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Аннотация. В статье получены аналитические зависимости потерь мощности 
вследствие аэродинамического сопротивления вращению зубчатых колес от основных 
геометрических параметров колес и физических параметров среды. Выявлен  удельный 
вес различных составляющих потерь мощности. Проведен сравнительный анализ 
расчетных результатов с экспериментальными данными. 
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1. Введение
В современных турборедукторах окружные скорости зубчатых колес возрастают 

до 51 м/с [1] (иногда до 90 - 120 м/с [2]), а передаваемая мощность достигает 100 МВт и 
более [3]. В наиболее совершенных зубчатых передачах коэффициент их полезного 
действия  находится в пределах 98 - 99 %. При таких передаваемых мощностях потери 
составляют 1 МВт и более. Поэтому  последние несколько лет интерес к исследованиям 
путей повышения эффективности зубчатых передач значительно возрос. 

Потери энергии в зубчатых передачах условно могут быть разделены на две 
группы: потери, зависящие от передаваемой нагрузки (потери  на трения скольжения и 
качения контактирующих поверхностей зубчатой пары и подшипников)  и потери, 
независящие от передаваемой нагрузки (потери вследствие аэрогидродинамического 
сопротивления вращению зубчатых колес (аэродинамического при принудительном 
смазывании или гидродинамического при смазывании в масляной ванне)). Удельный 
вес этих потерь  составляет: 40% - потери на трение в зубчатом зацеплении; 50% -
потери на трение в подшипниках; и 10% - потери мощности вследствие 
аэродинамического сопротивления вращению зубчатых колес. [4]. 

Опубликованные исследования аэродинамических потерь также можно разделить 
на две группы. Первая группа экспериментальных исследований [2], [5], [6], [7], [8] 
сводится к определению потерь путем измерения уменьшения скорости вращения 
отдельно взятого зубчатого колеса, с последующим расчетом потерь мощности на 
основании теоремы о кинетической энергии. Вторая группа исследований проводилась 
на экспериментальных установках полностью имитирующих зубчатое зацепление  [9], 
[10]. Например, экспериментальная установка [9], имитирующая процессы в зубчатом 
зацеплении, состоит из испытуемой и контрольной зубчатых передач. Скорость 
менялась от 0 до 15000 об/мин, а нагрузка от 0 до 3,7 кВт. Авторы отмечают, что при 
нагрузке, составляющей 33 - 100% максимальной и скоростях 83 - 100% максимальной, 
аэродинамические потери становятся практически равными потерям на трение в 
зубчатом зацеплении. В перечисленных выше работах результаты приводятся в виде
эмпирических зависимостей, в которых практически отсутствует оценка влияния 
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геометрических параметров зубчатых колес на потери мощности вследствие 
аэросопротивления.

Целью настоящего исследования является разработка математической модели, 
позволяющей на базе уравнений аэродинамики описать физические процессы при 
вращении зубчатых колес. Для достижения поставленной цели необходимо решить 
следующие задачи: получить аналитические зависимости, дающие возможность с 
минимальными затратами вычислительных усилий количественно оценивать потери 
мощности, не связанные с нагрузкой, высокоскоростных зубчатых передач; сравнить 
результаты расчета с экспериментальными данными, имеющимися в открытых 
публикациях; провести сравнительный анализ влияния ключевых геометрических 
параметров зубчатых колес и параметров среды на различные составляющие 
аэродинамических потерь мощности в высокоскоростных зубчатых передачах.

2. Основное содержание и результаты работы
При вращении зубчатых колес потери мощности вследствие аэродинамического 

сопротивления его вращению можно представить в виде суммы мощностей

pbn PPPPP +++= t , (1)

где w×= nn MP - потери мощности сил давления среды на профильную поверхность 

зубьев, Вт; w - угловая скорость вращения зубчатого колеса, рад/с; bnn rFzM ××= -

момент сил Fn давления среды на профильную поверхность зубьев, Нм; ttt VFzP ××= -

потери мощности сил трения среды о профильную поверхность зубьев, Вт; Fτ - сила
трения среды о боковую поверхность зубьев, Н; Vτ – скорость течения среды вдоль 
эвольвентных профилей зубьев, м/с; w×= bb MP - потери мощности сил трения среды о 

торцовую поверхность зубчатого колеса, Нм; 525,0 rcM bb rw= - момент сил трения 

среды о боковую поверхность зубьев, Нм; bc - безразмерный момент сил трения среды 

о боковую поверхность зубьев, Нм; r - плотность среды, в которой вращается зубчатое 

колесо, кг/м3; r - радиус делительной окружности зубчатого колеса, м; pP - потери 

мощности вследствие периодического сжатия среды в пространстве между головками и 
ножками зубьев зубчатых колес, Вт; z - число зубьев колеса.

