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в течение времени пересопряжения.  
4. Расчётное значение коэффициента перекрытия εα

р для первого вариан-
та протекания динамических процессов в прямозубой цилиндрической пере-
даче находится по формулам (24), (30) 

 

z

р

T
tt 121

−
+=αε . 

 

Для второго варианта развития колебательных процессов по формулам (25), (30)  
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T
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+

+=αε . 

 

5. Сравнение расчётных и экспериментальных значений коэффициентов 
перекрытия прямозубой зубчатой передачи показало вполне удовлетвори-
тельное их совпадение. 
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С.Н. КАВЕЦКИЙ, ассистент каф. ТММ и САПР НТУ "ХПИ", г. Харьков 
 

ПОРЯДОК ПРОВЕДЕНИЯ СИНТЕЗА ПЛАНЕТАРНОГО 
МЕХАНИЗМА AA  С УЧЕТОМ УГЛОВ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 
ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС ПЕРВОЙ И ВТОРОЙ СТУПЕНЕЙ 

 
У статті показана можливість застосування методики синтезу планетарних механізмів зі 
зв’язаними колесами на прикладі механізму AA . Показана можливість виготовлення зубчатих 
коліс які  входять до складу механізму, з використанням стандартного ріжучого інструмента. 
 
In the article realization of method of synthesis of planetary mechanisms is rotined with the constrained 
wheels on the example of mechanism AA . Possibility of making of gear-wheels is rotined entering in 
the complement of mechanism, with the use of standard toolpiece. 
 

Введение. Планетарные механизмы широко применяются при конструи-
ровании различных механических систем. При этом, следует обратить внима-
ние на возможные передаточные отношения, которые можно реализовать при-
меняя ту или иную схему механизма. Широкий диапазон передаточных отно-
шений открывает большие возможности с точки зрения применения планетар-
ного механизма в составе механической системы. При учете углов зацепления 
первой и второй ступеней планетарного механизма можно получить значитель-
но большие пределы возможных передаточных отношений, однако вопрос о 
реализации на практике таких механизмов остается открытым. В статье показа-
на возможность проведения синтеза планетарных механизмов со связанными 
колесами, а также возможность изготовления зубчатых колес стандартным ре-
жущим инструментом. 

 

Основная часть. Как показано в [2, 3], возможность определить числа 
зубьев для планетарных механизмов AA , II , AA  и II  с учетом различных 
углов зацепления для первой и второй ступени, есть. Также в работе [4] при-
ведены области существования для этих механизмов. Однако для полученно-
го в результате синтеза решения необходимо убедиться, что полученные пары 
зубчатых колес можно подобрать коэффициенты смещения, удовлетворяю-
щие соответствующим блокирующим контурам.  

Проведем синтез планетарного механизма AA , с заданным передаточ-
ным отношением, используя методику, изложенную в [2, 3, 4]. А также пока-
жем возможность изготовления полученных пар зубчатых колес с помощью 
инструментальной рейки. 

Генеральные уравнения для синтеза планетарного механизма AA , имеют 
вид: 
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Зададим передаточное отношение 4
1Hi  и параметр С, в виде простой дро-

би. Такое задание имеет смысл, так как передаточное отношение есть рацио-
нальное число, а так как числа зубьев есть целые числа то из второго уравне-
ния системы (1) видно, что С также рационально. 
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Тогда система (1) примет вид: 
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Из полученных равенств видно, что так как числа зубьев 3Z , 2Z  и 4Z  
есть целые, то число зубьев 1Z  должно быть кратным числам 
( )BABBk cc ;; −⋅ . Данный подход к проведению синтеза легко реализовать с 
помощью стандартных функций прикладного математического пакета 
MathСad (рисунок 1): 
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Рисунок 1 – Синтез планетарного механизма AA  в MathСad 11 
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После определения чисел зубьев механизма необходимо выбрать коэф-
фициенты смещения зубчатых колес для пар первой и второй ступеней. Реа-
лизация алгоритма определения коэффициентов смещения с помощью пакета 
MathСad 11 приведена на рисунке 2. 

 

 
Рисунок 2 – Определение коэффициентов смещения пар зубчатых колес 

планетарного механизма AA  в MathСad 11 
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Как видно из полученных результатов, полученные коэффициенты сме-
щения попадают в область блокирующих контуров для пар колес 21 ZZ − , 

43 ZZ − . Используя реализованный алгоритм синтеза и определения коэффи-
циентов смещения, можно, применяя известные блокирующие контуры, на 
этапе синтеза ответить на вопрос о возможности изготовления синтезируемо-
го механизма. 

 

Общие выводы: 
1. Реализован алгоритм синтеза планетарного механизма AA  с учетом 

углов зацепления первой и второй ступеней. 
2. Полученный алгоритм дает возможность определить зависимость ре-

зультата синтеза от выбранных параметров: 
2.1. при увеличении параметра С в результате синтеза отношение 

21 Z/Z  увеличивается, т.е. число зубьев сателлита для одних и тех 
же 1Z  будет уменьшаться; 

2.2. при уменьшении параметра С в результате синтеза отношение 
21 Z/Z  уменьшается, т.е. число зубьев сателлита для одних и тех же 

1Z  будет увеличиваться. 
3. Параметр С необходимо выбирать в пределах простой дроби из двух-

значных чисел, в этом случае минимальное число 1Z  будет находится в пре-
делах до 100. 

4. При увеличении угла зацепления первой ступени угол зацепления 
для второй ступени возрастает, а при уменьшении уменьшается. Поэтому для 
приемлемых значений лучше выбирать первую ступень как нулевую переда-
чу, а в случае уменьшения угла зацепления второй ступени можно перейти и 
к отрицательной передаче. 
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