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10. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПЕРЕДАТОЧНОГО ОТНОШЕНИЯ  

ГРАФИЧЕСКИМ МЕТОДОМ 
 

В предыдущий лекции рассматривался способ определения 

передаточного отношения через числа зубьев, данный способ носит название 

аналитического, кроме этого способа, существуют графический и 

экспериментальный. 

Рассмотрим графический способ определения передаточного отношения 

на примере планетарного механизма, для чего построим планы линейных и 

угловых скоростей (рис. 10.1). Построение планов проводят по следующему 

алгоритму: 

1. Построим структурную схему механизма (рис. 10.1, а). 

2. Проводим структурный анализ механизма. 

3. Выбираем масштабный коэффициент размеров звеньев 
l . 

4. Строим кинематическую схему исследуемого механизма. 

5. Параллельно структурной схеме механизма проводим линию нулевых 

скоростей О-О (рис. 10.1, б). 

6. Проектируем все характерные точки механизма на линию О-О. 

Обозначим точки одноименными прописными буквами латинского алфавита. 

7. Строим график распределения линейных скоростей звеньев механизма: 

7.1. Построение графика начинаем с построения скорости точки С водила 

Н: 

HНC r= , 

где Н  – угловая скорость водила; Нr  – радиус водила. 

 

 



 
 

Рис. 10.1. Планы линейных и угловых скоростей: 

а – структурная схема механизма; б – план линейных скоростей; 

в – план угловых скоростей 

 

7.2. Из точки с, лежащей на прямой О-О, откладываем отрезок 

произвольной длины сс′. 

7.3. Определяем масштабный коэффициент линейной скорости 
'сс

С = . 

7.4. Соединяем точку а, находящуюся на линии О-О с точкой с′, получаем 

график распределения линейной скорости в звене Н (линия Н). 

7.5. Анализируем структурную схему механизма. 

 

Точка С принадлежит как звену Н, так и сателлиту 2. Следовательно, 

скорость точки С сателлита равна 
С . Также известна скорость точки D 

сателлита и звена 3 ( 0=С ). Соединим точки d и с′ и продолжив эту линию до 

пересечения с линией bb′, получим график распределения скоростей в звене 2 

и найдем скорость точки В (
В ). Точка В принадлежит сателлиту 2 и 

солнечному колесу 1, следовательно, скорости точек В и А известны ( 0=А ). 

Соединим точку а и b′, получаем линию 1 распределения скоростей в звене 1. 

Обозначим углы наклона линий распределения скоростей соответственно 

через φ1; φ2; φН. 

8. Определяем передаточное отношение. 

 

 

 

 



Из плана линейных скоростей найдем 
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Следовательно, 

11  tg . 

Аналогично 

НН tg  . 

Тогда передаточное отношение от солнечного колеса 1 к звену Н при 

неподвижном колесе 3, определится 
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Из данной формулы следует, что передаточное отношение между 

звеньями в планетарных механизмах определяется отношением тангенсов 

углов наклона соответствующих линий распределения угловых скоростей. 

9. Для определения передаточных отношений строим план угловых 

скоростей (рис. 10.1, в). 

9.1. Проводим горизонтальную линию А-А, перпендикулярную линии О-

О. Точку пересечения обозначим буквой Р. 

9.2. Откладываем от точки Р вниз произвольный отрезок РР′. 

9.3. Из точки Р′ проводим до пересечения с горизонтальной линей А-А 

линии, параллельные линиям распределения линейных скоростей 1, 2,…, Н.  

Из плана угловых скоростей найдем передаточное отношение 
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Передаточное отношение положительно, если отрезки лежат по одну 

сторону от точки Р, и отрицательным, если лежат по разные стороны от точки 

Р. 

 

11. СИНТЕЗ ЭПИЦИКЛИЧЕСКИХ РЕДУКТОРОВ 

 

Под синтезом зубчатых передач понимается проектирование, 

составление кинематических схем механизма и подбор чисел зубьев колес 

входящих в механизм по заданному передаточному отношению. 