Анализ движения среды при вращении зубчатого колеса проведенный методами 
компьютерной динамики жидкости (CFD) [11], показал, что между зубьями возникает 

Рис.1. Распределение потоков среды в пространстве между зубьями при 
вращении зубчатого колеса: а – по результатам численного моделирование 
методами CFD [11], б – расчетная схема
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циркуляционное движение среды (рис. 1, а). Легко показать, что давление на зубья 
зубчатого колеса при вращении последнего в зоне циркуляционного движения 
частично или полностью компенсируется давлением центробежных сил. В полном 
объеме сила давления среды на эвольвентную поверхность действует только на участке 
АС (рис. 1, б). Сила давления среды на профильную поверхность зубьев направлена по 
нормали к эвольвенте и может быть найдена по известной формуле

aACnn AVF r25,0= , (2)

где aww cosrrV bn == - скорость перемещения среды при повороте зубчатого колеса, 

м/с; a - угол станочного зацепления, рад; ACAC blA = - площадь участка эвольвентного 

профиля зубьев (рис. 1, б), м2; b - ширина зубчатого венца, м;

)(5,0 22
cabAC tgtgrl aa -= - отрезок АС эвольвенты (рис. 1, б), м; ar - плотность 

среды между зубьями, кг/м3; )/1arccos( Aa =a - угол профиля эвольвенты на 

окружности вершин, рад; ba rrA /= - относительный радиус окружности вершин; ar -

радиус окружности вершин, м; ( )( )jaaaaa +-+-= ac tgtgtgtgtg 233 1 - тангенс угла 

профиля эвольвенты в точке С (рис. 1, б); [ ]223 cos)1(arccos ajaaa -+-= atgtg ; 

( ) a
p

jaa inv
z

tg a -+-=
22 ; z - число зубьев колеса; ( )aa

ap
j invinv

z

xtg
a -+

-
= 2

4
.

Плотность среды в между зубьями определяется исходя из условия истечения из 
сосуда неограниченной емкости с параметрами окружающей среды:
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где r  и ap - плотность и давление среды в картере зубчатой передачи соответственно, 

кг/м3 и Па; k - показатель адиабаты; ACbACn AbrbAVQ w== - объемный секундный 

расход потока среды из пространства между зубьями, м3/с; 
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осевого потока (площадь выделенной зона на рис. 1, б), м2; bf rrB /= - относительный 

радиус окружности впадин зубчатого колеса; fr - радиус окружности впадин, м.

Плотность окружающей среды в картере зубчатой передачи существенно 
зависит от количества в ней жидкостной составляющей, и определялась по формуле

( ) llgg xx rrr -+= 1 , (4)

где gx - относительное объемное содержание газообразной составляющей в среде; lx -

относительное объемное содержание жидкой (вода или масло) составляющей в среде;

gr , lr - плотность газообразной и жидкой составляющих в среде, кг/м3.

Мощность сил давления на зубья зубчатого колеса определяется формулой

)(25,0 2243
caban tgtgrzbP aawr -= , (5)

Сила жидкостного трения на эвольвентных поверхностях зубьев получена из 
закона Ньютона, в предположении ламинарного режима течения (скорость течения по 
нормали к эвольвенте распределяется по линейному закону):
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d
mmt t

t
AB

ABAB
AV

A
dn

dv
AF 222 === , (6)

где t - касательное напряжение в слое среды, Па; m - коэффициент динамической 
вязкости среды, Пас; v - скорость среды по нормали к эвольвентной поверхности, м/с; 

awat tgrtgVV bn // == - скорость течения среды по касательной к эвольвенте у 

поверхности зубьев, м/с; ( )[ ] ( )jjajaa 2/5,0 22 -=--= aaabAB tgtgtgbrA -

поверхность эвольвенты, обтекаемая средой при вращении зубчатого колеса (рис. 1, б), 

м2; ( )trmld Va/12= - толщина пограничного слоя [12] при ламинарном течении 

среды, м;  bm=l - характерный размер зубьев, м; m - модуль зубчатого колеса, м.
Окончательно мощность сил трения среды определяется формулой

( ) ( )
aa

jjawr
t 5,12

575,0325,1

sinRe23

2/

tg

tgrrbz
P aba -

= , (7)

где 
m

w 2

Re
r

= - число Рейнольдса.

Мощность сил трения среды о торцовую поверхность зубчатого колеса
535,0 rcP bb rw= , (8)

где 
5,0Re

87,3
=bc - безразмерный момент аэродинамического сопротивления 

вращающегося диска [13] для ламинарного пограничного слоя; 
2,0Re

146,0
=bc -

безразмерный момент аэродинамического сопротивления вращающегося диска [14] для 
турбулентного пограничного слоя.

