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2. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПРИВОДА 
С ПЛАНЕТАРНЫМ РЕДУКТОРОМ
2.1. Исходные данные
 2.1.1. Рабочий орган и его силовые, кинематические и геометрические характеристики:

 – Fро – нагрузка на рабочем органе, кН;

 – v ро – скорость рабочего органа, м/с;

 – Dро – определяющий размер рабочего органа, например, диаметр, м;

– Tро – вращающий момент на рабочем органе, Нм;

 – nро – частота вращения рабочего органа, об/мин.

 2.1.2. Условия работы привода
 2.1.3. Требуемый ресурс и режим работы привода
 2.1.4. Связь привода со всей конструкцией машины
 2.1.5. Вид производства, для которого предназначен данный проект
2.2. Энергетический расчёт привода

 2.2.1. Требуемая мощность на выходе привода 
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 2.2.2. Требуемая мощность на входе привода 
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Поскольку кинематическая схема привода не задана, принимаем ориентировочно общий КПД привода 
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2.2.2. Ориентировочный выбор электродвигателя
По мощности на входе привода (Nэф) подбираем электродвигатель так, чтобы 
[image: image7.wmf]двэф

NN

>

. Необходимо, чтобы это неравенство выполнялось, так как подбор двигателя производится по периоду установившегося движения, нагрузки периода пуска (то есть разгона элементов привода из состояния покоя до требуемой скорости) не учитываются. 
Промышленность выпускает трёхфазные электродвигатели переменного тока с разным числом полюсов: 2, 4, 6, 8. Соответственно магнитный поток в статорах этих двигателей вращается с синхронной частотой nс, равной 3000, 1500, 1000, 750 об/мин. Ротор двигателя отстаёт от магнитного потока (скользит) и поэтому рабочая (асинхронная) частота вращения ротора nа на величину скольжения меньше частоты вращения магнитного потока. Все расчёты привода выполняются по рабочей частоте вращения электродвигателя.
Если в задании на проект не оговорена частота вращения электродвигателя, можно выбрать двигатель из любой группы. Однако при этом нужно иметь в виду:
– наиболее употребляемые и выпускаемые поэтому большими партиями (то есть более дешёвые) двигатели с синхронной частотой 1500 и 1000 об/мин;

– чем ниже синхронная частота вращения двигателя, тем он больше по габаритам и по массе и, следовательно, дороже;

– чем больше частота вращения двигателя, тем больше передаточное число привода, чтобы обеспечить требуемую скорость движения рабочего органа.

2.3. Кинематический расчёт привода
2.3.1. Требуемая частота вращения рабочего органа (если она не задана в исходных данных), об/мин:
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2.3.2. Требуемое (расчётное) передаточное число привода
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2.3.3. Выбор схемы планетарного редуктора
Планетарные передачи имеют широкие кинематические возможности, что является основным достоинством, так как можно получать большие передаточные отношения без применения многоступенчатых передач.

 Кроме того, вследствие многопоточности и использования внутреннего зацепления, передача компактна, имеет небольшие нагрузки на валы и опоры. Планетарные передачи – соосные, что позволяет удобно стыковать их с фланцевыми электродвигателями или другими элементами привода.

К недостаткам передачи можно отнести повышенные требования к точности изготовления и монтажа.

В планетарных передачах чаще используются прямозубые колёса, так как в этом случае упрощается монтаж. В случае применения колёс с косыми зубьями появляются осевые нагрузки, которые могут сильно усложнить подбор подшипников и монтаж передачи. Использование шевронных колёс можно рекомендовать только для тяжело нагруженных передач. В этом случае приходится одно из центральных колёс делать из двух половин. В пособии рассматриваются только прямозубые передачи.

Наиболее рациональными в отношении массы и габаритов являются передачи по схемам А, В, 3k. Поэтому они и рассматриваются в этом пособии.

При выборе схемы планетарного редуктора нужно исходить из возможностей схемы по передаточному числу и КПД передачи. Если потребности превышают кинематические возможности схемы, то применяют передачи, образованные последовательным соединением простых механизмов. При этом передаточное число каждого последующего механизма должно быть на 20–30 % меньше предыдущего.

По стандарту допускаемое отклонение фактического передаточного числа планетарного редуктора от заданного (номинального) не должно превышать 4 % для одноступенчатых редукторов,                5 % – двухступенчатых и 6,3 % – трёхступенчатых.
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Рис. 2.1. Планетарный редуктор 
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 и сателлитом; 
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 1. Одноступенчатая передача 
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. Это наиболее простая и распространённая передача                  (рис. 2.1). Состоит из двух центральных колес – a и b (2k), с помощью которых вращение передаётся водилу – h. При этом колесо b – неподвижное. 
Это передача [image: image17.wmf]b
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 Передаточное число такой схемы определяется выражением 
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где 
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 – число зубьев колеса а; 
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 – число зубьев колеса b;                  
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 – передаточное число редуктора.