При проектирование планетарных передач в механизме должны 

соблюдаться  условия соосности, соседства, сборки. 

 

 

 

 

 



Условие соосности 

Центральные колеса у планетарных механизмов располагаются на одной 

оси, следовательно, размеры a и b (рис. 11.1) будут равны, тогда можно 

записать соотношение 

213 2rrr += ,                              (1) 

где 1
r , 2

r  и 3
r  – соответственно радиусы колес 1, 2 

и 3. 

Если записать соотношение (1) через число 

зубьев колес получим 
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где m  – модуль зубчатого зацепления. 

Сократив последнее равенство на 
2

m
, получим 

213 2zzz += .                                                (2) 

Условие соосности (2) указывает, что 

центральное колесо и водило должны иметь общую 

геометрическую ось вращения, благодаря чему обеспечивается зацепления 

сателлитов с центральным колесом. 

Из соотношения (2) находим 
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Соотношение (3) показывает, что число зубьев сателлита зависит от числа 

зубьев центральных колес, причем число зубьев z1 и z3 может быть или четным 

или нечетным, поскольку z2 только целое число. 

Условие соседства 

Условие соседства сателлитов необходимо соблюдать при их размещении 

на водиле. Оно заключается в том, что соседние 

сателлиты не должны касаться друг друга 

головками зубьев, то есть должно выполняться 

неравенство  

(рис. 11.2) 

2
222 ar'ОО  ,                               (4) 

где 
2ar  – радиус окружности головок зубьев 

сателлитов. 

Из треугольника О1О2О′2 следует, что 
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где k – число сателлитов. 

Рис. 11.1. К определению 

условия соосности 

планетарного механизма 

Рис. 11.2. Схема  

расположения сателлитов 



В случаи нулевых колес сателлитов 2 диаметр окружности головок 

( )fzmmfmzhmzr aa 2222 2222
+=+=+= . 

Для нулевых колес 1=f , то получаем неравенство 

( ) 2221 ++ z
k

sinzz


                                           (5) 

Неравенство (5) является условием соседства. 

Условие сборки. Для того чтобы механизм, включающий несколько 

сателлитов, мог быть собран, надо, чтобы зубья каждого из сателлитов могли 

одновременно войти в зацепления не интерферирую с зубьями центральных 

колес. Для этого должно соблюдаться соотношение между z1, z3, и k 

kzz =+ 31 ,                                                 (6) 

где γ – целое число. 

Таким образом, синтез планетарных передач заключается в подборе чисел 

зубьев следующим образом: 

1. Задаются числом зубьев z1 первого колеса (z1 ≥ 17). 

2. По условия сборки (6) определяют z3, выбрав число k сателлитов: 

13 zkz −=  . 

 

 
k 3 4 5 6 7 8 

[i1H]max 13,92 5,82 3,85 3 2,53 2,28 

 

3. Из условия соосности (3) определяют число зубьев сателлита z2. 

4. Расчет заканчивают проверкой условия соседства (5). 

Если при выбранном z1 оба указанные условия не удовлетворяются, то 

число зубьев колеса 1 увеличивают на единицу и повторяют расчет. 
 

12. УСТРОЙСТВО И ПРИНЦИП РАБОТЫ НЕКОТОРЫХ ВИДОВ 

МЕХАНИЗМОВ 

 
12.1. Автомобильный дифференциал 

 

При повороте ведущих колес автомобиля (рис. 12.1) колесо 1, катящееся 

по внешней кривой, должно пройти больший путь, чем колесо 2, катящееся по 

внутренней кривой. Следовательно, скорость колеса 1 оказывается больше, 

чем колеса 2. Чтобы воспроизвести это движение колес с различными 

угловыми скоростями применяется конический дифференциал (рис. 12.2). 

