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АНАЛІЗ ОСНОВНИХ ФАКТОРІВ, ЩО ВИЗНАЧАЮТЬ  
АЕРОГИДРОДИНАМІЧНИЙ ОПІР 
У ВИСОКОШВИДКІСНИХ ЗУБЧАСТИХ ПЕРЕДАЧАХ 

 
У статті виявлено природу аерогідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс та запропоно-
вано прості аналітичні вирази, які надають можливість визначати енергетичну ефективність висо-
кошвидкісних зубчастих передач. На підставі рівняння масового балансу визначена щільність оли-
воповітряної суміші в западинах зубчастого колеса та встановлено число Ейлера, що визначає до-
сягнення її критичного значення. Визначено межі впливу торцевих зазорів на втрати потужності 
та ефективності застосування змащування зануренням.  
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Вступ. Розвиток сучасного машинобудування ґрунтується на пошуках но-

вих технічних рішень, що передбачають підвищення надійності, коефіцієнта 
корисної дії (ККД), навантажувальної здатності та кінематичної точності за 
умови одночасного зменшення маси й габаритів. Важливо дотримуватися цих 
вимог при розробленні високошвидкісних (колова швидкість понад 150м/с) і 
важконавантажених (потужність понад 100МВт) зубчастих передач.  

 

Актуальність задачі. Експлуатація високошвидкісних зубчастих передач 
пов’язана з втратами потужності внаслідок аерогідродинамічного опору. За даними 
наявних наукових досліджень [1] при коловій швидкості 80 м/с аерогідродинамічні 
втрати складають 70% від загальних втрат при повному навантаженні і 86% при 25% 
навантаженні. Намагання врахувати такі значні втрати дотепер спиралися на експе-
риментальні результати, які є різними в різних наукових дослідженнях для однако-
вих передач. Такі похибки зменшують ступінь достовірності при визначенні енерге-
тичної ефективності експлуатації високошвидкісних зубчастих передач.  

З огляду на вищевикладене є потреба досконалого вивчення впливу геоме-
тричних, конструктивних, кінематичних та силових параметрів зубчастих пере-
дач на показники дисипації енергії в них з метою розроблення нових методів 
оцінювання втрат потужності при експлуатації високошвидкісних зубчастих пе-
редач та вибору їх оптимальних параметрів при проектуванні енергонасичених 
й одночасно ресурсо- та енергоощадних зубчастих передач трансмісій енергети-
чних машин із заданими техніко-експлуатаційними характеристиками.  

 

Аналіз останніх досліджень та літератури. В умовах занурення зубчастих 
коліс в оливну ванну частина потужності витрачається на подолання аерогідроди-
намічного опору їх обертанню. Першими дослідженнями аерогідродинамічного 
опору є праці N.E. Anderson и S.H. Loewenthal [2, 3]. Ними розроблено емпіричну 
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модель, що оцінює втрати потужності в залежності від радіуса ділильного кола (ri), 
ширини зубчастого вінця (b), модуля зубчастого колеса (m), торцевого зазору між 
колесом, що обертається, та нерухомою стінкою картеру передачі (y), швидкості 
обертання зубчастого колеса (ωi) та кінематичної в’язкості оливоповітряної суміші 
(υ) у картері зубчастої передачі. Найбільш системними та прискіпливими є дослі-
дження P.H. Dawson [4, 5]. Було досліджено 37 зубчастих коліс с діаметрами запа-
дин 300-1160 мм, шириною зубчастого вінця 32-187 мм та модулями 2-24 мм. Ці 
експерименти надали першу інформацію про аеродинаміку зубчастих коліс та за-
клали підвалини для подібних подальших досліджень. Наприклад, J.P. Barnes [6] 
застосував результати Dawson, намагаючись розширити діапазон їх використання 
за допомогою розмірного аналізу. Barnes запропонував наступне рівняння, в якому 
відображено експоненціальний вплив основних параметрів зубчастих коліс на 
втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного опору: 
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У подальшому дослідники уточнювали показники ступенів та коефіцієнти 
пропорційності. Наприклад, A.A. Lord [7] запропонував наступні показники: 
n=3; k=3,42-3,61; f=0; l=0,96-1,16; s=0,42. У H. Mizutani [8] n=2,8. Експерименти 
Y. Diab [9, 10] дали наступні показники: n=2,75; k=4,5; f=0,75; l=0; s=0,8; 
x=0,56. S. Seetharaman [11] отримав значення (n=2,86; k=4,72; f=0,14; l=0; s=0; 
x=0) дуже близькі до аналогічних дані Dawson (n=2,85; k=4,7; f=0,15; l=0; s=0; 
x=0). R.F. Handschuh и C.J. Kilmain [12] також підтвердили значення показників 
ступенів, отриманих P.H. Dawson.  

