМА ТИПА AI×n  
 

Рассмотрена методика определения оптимального числа ступеней многоступенчатого планетарного ме-
ханизма в зависимости от его общего передаточного отношения с учетом условий контактной прочности. 
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Постановка проблемы. Среди механизмов приводов систем управления 

летательных аппаратов наибольшее распространение получили многоступен-
чатые планетарные механизмы типа AI×n . Применение в качестве их базо-
вой ступени планетарного механизма схемы AI  позволяет при одинаковых 
передаточных отношениях по сравнению с другими схемами иметь меньшие 
габариты в осевом направлении. Кроме того, из этих механизмов проще со-
ставлять многоступенчатые передачи с большими передаточными отноше-
ниями. Снижение массы таких передач приводит к уменьшению габаритов, 
металлоемкости и себестоимости изготовления, а также повышению эконо-
мичности эксплуатации изделия, в состав которого входит передача. Таким 
образом, минимизация массы многоступенчатого планетарного механизма 
типа AI×n  представляет собой актуальную задачу.  

 

Анализ литературы. Исследованию задач по минимизации массы пла-
нетарных механизмов посвящено достаточно много работ, в частности [1-4]. 
В работе [2] приведены примеры распределения общего передаточного отно-
шения по ступеням составных планетарных механизмов, обеспечивающие 
минимум их массы из условий равнопрочности зубчатых зацеплений, но не 
дана рекомендация по выбору числа ступеней такого механизма. В работе [5] 
рассматривается выбор числа ступеней в зависимости от передаточного от-
ношения механизма, но только для рядных механизмов. 

 

Цель статьи. Исследовать поведение целевой функции оптимизации по 
критерию массы конструкции многоступенчатого планетарного механизма 
типа AI×n  и разработать рекомендации по выбору оптимального числа его 
ступеней с учетом обеспечения контактной прочности зубчатых зацеплений. 

 

Раздел. Кинематическая схема анализируемого многоступенчатого пла-
нетарного механизма типа AI×n  приведена на рисунке. Сквозная нумерация 
всех зубчатых колес механизма показана на рисунке,а. Локальная нумерация 
зубчатых колес (в пределах одной ступени) приведена на рисунке,б. 

В работе [3] выведена функциональная зависимость для суммарной мас-
сы MΣ механизма  
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Рисунок – Схема многоступенчатого планетарного механизма типа AI×n : 
а – сквозная нумерация всех зубчатых колес; б – локальная нумерация 
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циенты; i – номер ступени механизма; 23 −ρ i , 23 −ib , 23 −id  – плотность мате-

риала, ширина венца и диаметр делительной окружности центрального зубча-

того колеса 23 −iz ; iS  – число сателлитов ступени; Min  – коэффициент приве-

дения масс корпуса, водила и неподвижного зубчатого колеса к массе услов-

ного диска, принятый для ступени [6]; iu  – передаточное отношение ступени. 

Исследование функциональной зависимости (1) в работе [3] выполнено 

при условии 1=iB  для так называемых кинематических механизмов. Для си-

ловых механизмов коэффициенты 1≠iB . 

На практике, исходя из технологических и экономических соображений, при-
меняют одинаковые неподвижные зубчатые колеса для всех ступеней механизма  
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и как следствие одинаковое передаточное отношение для всех ступеней ui. 
По данным, приведенным в работе [4], рациональной областью переда-

точного отношения одной ступени ui будет область от 3 до 9. Авторы работы 

[1] полагают, что 8...4,2=iu , объясняя это тем, что при 4,2<iu  возникают 

трудности с изготовлением сателлитов, а также возможностью получения 

слишком больших радиальных габаритов при 8>iu . В работе [6] автор реко-

мендует применять диапазон 9...3,2=iu . В данной работе был принят рацио-

нальный диапазон для передаточного отношения ui от 2,4 до 8. 

Исходя из принятого диапазона для передаточного отношения iu , были 

определены значения передаточных отношений для многоступенчатого пла-
нетарного механизма типа AI×n  в зависимости от числа его ступеней. Эти 
данные приведены в таблице 1.  