Анализ полученных зависимостей (5), (6) и (7) показывает, что потери мощности 
вследствие аэродинамического сопротивления вращению зубчатых колес в 
значительной степени зависят от угловой скорости вращения, радиуса и ширины 
зубчатого колеса и числа зубьев. Для проверки адекватности предложенной модели 
были проведены расчеты для зубчатых колес со следующими параметрами: ширина 
зубчатого венца 30 и 60 мм, число зубьев 24, 36 и 72, делительными диаметрами 144 и 
288 мм, модулями 4 и 6 мм. Результаты расчетов и их сравнение с экспериментальными 
данными приведены на рис. 2. При угловой скорости вращения зубчатых колес 1200 
рад/с распределение  потерь по составляющим приведены на рис. 3.

3. Заключение
Таким образом, выполненные исследования позволили сделать следующие 

выводы: - основными видами потерь мощности сил аэродинамического сопротивления 
вращению зубчатого колеса являются потери вследствие повышения давления на 
поверхности зубьев, потери жидкостного трения на эвольвентных поверхностях зубьев 
и торцевых поверхностях зубчатого колеса; - допущения, принятые при  выводе 
зависимостей (5), (6) и (7) вполне оправданы, что подтверждается сравнительным 
анализом результатов расчета с экспериментальными данными (погрешность не 
превышает погрешности эксперимента); - разработанная математическая модель может 
быть использована для количественной оценки эффективности зубчатых передач на 
первоначальных этапах проектирования; -  проведенный анализ позволяет наметить 
пути снижения потерь мощности вследствие аэродинамического сопротивления
вращению зубчатых колес в высокоскоростных и тяжелонагруженных передачах.



301

0 200 400 600 800 1000 1200
0

250

500

750

1000

угловая скорость вращения вала колеса, рад/с

по
те

ри
 м

ощ
но

ст
и,

 В
т

угловая скорость вращения колеса, рад/с

0       200   400    600    800   1000  1200

1000

750

500

250

0

б

0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
0

100

200

300

400

500

600

700

800

900

1000

0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
0

200

400

600

800

1000

1200

1400

1600

1800

0            400           800        1200        1600

1800

1400

1000

600

200

а

1000

800

600

400

200

0

по
те

ри
 м

ощ
но

ст
и,

 В
т

в

0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
0

1000

2000

3000

4000

5000

6000

7000

8000

9000

1000010000

8000

6000

4000

2000

0
0            400           800        1200        1600 0            400           800        1200        1600

г

Рис.2. Распределение потерь мощности по составляющим:             - потери мощности на 
трение на торцах зубчатого колеса;              - потери мощности вследствие роста 
давления в пространстве между зубьями;                 - потери мощности на трение на 
эвольвентных профилях зубьев;                  -  расчетные суммарные потери мощности 
вследствие аэродинамического сопротивления;                  - суммарные потери 
мощности вследствие аэродинамического сопротивления, определенные 
экспериментально [2]. а) – b = 60 мм; m = 4 мм; z = 36; б) b = 60 мм; мм; z = 36; г) – b 
= 30 мм; m = 4 мм; z = 72
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ANALYSIS OF WINDAGE POWER LOSSES IN GEARED TRANSMISSIONS
StavytskyyV.V., Nosko P.L., Likhodeev S.I. (East Ukrainian National University named after

Vladimir Dal, Vladimir State University, Lugansk, Vladimir, Ukraine, Russia)
Abstract: A series of formulas which enable accurate prediction of windage losses for one pinion 
characteristic of gear transmission geometry are presented. The results are based on analysis of 
aerodynamic forces (pressure and viscous) within the air-oil atmosphere that are present within a 
gearbox. Obtained results have been experimentally validated over a wide range of speeds and gear 
geometries. 
Key words: gears, windage loss, torque, rotational speed, face width, number of teeth.

АНАЛІЗ КОМПОНЕНТІВ ВТРАТ ПОТУЖНОСТІ ВНАСЛІДОК АЕРОДИНАМІЧНОГО 
ОПОРУ ОБЕРТАННЮ ЗУБЧАТИХ КОЛІС

Анотація: У статті отримані аналітичні залежності втрат потужності внаслідок 
аеродинамічного опору обертанню зубчатих коліс від основних геометричних параметрів коліс 
і фізичних параметрів середовища. Виявлена  питома вага різних компонентів втрат 
потужності. Проведений порівняльний аналіз розрахункових результатів з 
експериментальними даними. 
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