При дослідженні гідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс при за-
нуренні останніх в оливну ванну більшість авторів уточнювали показники ступе-
нів та пропорційні коефіцієнти у рівнянні, запропонованому А.С. Тереховим [13] 
подібному рівнянню (1), але з урахуванням глибини занурення (hi) у ступені p.  

У А.С. Терехова ці показники складали: для ламінарного режиму течії: 
n=1,9; k=1,45; s=0,6; p=1,5; для перехідного та турбулентного режимів течії – 
n=2,2; k=1,774; s=0,876; p=1,5. E. Lauster, M. Boos [14] надали єдине рівняння 
для усіх режимів с показниками: n=1,45; k=2,3; s=0,6; p=1,5.  

R.J. Boness [15] експериментально дослідив гідродинамічний опір як гла-
дких дисків, так і зубчастих коліс. В результаті він отримав наступні коефіціє-
нти: n=2; k=4; s=0; p=1 – для ламінарного режиму течії та n=1; k=4; s=0; p=1 – 
для турбулентного режиму течії.  

Результати своїх експериментів C. Changenet и P. Velex [16] звели до ана-
логічного рівняння, але з іншими показниками ступенів: n=1,59; k=1,23; s=0; 
p=0,45 – для ламінарного режиму течії та n=1,24; k=2,22; s=0,85; p=0,45 – для 
турбулентного режиму течії. 

Необхідно підкреслити також, що практично всі дослідники згодні, що 
зменшення радіального та торцевого зазорів між зубчастим колесом та корпу-
сом передачі знижує втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного 
опору, але тільки в експериментах Y. Diab [10] та C. Changenet и P. Velex [16] 
досліджена їх чисельна залежність. 

Більш детальніший огляд досліджень аерогідродинамічного опору обертанню 
зубчастих коліс наведений у [17], але навіть з такого скороченого аналізу емпіричних 
залежностей зрозуміло, що оцінка впливу того чи іншого параметру на втрати поту-
жності суттєво відрізняється у різних авторів. Спроба ж застосувати ці залежності 
для розрахунку втрат потужності для зубчастих коліс з однаковими параметрами по- 
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казала, що результати відрізняються на 25%...400%. Такі розбіжності на наш погляд 
не можуть бути пояснені різними умовами та методиками проведення експериме-
нту. Тобто необхідні теоретичні дослідження, що дозволять зрозуміти природу ае-
рогідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс за різних умов змащування. 
Результати таких досліджень можуть стати підвалинами інженерних методів розра-
хунку втрат потужності внаслідок аерогідродинамічного опору, які не можуть бути 
не враховані при розробці високошвидкісних енергоощадних зубчастих передач. 

 

Ціль статті. Теоретично обґрунтувати функціональні залежності впливу конс-
труктивних та експлуатаційних факторів на втрати потужності внаслідок аерогідро-
динамічного опору в високошвидкісних енергоощадних  зубчастих передачах. 

 

Постановка задачі. З метою вивчення закономірностей руху оливоповітряної 
суміші в просторі між зубцями колеса використані інструменти технології обчислюва-
ної гідродинаміки із застосовуванням програмного продукту FLUENT. Чисельно ви-
рішувалися рівняння нерозривності і осереднені за Рейнольдсом рівняння Нав’є-Сто-
кса. У результаті числового експерименту отримано розподіл швидкостей і тиску оли-
воповітряної суміші в западинах зубчастого колеса, що швидко обертається. Встанов-
лено, що а) при обертанні зубчастого колеса значна частина оливоповітряної суміші 
рухається разом із западиною; б) у западинах виникає циркуляційний рух оливоповіт-
ряної суміші з невеликою відносною швидкістю; в) тиск у западинах зменшується в 
радіальному напрямку (від кола голівок до кола ніжок зубців); г) у западинах утворю-
ється осьовий потік оливоповітряної суміші в напрямку "торцева поверхня зубчастого 
колеса – серединна частина зубчастого вінця", а потім у радіальному напрямку.  