Определим коэффициенты iB , входящие в зависимость (1) из условия 

контактной прочности рабочих поверхностей зубьев. Согласно [4] для внеш-
них зацеплений центральных подвижных колес 23 −iz  и сателлитов 13 −iz  име-

ем следующее условие: 
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где 1T  и 23 −iT  – крутящие моменты на соответствующих зубчатых колесах; 

131 zzp = , 233 −= iii zzp  – параметр i-й планетарной ступени; 1 0 ][k , 230 ][ −ik  

– допускаемый силовой фактор в зацеплении с соответствующим централь-
ным колесом. 

Таблица 1 – Значения передаточных отношений 
Диапазон передаточного 

отношения ui 
2,4…8 5,76…8 8…13,824 13,824…33,178 

Число ступеней механизма n 1 1,2 2 2,3 
Диапазон передаточного 

отношения ui 
33,178…64 64…79,626 79,626…191,103 191,103…512 

Число ступеней механизма n 2,3,4 3,4 3,4,5 3,4,5,6 
Диапазон передаточного 

отношения ui 
512…4096 4096…32768 32768…262144 262144…2097152 

Число ступеней механизма n 4,5,6 5,6 6 6,7 
 

Учитывая, что параметр 233 −= iii zzp  можно выразить через переда-

точное отношение соответствующей ступени механизма 1−= ii up , получим  
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Пусть все ступени механизма имеют одинаковые числа сателлитов 
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а также все центральные подвижные колеса изготовлены из одного и того же 
материала 

ρ=ρ==ρ==ρ=ρ −− 232341 ...... ni .                                (6) 
 

С учетом условий (3)-(6) выражение для определения коэффициента iB  

принимает вид 
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В предварительных расчетах можно принять  
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Допускаемый силовой фактор 230 ][ −ik  в зацеплении с соответствующим 

центральным колесом 23 −iz  можно определять по приближенной зависимости 

из [3] 

[ ] [ ]Hri
Ck 6,0

230 ≈− ,                                              (9) 
 

где ][ HrC  – допускаемый коэффициент контактных напряжений. 

Значение допускаемого коэффициента контактных напряжений ][ HrC  
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зависят от твердости рабочих поверхностей зубьев HB или HRC и вида их 
термообработки. Полагая одинаковыми материалами зубчаты колес, их тер-
мообработку и, как следствие, одинаковую твердость, можно принять 
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Для механизма с одинаковыми передаточными отношениями отдельных 
ступеней ui величина коэффициента Bi с учетом допущений (9) и (10) опреде-
ляется следующим образом 

∏
−

=

=
1

1

i

j

ji uB .                                                  (11) 

Подставив (11) в (1), получим 
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Введя в рассмотрение следующий параметр 
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получим выражение для определения относительной (аналога) массы меха-
низма при расчете на контактную прочность 
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где u uu Σ=1 . 

Исследование функции ( )1uMM H =  выполнено на границах области 

возможных передаточных отношений, где их реализация возможна различ-
ным числом ступеней механизма. Результаты расчетов приведены в таблице 
2. При этом было принято k1=3 и nM1=7. 

По полученным данным, представленным в таблице 2, можно опреде-
лить оптимальные значения ступеней механизма и соответствующие диапа-
зоны передаточных отношений. Такие данные представлены в таблице 3. 

Имея полученные данные, по заданному передаточному отношению *U  
механизма определяют передаточное отношение отдельной ступени меха-
низма 

n
Uu

*
1 = . 

 

Затем выполняется подбор чисел зубьев отдельной ступени z1, z2 и z3 со-
ответственно. Далее уточняются полученные значения передаточных отно-
шений отдельной ступени у

u1 и всего механизма nуу
uu )( 1=Σ . Если необходи-

мо увеличить точность приближения полученного значения передаточного 
отношения у

uΣ  к заданному значению *U , то можно на входе механизма ус-

тановить рядную зубчатую передачу с передаточным отношением, равным 
у

uU Σ
* . 
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Таблица 2 – Результаты расчетов 
Число ступеней n 2 