Диапазон возможных для этой схемы передаточных чисел 1,5–8(9), КПД 0,99–0,97.


2. Двухступенчатая передача 

. Это передача типа 2k–h (рис. 2.2). Обычно ведущее – центральное колесо а, неподвижное – центральное колесо b. Крутящий момент передаётся водилу h.
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Рис. 2.2. Планетарный редуктор 


 Передаточное число такой схемы:
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где 
[image: image28.wmf]g
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 – число зубьев сателлита g; 
[image: image29.wmf]b

z

 – число зубьев сателлита b.
 Диапазон возможных передаточных чисел 7–16.

 КПД 0,99–0,96.

Передачи по такой схеме применяются гораздо реже первой. Здесь нужна повышенная точность, так как сателлиты g и f зацепляются с двумя разными центральными колёсами а и b.

3. Двухступенчатая передача [image: image31.png](3k)?,



. У этой передачи                 (рис. 2.3) три центральных колеса: a, b, c при закреплённом b. Крутящий момент передаётся от колеса a к колесу c. Водило h лишь поддерживает сателлиты.
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Рис. 2.3. Планетарный редуктор [image: image34.png](3k)?,




Передаточное число этой схемы:
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при КПД 0,9–0,8. Возможности по передаточному числу 20–500.

Передача применяется в приводах систем управления и в силовых приводах, работающих кратковременно. Потери на трение существенны. Кроме того, с увеличением передаточного числа у неё резко падает КПД, вплоть до самоторможения. Поэтому эта передача не рекомендуется для силовых передач, используемых непрерывно и длительно. 
2.4. Кинематическая схема привода
Зная требуемое общее передаточное число привода 
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Поскольку в приводе обязательно должен использоваться планетарный редуктор, возможны варианты, приведенные на рис. 2.4.
Можно обойтись одним редуктором 2 (рис. 2.4,а), можно добавить ремённую передачу 6 на входе привода (рис. 2.4,б) или открытую передачу 7 на выходе привода (рис. 2.4,в). Вместо открытой зубчатой передачи может быть цепная. Применяются и дополнительные передачи одновремённо и на входе, и на выходе. Всё зависит от того, что нужно проектировщику.
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Рис. 2.4. Варианты кинематической схемы привода:

1 – двигатель; 2 – планетарный редуктор; 3 – рабочий орган; 
4 – муфта быстроходная; 5 – муфта тихоходная; 6 – ремённая передача 
на входе привода; 7 – открытая передача на выходе привода
Возможности дополнительных передач представлены в                              табл. 1. Проектирование таких передач достаточно подробно описано в литературе [7–9, 11].
Таблица 1

Возможности некоторых механических передач

	Вид

передачи
	Обозначения
на кинематической схеме
	Применение
	Возможности по
	КПД

	
	
	
	скорости,

м/с
	мощности,

кВт
	передаточному

числу
	

	Открытая цилиндрическая прямозубая
	[image: image40.png]



	Оси валов параллельны


	до 15 
	без ограничений
	до 10,

но лучше

5
	0,94–0,96



	Открытая

коническая

прямозубая
	[image: image41.png]



	Оси валов

пересе-каются 
в одной плоскости
	до 12 
	без ограничений
	до 6,

но лучше

4
	0,94–0,96

	Цепная

передача
	[image: image42.png]




	Оси валов

параллельны
	до 15 
	до 100


	тихоход.

4
	0,92–0,94

	Клиноремённая передача
	[image: image43.png]



	Оси валов

параллельны
	до 30 
	до 50


	до 10;

оптимально
до 3(4)
	0,96–0,98


В результате всей этой работы получаем предполагаемую кинематическую схему привода, требуемое передаточное число редуктора [image: image45.png]


, требуемые крутящий момент [image: image47.png]


 и частоту вращения его выходного вала [image: image49.png]


.
 Нужно помнить, что это требуемые параметры. В результате синтеза редуктора его фактическое передаточное число может несколько отличаться от требуемого. Вследствие этого, изменятся передаточные числа применяемых на входе и выходе привода передач. Поэтому до завершения синтеза редуктора, то есть до получения его фактического передаточного числа, рассчитывать эти передачи преждевременно.
2.5. Проверка правильности выбора электродвигателя
2.5.1. Уточнение КПД привода

По составленной кинематической схеме определить фактическое значение КПД привода
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Коэффициенты полезного действия элементов схемы определяются по справочникам конструктора [1, 2, 10, 11, 14].
2.5.2. Определение фактической эффективной мощности, кВт:
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2.5.3. Проверка правильности выбора электродвигателя

Сравнить мощность подобранного двигателя и фактическую эффективную мощность. Если выполняется неравенство 
[image: image52.wmf]двэф
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, то никаких изменений делать не нужно. Если это неравенство не выполняется, то необходимо заново подобрать электродвигатель так, чтобы оно выполнялось.
В любом случае на входе привода будет фактическая эффективная мощность.

3. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПЕРЕДАЧ ПЛАНЕТАРНЫХ РЕДУКТОРОВ
3.1. Исходные данные для проектирования

Для проектирования планетарного редуктора нужно знать:

– требуемый момент на выходе редуктора Твых;

– требуемую частоту вращения ведомого вала редуктора nвых;

– требуемое передаточное число редуктора uр;
– условия и режим работы привода;

– требуемый ресурс привода;
– вид производства, для которого предназначен данный            проект.

3.2. Выбор числа сателлитов
Планетарная передача – многопоточная передача. Обычно сателлиты размещаются в ней симметрично относительно главной оси и на равных расстояниях друг от друга. Постановка нескольких параллельно работающих сателлитов значительно уменьшает диаметральные размеры проектируемой передачи. Чаще всего число сателлитов k принимается в пределах от 3 до 8. При этом необходимо принимать конструктивные меры для выравнивания нагрузки между ними.

3.3. Синтез планетарных передач

Задача синтеза заключается в определении числа зубьев z зубчатых колёс принятой кинематической схемы, обеспечивая требуемое передаточное число редуктора. Кроме этого, поскольку планетарные передачи соосные и многопоточные, необходимо выполнить условия:

– соосности;

– сборки;

– соседства.
Создавая планетарную передачу, необходимо помнить, что варианты с большими значениями z предпочтительны, так как с их ростом повышается плавность работы, уменьшается шум и виброактивность, снижается скольжение и уменьшаются потери на трение. Кроме того, с увеличением z при данном диаметре снижается масса зубчатого колеса и объём металла, снимаемого при фрезеровании зубьев. 
Но с ростом z падает несущая способность зубьев по изгибающим нагрузкам. Это важнейший ограничитель при назначении z. Поэтому при проектировании передач проверки на выносливость при изгибе и изгибную прочность обязательны.
Исходными данными для решения задачи синтеза служат:

– принятая кинематическая схема редуктора;

– требуемое передаточное число редуктора 
[image: image53.wmf]р
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;
– принятое число сателлитов k.
3.3.1. Передача [image: image55.png]


 типа 2k–h (рис. 2.1)
3.3.1.1. Принимаем [image: image57.png]
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, если передача нарезана без смещения инструмента, и [image: image61.png]
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, если передача нарезана со смещением инструмента. Нужно чтобы [image: image65.png]


 было кратным числу сателлитов.
3.3.1.2. Передаточное число такой схемы:
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Отсюда находим [image: image68.png]—1)
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3.3.1.3. По условию соосности [image: image70.png]


. При одинаковых модулях зубчатых колёс [image: image72.png]Zo + 2z,




. Отсюда находим:
[image: image74.png]Zb~Za
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3.3.1.4. Проверяем:

– по условию сборки [image: image76.png]


, где Ca – целое число;

– по условию соседства [image: image78.png]in L
Zg +2 < (25 + zg)sin’



,                   где  [image: image80.png]ra=



=[image: image82.png]


.

По передаточному числу и условию соосности не проверяем, так как они были использованы при определении чисел зубьев.
Пример 1. 
Выполнить синтез редуктора, по кинематической схеме [image: image84.png]


 (рис. 2.1), если его передаточное число [image: image86.png]


 а принятое число сателлитов k = 3.
П1.1. Принимаем [image: image88.png]


 = 21 (кратное числу сателлитов).
П1.2. Находим[image: image90.png]Haxogum z,




 ([image: image92.png]


) = 21((6 – 1) = 105.

П1.3. Находим [image: image94.png]


.
П1.4. Проверяем:

 – по условию сборки: [image: image96.png]Za+Zp

21+105
2

42



 – целое число.

 – по условию соседства:

[image: image97.png]Zo+2 < (zg+zﬂ)sin%




21+2[image: image99.png]


(42+21)[image: image101.png]



23 < 54,55.
3.3.2. Передача  [image: image103.png]


 типа 2k–h (рис. 2.2).
Модули зубчатых колёс одинаковые.

Условие соосности зубчатых колёс [image: image105.png]


. При одинаковых модулях оно имеет вид: [image: image107.png]



Условие сборки определяется тем, что число зубьев каждого центрального колеса должно быть кратно числу сателлитов

[image: image109.png]


;  [image: image111.png]


=[image: image113.png]


.
Здесь Са и Сb – целые числа, кратные числу сателлитов.
Условия соседства в этом случае:
[image: image115.png]Zg +2 < (25 +2,)sin



 и [image: image117.png]zp +2 < (2, — %) sinf



.
Синтез такой передачи может быть выполнен в результате следующих действий.