З метою визначення в аналітичному вигляді інтегральних характеристик диси-
пації енергії внаслідок аерогідродинамічного опору запропоновано спрощену мате-
матичну модель, яка базується на таких припущеннях: а) аеродинамічний опір у за-
падинах визначається силою Коріоліса, що спричинена радіальною швидкістю виті-
кання оливоповітряної суміші при її обертанні разом із зубчастим колесом; б) дода-
тковими видами дисипації енергії є в’язкістне тертя оливоповітряної суміші на ро-
бочих поверхнях і головках зубців, торцевих поверхнях зубчастого колеса та галь-
мування потоку суміші в зазорі між зубчастим колесом і картером зубчастої пере-
дачі; в) радіальна швидкість оливоповітряної суміші в западинах і швидкість обер-
тання зубчастого колеса є сталими величинами; г) перехідні режими відносної течії 
оливоповітряної суміші відсутні (режим або ламінарний, або турбулентний).  

 

Результати досліджень. Отримано аналітичну залежність для розрахунку втрат 
потужності внаслідок аерогідродинамічного опору обертанню і-го зубчастого колеса: 
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де безрозмірний момент аеродинамічного опору: 
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безрозмірний момент гідродинамічного опору при зануренні зубчастого колеса в 
оливну ванну: 
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відносна швидкість заповнення оливою западин через торцеві перетини останніх: 
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коефіцієнт, що залежить від геометричних параметрів зубчастого колеса 
 

     ;3costgtgcossin 225,1
ifaii A

 
 

g – прискорення земного тяжіння, м/с2; k0 – швидкісний коефіцієнт, що залежить 
від форми отвору витікання оливи із западини зубчастого колеса; αa, αf, α – кути 
профілю евольвенти на колах западин та вершин і верстатного зачеплення відпо-
відно, рад; β – кут нахилу лінії зубців, рад; Ai=rai/ri – відносний радіус кола вершин; 

iii rbb  – відносна ширина зубчастого вінця; Bi=rfi/ri – відносний радіус кола за-

падин; ra, ri – радіуси кіл вершин і западин відповідно, м; 
ii aa  – відносна 

щільність суміші в западинах; xi – коефіцієнт зсуву ріжучого інструменту. 
Аналіз розрахунків за рівнянням (2) показав, що принциповим чинником, 

який визначає аерогідродинамічний опір, є сили Коріоліса – 75-80% від усіх 
втрат. Моменти сил в’язкісного тертя торцевих поверхонь зубчастих коліс 
 

iMC  і в радіальному зазорі між голівками зубців та корпусом передачі  
iRC  

складають відповідно 15-17% та 3-10%. 
Встановлено, що оливоповітряна суміш викидається з западин відцентро-

вими силами та засмоктується через торцеві перетини міжзубцевого простору. На 
підставі рівняння масового балансу визначена щільність оливоповітряної суміші в 
западинах зубчастого колеса: 
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sk  – швидкісний коефіцієнт торцевого пере-

тину западини;  22
2,12,1 4 iii BABy   – коефіцієнт торцевого зазору 

ir2,12,1  – відповідні відносні торцеві зазори;  2
колa VpEu   – критерій 

Ейлера; ap  – атмосферний тиск, МПа; k – показник адіабати оливо-повітряної 

суміші;    kkk 1 ; iiкол rV   – колова швидкість, м/с.  

За умови значних колових швидкостей обертання і відсутності торцевих 

зазорів у западинах визначено критичну щільність –   
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Теоретично встановлено граничне значення числа Ейлера, що визначає досяг-
нення критичної щільності оливоповітряної суміші в западинах зубчастого колеса:  
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де ats ppt  1  – локальне відносне підвищення тиску за умови повного га-

льмування потоку у торцевому зазорі. 
Проведений аналіз сил, що діють на змащувальну рідину між зубцями, засвід-

чує наявність двох режимів руху оливи в западинах колеса при його зануренні в оли-
вну ванну, які характеризуються співвідношенням відцентрових, гравітаційних, гід-
ростатичних сил і сил в’язкості та Коріоліса. Межа цих режимів визначається кри-
тичним значенням числа Рейнольдса *Reа . За умови *ReRe аа   сили в’язкості пере-
вищують відцентрові та гравітаційні сили, й олива утримується в западинах. В ін- 
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шому випадку западина залишається частково заповненою. Досліджено залежність 
*Reа  від геометричних параметрів зубчастого колеса та глибини занурення останнього 

в оливну ванну. Виявлено, що кількість оливи в западинах залежить не лише від час-
тоти обертання колеса, але й від площі торцевого перетину западини, що визначається 
геометричними параметрами колеса та величиною торцевих зазорів. При зменшенні 
торцевих зазорів за критичні значення kp

2,12,1    12,1 y  визначальною стає площа 

торцевого зазору. Критичне значення торцевого зазору запропоновано розраховувати 
так:    iii

кр
i BBA  222 . При перевищенні критичних значень зміна торцевого за-

зору не впливає на втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного опору. 
 