uΣ 13,79 33,17 47,45 64 

n uu Σ=1  3,713 5,759 6.888 8 

HM  279,225 721,22 1133,364 1680 

Число ступеней n 3 
uΣ 13,82 33,2 47,465 64 191,1 269,77 

n uu Σ=1  2.4 3.214 3.621 4 5.76 6.461 

HM  615,644 777,106 1026,344 1344 4262,038 6242,725 

Число ступеней n 4 
uΣ 63,9 190,33 270,1 1507,12 

n uu Σ=1  2.827 3.714 4.054 6.231 

HM  1823,625 4132,987 5726,088 34926,18 

Число ступеней n 5 
uΣ 190,38 269,96 1514,4 10435,8 10529 

n uu Σ=1  2,857 3.064 4.326 6.364 6.375 

HM  5383,284 6859,572 31995,547 244416,51 246812,196 

Число ступеней n 6 
uΣ 191,1 270,76 1509,7 10506,9 10546 

n uu Σ=1  2,4 2,543 3,387 4,68 4.683 

HM  9124,913 10259,051 34755,796 222925.341 223771.295 
 

Таблица 3 – Оптимальные значения ступеней и соответствующие 
диапазоны передаточных отношений 

Число ступеней 
механизма n 

1 2 3 4 5 6 

Диапазон передаточ-
ного отношения uΣ 

2,4 
…8 

8,1 
…46,485 

46,656 
…269,774 

279,106 
…1507,118 

1514,369 
…10435,527 

≥10506,9 

Диапазон передаточ-
ного отношения u1  

2,4 
…8 

2,846 
…6,818 

3,6 
…6,4615 

4,054 
…6,2307 

4,3256 
…6.3636 

4,68 
…8 

 

Выводы. Получена целевая функция оптимизации массы многоступен-
чатого планетарного механизма типа AI×n  с одинаковыми передаточными 
отношениями его ступеней с учетом обеспечения контактной прочности зуб-
чатых зацеплений. Выполнено исследование поведения целевой функции оп-
тимизации и определены оптимальные числа ступеней механизма в зависи-
мости от его общего передаточного отношения. 
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Оптимальное число ступеней многоступенчатого планетарного механизма типа AI×n  / 
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Розглянуто методику знаходження оптимального числа ступінь багатоступінчатого планетарного ме-
ханізму в залежності від його загального передаточного відношення з урахуванням умов контактної міцності. 

Ключові слова: планетарний механізм, контактна міцність. 
 

The method of finding the optimal number of planetary transmissions of structure drive as func-
tion transmission ratio from conditions of contact strength is considered. 

Keywords: planetary mechanism, contact strength. 
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АРОЧНЫЕ ЗУБЬЯ С ЦИКЛОИДАЛЬНОЙ ПРОДОЛЬНОЙ ФОРМОЙ 
 

В статье получено уравнение поверхности зубьев цилиндрических передач Новикова ДЛЗ с цик-
лоидальной формой по длине, нарезанных резцовой головкой 

Ключевые слова: арочные зубья, цилиндрическая передача, зацепление Новикова, циклоида. 
 

Актуальность задачи. Зубчатые передачи целесообразно разделить на 
цилиндрические и все остальные. Наиболее распространенными являются 
эвольвентные цилиндрические передачи. Однако, одним из возможных путей 
обеспечения дальнейшего прогресса в редукторостроении является применение 
передач с зацеплением Новикова, обладающих повышенной нагрузочной спо-
собностью и улучшенными гидродинамическими условиями контактирования. 

Особую заботу в передачах Новикова составляет то обстоятельство, что 
они могут быть только косозубыми. Этот фактор существенно сдерживает их 
широкое внедрение, не смотря на то, что по другим параметрам оно имеет не-
сомненные преимущества. Появление больших осевых усилий резко отрица-
тельно сказывается на работе подшипников, а также на конструкцию корпуса 
редуктора. Шевронное исполнение зубчатых колес с зацеплением Новикова 
сильно влияет на увеличение в осевом направлении габаритов редуктора.  

Арочные зубья в настоящее время являются реальным резервом для 
дальнейшего повышения эффективности зубчатых передач. В ранее приме-
нявшихся арочных передачах не использовались в полной мере все заложен-
ные в них резервы. Одна из основных причин такого положения заключалась 
в отсутствии систематизированной научно-обоснованной методики геомет-
рических расчетов. Использование передач Новикова с арочной формой зубь-
ев предполагает всесторонний анализ и учет особенностей влияния продоль-
ной формы зуба на геометрические характеристики. Поэтому настоящая зада-
ча является актуальной. 
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