3.3.2.1. Принимаем [image: image119.png]


 ( 17–30, если передача нарезана без смещения инструмента, и [image: image121.png]


( 13, если передача нарезана со смещением инструмента. Нужно, чтобы [image: image123.png]


 было кратным числу сателлитов.

3.3.2.2. Определяем абсолютную величину передаточного числа обращенной передачи (то есть передачи с «остановленным» водилом)

[image: image125.png]


=[image: image127.png]


.
3.3.2.3. Полученную величину разбиваем на две близкие части (две – так как редуктор двухступенчатый) так, чтобы

[image: image129.png]h

ul,

<up,

h



;   [image: image131.png]Ugp

Rl
ul ub,



.

3.3.2.4.Определяем [image: image133.png]


.
3.3.2.5. Определяем требуемое [image: image135.png]


, так как 
[image: image137.png]



[image: image139.png]


.
3.3.2.6. Определяем [image: image141.png]



Учитывая, что [image: image143.png]h
Zy, = Uk, Zs



 и условие соосности [image: image145.png]


, получаем [image: image147.png]


.
3.3.2.7. Определяем [image: image149.png]h
Zy, = Uk, Zs



.

3.3.2.8. Проверяем:

 – по условию соосности [image: image151.png]


;

 – по условиям сборки

 [image: image153.png]


; [image: image155.png]


 или [image: image157.png]


=[image: image159.png]Cy



;

 – по условиям соседства

[image: image161.png]25 +2 < (25 +2,) sin



 ;

[image: image163.png]zp +2 < (2, — %) sinf



 ;
 – фактическое передаточное число редуктора

[image: image165.png]


=1+[image: image167.png]ZgZp
Zazf



 .

Если зубчатые колёса нарезаются без смещения инструмента, то необходимо подобрать такое сочетание чисел зубьев колёс, чтобы оно обеспечило получение требуемого передаточного числа редуктора и соблюдение всех необходимых условий.

Пример 2. 
Выполнить синтез редуктора, по кинематической схеме [image: image169.png]


 (рис. 2.2), если его передаточное число [image: image171.png]


 а принятое число сателлитов k=3.

П2.1. Принимаем [image: image173.png]


=18 (кратное числу сателлитов).

П2.2. [image: image175.png]—u,|=1-13|=12



.

П2.3. Принимаем[image: image177.png]ul, =ul ul, =12=3x4



.

П2.4.[image: image179.png]zZaug, = 18X 3 =54




.

П2.5. [image: image181.png]Zb

up-1
%9,

131
5%1e




.

П2.6. [image: image183.png]


.
П2.7. [image: image185.png]ulyze = 4x24




.

П2.8. Проверяем:

 – по условию соосности 


[image: image187.png]



18+54 = 96 -24→72=72;

 – по условию сборки 
[image: image189.png]


– целое число;




 [image: image191.png]


 = 32 – целое число;
 – по условиям соседства

[image: image193.png]25 +2 < (25 +2,) sin



;
54 + 2[image: image195.png]


(54+18)[image: image197.png]


 → 56 < 62,35;
[image: image199.png]zp +2 < (2, — %) sinf



;
24+2[image: image201.png]


(96-24)[image: image203.png]


 → 26 < 62,35;
 – фактическое передаточное число редуктора

[image: image205.png]


=1+[image: image207.png]9% _ 9420 _ g3
Zazf Ts2s



.
Примечание: если принять [image: image209.png]


 = 21, то полученные при этом числа зубьев не обеспечат выполнение условия сборки, а если обеспечить при [image: image211.png]


 = 21 условие сборки, то без смещения инструмента при нарезке зубьев не будет выполнено условие соосности. Поэтому, если поставлена задача обеспечить все необходимые условия без смещения инструмента при нарезке зубьев, то нужно подбирать соответствующие числа зубьев зубчатых колёс. Иногда без изменения передаточного числа редуктора это не удаётся сделать.
Модули зубчатых колёс разные.

В этом случае задачу можно решать разными способами. Простейшим представляется изложенный ниже.

Условие соосности при разных модулях имеет вид


[image: image212.wmf]12
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[image: image213.wmf]12
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.
Для первого ряда стандартных модулей соотношение 
[image: image214.wmf]1

i

i

m

c

m

+

=

 = 1,250; 1,200; 1,333; 1,250; 1,200; 1,333 и т.д. Этим соотношением задаёмся. Всё остальное аналогично разобранному выше. Нужно только помнить, что это ориентировочный расчёт: оба модуля должны быть стандартными, и соотношение между ними – с. Окончательно этот вопрос решается при расчёте передачи на прочность.
3.3.3. Передача [image: image216.png](3k)?,



 (рис. 2.3)

При одинаковом модуле у всех зубчатых передач условие соосности

[image: image218.png]


.
По условиям сборки

[image: image220.png]


;   [image: image222.png]


=[image: image224.png]


;   [image: image226.png]


,

где числа [image: image228.png]


, [image: image230.png]


, [image: image232.png]


 – целые числа. 