Висновки. 
1. Запропоновано прості аналітичні вирази, які надають можливість з мі-

німальними витратами обчислювальних зусиль визначати енергетичну ефек-
тивність високошвидкісних зубчастих передач. 

2. Виявлено природу аерогідродинамічного опору обертанню зубчастих ко-
ліс: а) основним фактором є сили Коріоліса; б) нелінійність впливу на втрати по-
тужності ширини зубчастого вінця обумовлена протиріччю зростанням сили Ко-
ріоліса та зменшенням щільності оливоповітряної суміші між зубцями при збіль-
шенні ширини зубчастого вінця. 

3. Отримано залежності, що визначають межі: а) впливу торцевих зазорів на 
втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного опору; б) застосування змащу-
вання зануренням; с) розрідженості суміші в просторі між зубцями. 

4. Отримані залежності стали основою інженерних методів аналізу енер-
гоефективності високошвидкісних зубчастих передач, які дозволяють оптимі-
зувати їх геометричні параметри за умови максимального ККД. 
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ВИЗНАЧЕННЯ МОЖЛИВОСТІ ПРОФІЛЮВАННЯ ВИХІДНИХ 
КОНТУРІВ ЦИЛІНДРИЧНИХ ПРЯМОЗУБИХ ПЕРЕДАЧ 
КРИВИМИ ДРУГОГО ПОРЯДКУ 

 
У статті розглянуто можливість застосування еліпсу, параболи та гіперболи для утворення про-
філю вихідного контуру. Визначено граничні параметри профільного кута і коефіцієнта висоти 
профілю, за яких застосування зазначених кривих є можливим. Розроблено рекомендації з вибору 
параметрів вихідного контуру таких передач, установлено зв'язок між ними. Запропоновано загаль-
ний алгоритм вибору параметрів. Перевірено можливість застосування гіперболічного вихідного ко-
нтуру замість традиційного та вихідного контуру для авіаційних зубчастих коліс. З використанням 
результатів даної роботи можна проводити подальші дослідження геометрії таких передач. 

Ключові слова: вихідний контур, прямий зуб, профільний кут, зубчаста рейка. 
 
Вступ. Актуальність завдання. Якісні показники зубчастих приводів, 

що входять до складу більшості сучасних машин, дуже суттєво впливають на 
технічний рівень та показники самих машин. Річні обсяги виробництва машино-
будівної галузі передових країн світу постійно зростають. Про це свідчать і пос-
тійно зростаючі обсяги виготовлення зубчастих коліс [1]. Через це завдання під-
вищення якості передач зачепленням набуває особливої актуальності. 

 

Аналіз літератури. Досить розповсюдженим способом удосконалю-
вання передач є вибір для них раціональних геометричних параметрів. Такий 
спосіб знайшов своє відображення у наукових працях багатьох вітчизняних 
та зарубіжних учених, починаючи з синтезу евольвентного зачеплення [2] і 
закінчуючи працями останніх років, наприклад [3-5], де геометрія вихідного 
контуру синтезується безпосередньо за критеріями працездатності [6] або за 
лінією зачеплення та забезпечує опукло-ввігнутий контакт.  

У цих працях автори розглядають робочу та перехідну ділянки вихідного 
контуру окремо, причому для вибору їх параметрів приймаються до уваги різні 
критерії працездатності. Параметри робочого профілю вибирають за контакт-
ною міцністю, перехідної ділянки – за згинальною міцністю. Таких підхід є 
цілком логічним, але запаси за даними критеріями можуть істотно відрізнятися 
одне від одного, особливо для евольвентних передач.  

Новий підхід до утворення профілю вихідного контуру запропоновано в ро-
боті [7]. Він полягає у одночасному визначенні форми обох ділянок профілю, як 
розв’язок єдиної задачі. Для реалізації такого підходу мають перспективи гладкі 
криві, що дозволять описати обидві ділянки вихідного контуру однією функцією. 

Вибір їх раціональних параметрів дозволить зрівняти або наблизити зна-
чення запасів за контактною і згинальною міцністю. Прикладом таких кривих 
можуть бути криві другого порядку. Найпоширеніша з них крива, що застосо-
вувалася для профілювання вихідного контуру, – це коло. Воно описує вихід-
ний контур передач Новікова [8] та конхоїдальних передач, які відомі давно та 
досліджуються дотепер [9, 10]. Однак в обох випадках коло застосовується для 
профілювання лише робочої ділянки вихідного контуру, і для таких вихідних 
контурів потрібна окрема перехідна крива.  
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