Коническое зубчатое колесо 1 (рис. 10.5) получает вращение от двигателя. Это 

зубчатое колесо входит в зацепление с коническим зубчатым колесом 2, 

вращающимся свободно на полуоси А. С колесом 2 скреплена коробка Н, 

являющаяся водилом. В коробке Н свободно на своих осях вращаются два 



одинаковых сателлита 3. Сателлиты 3 находятся в зацеплении с двумя 

одинаковыми зубчатыми колесами 4 и 5, скрепленными с полуосями А и В.  

 
 

 

 

Если колеса автомобиля двигаются по прямым, то можно считать, что 

моменты сил сопротивления на полуосях А и В равны, следовательно, 

сателлиты 3 находятся относительно их собственных осей вращения в 

равновесии, и они не поворачиваются вокруг своих осей. Тогда коробка Н 

вместе с сателлитами 3 и полуоси А и В вращаются как одно целое в одну и ту 

же сторону с одинаковой угловой скоростью. 

Как только колеса автомобиля начнут двигаться по кривым различных 

радиусов R1 и R2 (рис. 10.4), сателлиты 3 начнут поворачиваться вокруг своих 

осей, и весь механизм будет работать как дифференциальный механизм. 

 
12.2. Универсальный шарнир Гука 

 

Широкое применение в технике 

получил шарнир Гука или универсальный 

шарнир, являющийся частным случаем 

сферического четырехзвенника с прямыми 

углами между тремя его осями (рис. 12.3). 

Конструктивно шарнир обычно 

выполняется так, что среднему звену 1 

придается крестовидная форма, а скобы 2 и 

3 делают (двойными) в виде вилок. 

Данный механизм позволяет воспроиз-

водить передачу вращательного движения 

от одного вала к другому под углом α. Но у 

него есть серьезный кинематический недостаток, при строго равномерном 

Рис. 12.1. Положение колес  

автомобиля при его повороте 

Рис. 12.2. Схема конического 

автомобильного дифференциала 

Рис. 12.3. Схема 

универсального шарнира 



вращении ведущего вала ведомый вал будет вращаться неравномерно, то 

обгоняя его, то отставая от него. 

И если рассмотреть передаточное отношение 
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где α – угол между валами; φ1 – угол поворота ведущего вала, отсчитываемый 

от того положения, когда вилка ведущего вала лежит в плоскости обоих валов. 

Из формулы (7) следует, что передаточное отношение зависит от угла α 

между валами и от мгновенного положения валов. При α = 0 передаточное 

отношение равно единице, то есть при соосных валах неравномерность 

передачи исчезает. Так если φ1 = 0° или φ1 = 180°, то 
cos

i
1

12 = , а при φ1 = 

90° или  

φ1 = 270° cosi =12 . 

При небольших значениях α неравномерность передачи невелика. При α 

= 5° отклонение величины ω2 от ω1 составляет только 0,4%, а при α = 30° оно 

уже будет 13 %. 

Анализ формулы (7) показывает, что за один оборот ведущего вала 

угловая скорость имеет два полных цикла своих изменений, то есть дважды 

убывает от максимума до минимума и дважды возрастает. Все это приводит к 

возникновению больших угловых ускорений и касательных сил инерции, 

резко увеличивающих нагрузки на подвижные соединения механизмов и 

вызывающих повышенный износ.  

Этот недостаток можно устранить применением двойного шарнира с тем, 

чтобы второй шарнир давал такое же изменение угловой скорости по величине 

(при α1 =α2), что и первый, но в противоположной первому фазе (рис. 12.4). 

Полное устранение неравномерности передаче вращения двойным шарниром 

Гука достигается при соблюдении следующих трех условий: 

- все три вала должны лежать в одной плоскости; 

- ведущий и ведомый валы должны составлять одинаковый угол с 

промежуточным валом, то есть α1 =α2. 

 

 
 

Рис. 12.4. Схема двойного универсального шарнира 

 



- оба шарнира должны быть установлены так, чтобы вилки промежуточного 

вала лежали в одной плоскости. 
 