По условиям соседства

[image: image234.png]25 +2 < (25 +2,) sin



;
 [image: image236.png]zp +2 < (2, — %) sinf



.
Передаточное число такой схемы

[image: image238.png]


.

Числа зубьев зубчатых колёс такой планетарной передачи удобнее определять по табл. 5.3 [14], табл. 6.7 [11]. Но и в этом случае следует проверить выполнение всех условий и определить фактическое передаточное число редуктора.
3.4. Частоты вращения подвижных элементов 
планетарного редуктора
3.4.1. Вычисление количества оборотов звеньев планетарного редуктора

Исходные данные:

– кинематическая схема привода;

– кинематическая схема редуктора;

– передаточное число редуктора [image: image240.png]


;

– числа зубьев зубчатых колёс редуктора.

По этим данным частоты вращения определяются в следующем порядке.

3.4.1.1. Частота вращения закреплённого элемента равна нулю.

 3.4.1.2. Частота вращения входного (ведущего) элемента редуктора nвх равна частоте вращения двигателя или ведомого звена предыдущей передачи в зависимости от принятой схемы привода (рис. 2.4).

3.4.1.3.Частота вращения выходного (ведомого) элемента редуктора

[image: image242.wmf]вх
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.
3.4.1.4. Частота вращения водила (если оно не ведомое звено) должна быть определена в первую очередь. С этой целью составляют формулу Виллиса таким образом, чтобы передаточное отношение в относительном движении бралось от звена, угловая скорость которого задана к неподвижному звену.
3.4.1.5. Частота вращения того звена, для которого можно записать передаточное число в относительном движении между этим звеном и неподвижным звеном
Примечания:

– если использовать неподвижное центральное колесо, то в формуле Виллиса окажется неизвестной угловая скорость только одного звена;

– следует обязательно учитывать знак передаточного числа в относительном движении, выраженном через числа зубьев.
3.4.1.6. Полученные результаты могут быть проверены с помощью планов линейных и окружных скоростей механизма. Нужно помнить, что план скоростей, как всякое графическое решение, даёт весьма приблизительные результаты (
[image: image244.wmf]±

50 об/мин). В настоящем пособии построение плана скоростей не приводится. 
3.4.2. Передача [image: image246.png]


 типа 2k–h (рис. 2.1)

Исходные данные:
– кинематическая схема привода;

– передаточное число редуктора [image: image248.png]


;

– кинематическая схема редуктора;

– числа зубьев зубчатых колёс [image: image250.png]


; [image: image252.png]


; [image: image254.png]


.

 3.4.2.1. Из кинематической схемы редуктора следует  угловая скорость колеса b   [image: image256.png]


.
3.4.2.2. Частота вращения входного (ведущего) вала редуктора [image: image258.png]


 равна частоте вращения двигателя или ведомого звена                 предыдущей передачи в зависимости от принятой схемы привода               (рис. 2.4).

3.4.2.3. Частота вращения выходного (ведомого) вала редуктора (для этой схемы – частота вращения водила) [image: image260.png]


.
3.4.2.4. Частота вращения сателлита вместе с водилом (абсолютная скорость сателлита) [image: image262.png]u
Lob.




, где  [image: image264.png]


.
3.4.2.5. Частота вращения сателлита относительно водила (относительная скорость сателлита)  [image: image266.png]


.
Знак минус означает, что элемент вращается в сторону противоположную вращению ведущего вала редуктора.
3.4.3. Передача [image: image268.png]


типа 2k–h (рис. 2.2)
3.4.3.1. Из кинематической схемы следует [image: image270.png]


.

 3.4.3.2. Частота вращения входного (ведущего) вала редуктора [image: image272.png]


 равна частоте вращения двигателя или ведомого звена предыдущей передачи в зависимости от принятой схемы привода                 (рис. 2.4).

3.4.3.3. Частота вращения выходного (ведомого) вала редуктора (для этой схемы – частота вращения водила) [image: image274.png]


.

3.4.3.4. Частота вращения сателлита вместе с водилом (абсолютная скорость сателлита) [image: image276.png](1 —ugy)




, где [image: image278.png]


;
[image: image280.png]n,
L
Ny (1 —uf
)



, где [image: image282.png]


;

3.4.3.5. Частота вращения сателлита относительно водила (относительная скорость сателлита) [image: image284.png]


, [image: image286.png]P



.
3.4.4. Передача [image: image288.png](3k)?,



 (рис. 2.3)

Порядок и суть действий аналогичны приведенным ранее, поэтому сразу рассмотрим пример.

Пример 3. 
Для привода по схеме рис. 2.4,а с планетарным редуктором, у которого [image: image290.png]


 по схеме [image: image292.png](3k)?,



, определить частоты вращения валов, если вал двигателя делает [image: image294.png]1430 06/MuH




, число зубьев зубчатых колёс [image: image296.png]


, [image: image298.png]z, = 117



, [image: image300.png]105




, [image: image302.png]48, z;



.
 П3.1. Из кинематической схемы следует, что [image: image304.png]n, = 0 06/MHH



.

П3.2. [image: image306.png]


=[image: image308.png].. = 1430 06/MuH



.

П3.3.[image: image310.png]1430
20




=35,75 об/мин.

П3.4. Определяем частоту вращения водила [image: image312.png]


, об/мин:
[image: image314.png]P



→[image: image316.png]oo



 ; [image: image318.png]


;[image: image320.png]



[image: image322.png]


.
П3.5. Определяем частоту вращения сателлита вместе с водилом [image: image324.png]


, об/мин:
[image: image326.png]B

np—np



 → [image: image328.png]u
Lob.




; [image: image330.png]


=2,44;
[image: image332.png]217.65(1—2.44) = —313.416




 об/мин.

П3.6. Определяем частоту вращения сателлита относительно водила [image: image334.png]-



, об/мин:
[image: image336.png]—531.066




.

3.5. Коэффициент полезного действия
 планетарных передач
Потери в планетарных передачах обусловлены трением в зацеплениях зубчатых колёс, трением в опорах и затратами на размешивание и разбрызгивание масла при прохождении зубчатыми колёсами масляной ванны, если смазка картерная.

КПД планетарных передач принято выражать через потери в обращённой передаче (то есть в передаче с «остановленным» водилом)
[image: image337.png]Tp=1- ) $F =) ¢k -y,



 ,
где [image: image339.png]Yk



 – сумма потерь в зацеплениях при «остановленном» водиле;  [image: image341.png]Yk



 – сумма потерь в опорах; [image: image343.png]


 – потери на размешивание и разбрызгивание смазки (гидравлические потери).

Расчётным путём с наибольшей достоверностью могут              быть определены потери в зацеплениях, обусловленные скольжением профилей. Для одной пары эти потери определяют по формуле [image: image345.png]


. Здесь (+) – для внешнего зацепления,                                 (–) – для внутреннего. Коэффициент трения обычно принимается [image: image347.png]f. =0.05...0.1



. Приближенно [image: image349.png].015...0.03




.
Потери мощности в подшипниках планетарной передачи меньше, чем в простой передаче, так как при симметричном расположении сателлитов силы в зацеплении уравновешиваются и не нагружают валы и опоры.

Гидравлические потери в планетарной передаче могут быть значительно больше, чем у простой. Это происходит вследствие того, что вращающимся с большой скоростью сателлитам необходимо выдавливать смазку из впадин зубьев, что создаёт большое гидравлическое сопротивление.

Раздельная оценка потерь в опорах и гидравлических потерь затруднена, поэтому на практике используют зависимость

[image: image351.png]Yyl + 4. =0.15...0.03



.

Величина КПД определяется конкретной кинематической схемой. Общие правила:

– разветвление потока мощности от центрального колеса на несколько сателлитов не влияет на потери в зацеплении, поэтому вычисляют только для одного потока мощности;
– для передач 2k–h в сумме[image: image353.png]Yk



 должны быть учтены два члена (по числу центральных колёс);
– для передач 3k учитывают только два члена для зацеплений центральных колёс с внутренними зубьями, но пренебрегают потерями в зацеплении центрального колеса с наружными зубьями;

– при определении суммы [image: image355.png]Ty



учитывают полное число подшипников основных звеньев и только одного сателлита, для                  передач с элементами на подшипниках качения и при числе сателлитов k ≥ 3:
– если со стороны двигателя или рабочего органа к внешним валам не приложены существенные изгибающие моменты, то потерями в опорах центральных колёс и водила можно пренебречь; 
 – в передачах 2k–h при частоте вращения водила                 [image: image357.png]


< 500–800 об/мин обычно пренебрегают потерями в опорах сателлитов;
 – в передачах 3k потери в опорах сателлитов можно не учитывать, если несколько завысить значение коэффициента трения в зацеплении, например, до [image: image359.png]f. =0.11



.

Пример 4.
 Определить КПД передачи [image: image361.png]


 если [image: image363.png]


; [image: image365.png]z, = 105



; [image: image367.png]


.

П4.1. Приняв [image: image369.png]


 = 0,1, найдём потери для пары колёс a и g:
[image: image371.png]


=2,3[image: image373.png]


.
П4.2. Аналогично для пары зубчатых колёс g и b получаем:
[image: image375.png]Ury =23%0.1x

=0.0076

22



.

П4.3. Приняв [image: image377.png]Yyl + .~ 0.03



, получаем:
[image: image378.png]2¢; B 2¢,¢ — 4, =1 - (0.0164 +0.0076) — 0.03 = 0.946





3.6. Проектный расчёт передач планетарного редуктора.
3.6.1. Вследствие соосности зацеплений, если размер передачи не ограничен какими-либо условиями, величину межосевого расстояния [image: image380.png]


 определяют из расчёта на контактную выносливость только одного из зацеплений – наиболее нагруженного. Необходимую изгибную прочность обычно удаётся обеспечить подбором соответствующего значения модуля m. Модуль, чаще всего, принимается одинаковым для всех передач редуктора.
Передачу для определения межосевого расстояния [image: image382.png]


планетарного редуктора получают из исходной схемы «остановкой» водила. Для рассматриваемых передач (А, В, 3k) принимаются следующие положения.
 Передача 
[image: image383.wmf]b

ah

А

 типа 2k–h  (рис. 2.1)
Межосевое расстояние [image: image385.png]


 определяется из расчёта внешнего зацепления a–g. Рабочие поверхности зубьев внутреннего зацепления g–b находятся в более лёгких условиях, поэтому механические характеристики материала колеса b могут быть назначены более низкими, чем у колёс a и g. Для внутреннего зацепления g–b выполняются только проверочные расчёты. 
Передача 
[image: image386.wmf]b
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 типа 2k–h (рис. 2.2)

Межосевое расстояние [image: image388.png]


 определяется из расчёта зацепления f–b, но, если 
[image: image389.wmf]аg
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, то рассчитывается пара a–g . Диаметры остальных зубчатых колёс определяются по модулю и межосевому расстоянию, полученным из расчёта передачи f–b или a–g.
 Передача 
[image: image390.wmf](
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 (рис. 2.3)

Межосевое расстояние [image: image393.png]


 определяется из расчёта зацепления f–c. Во многих случаях несущая способность этой пары определяется изгибной прочностью зуба. При этом может возникнуть необходимость назначить вариант с меньшим значением [image: image395.png]



Диаметры остальных зубчатых колёс определяются по модулю и межосевому расстоянию, полученным из расчёта передачи f-с. Равнопрочность зацеплений первой и второй ступеней обеспечивается за счёт длины зуба зубчатых колёс первой ступени.

3.6.2. При расчёте геометрии и прочности некоторого зацепления планетарной передачи зубчатым колёсам помимо принятых буквенных обозначений присваиваются индексы 1 и 2, соответственно меньшему и большему колёсам сцепляющейся пары (рис. 3.1). На этом рисунке представлены возможные сочетания зубчатой пары шестерня (1) – колесо(2) для основных типов планетарных передач. В соответствии с этим при выполнении расчётов принимаются значения параметров по табл. 2, где k  – число сателлитов. 
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Рис. 3.1. Обозначения колёс в планетарной передаче при расчёте:

а – внешнее зацепление [image: image398.png]>d,



; б – внешнее зацепление [image: image400.png]<d,



;

в – внутреннее зацепление (da – диаметр колеса а; dg – диаметр сателлита g)
3.6.3. При подсчёте числа циклов нагружения зубьев для определения допускаемых напряжений следует учитывать только скорость вращения колёс относительно друг друга и то, что центральные колёса a и b находятся в зацеплении с k сателлитами и одновенцовый сателлит работает двумя сторонами зуба.
3.6.4. При прочностном расчёте зубчатой планетарной передачи мотор-редукторов, наружный диаметр корпуса редуктора определяется диаметром присоединительного фланца электродвигателя. С определения этого размера начинается расчёт передачи. Его рационально назначать примерно равным диаметру фланца электродвигателя, а диаметр корончатых колёс принимать на 20–30 мм меньше. Затем по передаточному числу определяют диаметры колёс, модуль передачи и диаметры остальных зубчатых колёс, то есть выполняют геометрическое проектирование передач, а потом проверочные расчёты на прочность. 
3.6.5. Ширина зубчатых колёс определяется из условий контактной и изгибной прочности зубьев и после подбора подшипников сателлитов. Окончательно принимается наибольшее значение.

3.6.6. Для изготовления зубчатых колёс планетарных передач используются те же материалы, что и для передач обычных редукторов. При этом повышение твёрдости рабочих поверхностей зубьев является эффективной мерой снижения массы планетарных передач. 
Для передач с неограниченно большим числом циклов изменения напряжений ([image: image402.png]


) при переходе от HB230 к HB350 масса редуктора снижается в два раза, а при переходе к цементированным колёсам с твёрдостью HRC60 – примерно в пять раз. При небольшом сроке службы передача с цементированными колёсами (HRC60) по сравнению с передачей с твёрдостью рабочих поверхностей зубьев HB250 может иметь большую нагрузку (в 5–10 раз).
Высокая твёрдость обеспечивается также закалкой токами высокой частоты (ТВЧ). В этом случае модуль колёс должен быть                    m ( 2,5. Наилучшие результаты такая обработка даёт, когда форма закалённого слоя повторяет очертания впадины.

 Таблица 2

Значения величин, используемых при расчётах 
зубчатых передач  планетарных механизмов типа А, В, 3k
	Планетарная

передача
	Рассчитываемая

зубчатая пара
	Передаточное число u = [image: image404.png]%2/,




	Передаваемый
момент, Т

	А, В, 3k 
(рис. 3.4,а)
	a–g при [image: image406.png]>z
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	А, В, 3k 
(рис. 3.4,б)
	a–g при [image: image410.png]
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	А, 3k (рис. 3.4,в)
	b–g
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	B (рис. 3.4,в)
	b–f
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	3k  (рис. 3.4,в)
	с–f
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При твёрдости зубьев колеса HB ( 350 желательно иметь твёрдость зубьев шестерни не меньше, чем наибольшая твёрдость зубьев колеса.

При назначении твёрдости боковых поверхностей зубьев передач, выполненных по схеме А и предназначенных для многочасовой ежедневной работы, нужно помнить, что диаметры, полученные из условия требуемой работоспособности подшипников сателлитов, могут превысить размеры, полученные из условия прочности зубьев.

В тех случаях, когда несущая способность передач лимитируется изгибной прочностью зубьев (это часто, например, вторая ступень в передаче 3k), нужно применять материалы, подвергнутые нормализации или улучшению.
Если требуемая точность не превышает степень 7, то после закалки ТВЧ зубья можно не подвергать дополнительной механической обработке.
3.6.7. Применение в планетарной передаче нескольких параллельно работающих сателлитов уменьшает нагрузку, передаваемую каждым из них в отдельности, теоретически в k раз. 
Исследования показывают, что планетарная передача очень чувствительна к ошибкам в шаге, межосевом расстоянии, угловом размещении сателлитов, соосности центральных колёс. Эти и другие погрешности приводят к неравномерности распределения нагрузки на сателлиты. При этом резко возрастают радиальные нагрузки на центральные колёса, подшипники сателлитов, зубья колёс. Большая неравномерность может даже выключить часть сателлитов из работы. Очевидно, что неравномерность распределения нагрузки приводит к увеличению габаритов, утяжелению и удорожанию передачи. Поэтому обеспечение более равномерного распределения нагрузки на сателлиты является основной задачей при конструировании передач.
Основными путями обеспечения более равномерного распределения нагрузки по сателлитам являются:

– высокая точность производства;

– подбор сателлитов по зазорам в зацеплении;

– постановка «плавающих» звеньев (как центральных, так и сателлитов).

Возможны и другие меры.

Одно из направлений решения этой задачи – применение плавающих (то есть безопорных) зубчатых колёс. Плавающим может быть любое из трёх основных звеньев или одновременно два из них (рис. 3.2). Для установки плавающих звеньев наибольшее распро-странение получили соедини -тельные муфты с одним или двумя зубчатыми сочленениями, обеспечива- ющими радиальную подвижность основных звеньев в процессе компен- сации ошибок изготовления и сборки (рис. 3.3; 3.4). Это приводит к усложнению конструкции и увеличению осевого габарита редуктора. Но, одновременно, позволяет снизить требования к точности изготовления и монтажа. 
[image: image419.png]



а)                                                           б) 
Рис. 3.2. Изображение плавающих звеньев на кинематических схемах:

а) колесо а – плавающее; б) колёса a и b – плавающие

1 – зубчатая муфта с двумя зубчатыми венцами;

2 – центральное зубчатое колесо а с внешними зубьями;

3 – центральное зубчатое колесо b c внутренними зубьями;

4 – зубчатая муфта с двумя зубчатыми венцами
Часто муфты выполняют тем же инструментом и числом зубьев, что и соответствующие зубчатые колёса.

Соединительные муфты, имеющие одно зубчатое соединение (рис. 3.3,а,б; 3.4,а,б), выполнены как одно целое с плавающим центральным колесом. У этих муфт соотношение bм/dм не превышает 0,01–0,03. Муфты, выполненные на центральных колёсах внешнего зацепления при малом диаметре могут быть нагружены в большей степени, поэтому для них возможно соотношение bм/dм= 0,2–0,3.
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