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де узагальнений імпульс  
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а частина імпульсу пов’яана з нестаціонарністю в’язей 
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Таким чином, якщо прийняти динамічну природу метрики фізичного 

простору, її можна узагальнити на абстрактні багатовимірні простори, якими є 

постір конфігурацій і фазовий простір.  
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ДОСЛІДЖЕННЯ ВПЛИВУ КУТА ЗАЧЕПЛЕННЯ 

НА ПАРАМЕТРИ ПРЯМОЗУБОЇ ЦИЛІНДРИЧНОЇ ПЕРЕДАЧІ 

 

Пропонується дослідження залежності деяких геометричних параметрів 

зачеплення, а також контактної міцності від кута зачеплення. Кут профілю  

рейки (ріжучого інструмента) стандартизовано, найчастіше його значення 

=20°. Якщо зубчасті колеса виготовлені без зміщення ріжучого інструмента, 

кут рейки співпадає з кутом зачеплення. Зазначимо, що в сучасній англомовній 

літературі кут  називають кутом тиску (pressure angle), бо його значення 

суттєво впливає на розподіл сил у зачепленні. Традиційні методи виготовлення 

зубчастих коліс не можуть забезпечити активне варіювання кута профілю рейки 

на відміну від аддитивних технологій (3D друк), де кут зачеплення можна легко 



 180 

змінювати. Тому дослідження та оптимізація параметрів з урахуванням 

сучасних можливостей виготовлення зубчастих коліс набуває актуальності. 

Будемо використовувати відомі розрахункові аналітичні залежності з 

теорії евольвентного беззазорного зовнішнього циліндричного зачеплення [1, 2] 

для аналізу параметрів. 

Приймемо наступні початкові вихідні дані: ha* = 1.0; c* = 0.25; u12 = 5; 

x1 = 0; x2 = 0; m = 3 мм. Де ha* – коефіцієнт висоти головки зубця; 

c* – коефіцієнт радіального зазору; u12 – передатне відношення зубчастої 

передачі; x1, x2 – коефіцієнти зміщення рейки при нарізанні шестерні і колеса 

відповідно. Досліджувалась величина кута зачеплення від min=15° до max=35°, 

кількість кроків у дослідженні M = 200. 

Перш за все кут рейки впливає на мінімальне число зубців шестерні. 

Розглянемо зміну zmin в залежності від кута профілю рейки 
( )
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На рис. 1,а показані дві криві. Червона крива показує функціональну 

залежність zmin від кута профілю рейки. Звісно, що число зубців це ціле число, 

тому синя крива показує як змінюється мінімальне число зубців, якщо ввести 

функцію округлення до більшого цілого числа. Тому ми бачимо пилоподібну 

(дискретну) форму графіка. У всіх розрахунках u12=const. Приймемо, що z1 буде 

дорівнювати zmin, а значить і z2 буде залежати від кута   (
1212

uzz = ).  

Радіуси основного кола ( )= cosrrb  також залежать від кута , результати 

обчислень зображені на рис. 1,б. Суцільними кривими показано залежності 

радіусів основного кола, які розраховані аналітично, а хрестиками показані 

дискретні результати з результатами розрахунків відповідної величини в 

Autodesk Inventor [3]для зіставлення. 

Останнє розрахункове значення було отримано при значенні кута 

профілю  = 35°, тому що в Autodesk Inventor [3] є певні обмеження стосовно 

цього кута для уникнення загострення вершин зубців. У дослідницьких цілях 

отримати профіль зубців з кутом  > 35° в Autodesk Inventor неможливо. 

Якщо б значення x1 і x2 відрізнялися від нуля, то формули для 

знаходження товщини зубця по будь якому колу були б значно складнішими 

(див. [1, 2]). Як видно з наступної формули товщина зубця по основному колу 

при нульовому зміщенні залежить тільки від кута профілю рейки 
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Формули (1) не враховують явище підрізання ніжки зубця. Тому ми тут 

загострюємо увагу, що потрібно додатково перевіряти і контролювати це 

явище. У випадку підрізання зубця його реальна товщина по основній 

окружності буде меншою ніж у розрахунках за формулами (1). Якщо 

використовувати майстер Autodesk Inventor для моделювання зачеплення, то 

перший результат не демонструє цього явища, якщо воно виникає. 

На рис. 1,в показано зміну параметрів Sb1 і Sb2. Можна побачити, що для 

шестерні товщина зубців Sb1 майже стала (зростає ледве помітно), а для 
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більшого зубчастого колеса Sb2 зростає швидше. Така поведінка цих кривих 

(товщини не зменшуються) свідчить, що напруження згину не будуть 

збільшуватись. 

 

 
 а) б) 

 

 в) 

Рис. 1 – Мінімальне число зубців шестерні: 

а – мінімальне число зубців zmin; б – радіус основного кола; 

в – товщина зубця за основним колом. 

На рис. 2,а показані контактні напруження, які були розраховані за 

стандартною методикою [4] при всіх незмінних параметрах за винятком 

параметра . 

Габарити передачі на фронтальній проекції розраховувались за 

наступною формулою згідно методики наведеної в [5]: 

 ( ) ( )20220
221

++++= rrarS . (2) 

Площа перерізу передачі суттєво знижуються з ростом кута профілю  (див. 

рис. 2,б). 

 
а)                                                                б) 

Рис. 2 – Контактне напруження і габарити передачі 

а – контактне напруження; б – габарити передачі (z1 = zmin) 
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Висновки 

 

1) З рис. 2,а видно, що при кутах  більше 28 напруження сильно 

зростають (величина сходинки зростає і згодом стає значно більшою), а 

габарити зменшуються вже незначно. Тому дослідження підтвердили відомий 

факт, що найбільш раціональний діапазон кутів зачеплення 20–28, (до 20 

може виникати підрізання та інші шкідливі явища). 

2) Значення кута зачеплення  в діапазоні 20–25 (навіть до 28) можна 

досягти використанням стандартного зубонарізного інструмента (з =20) та 

максимально допустимого зсуву x1=хмакс. 
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ОЦІНКА ЙМОВІРНОСТІ УТВОРЕННЯ КОНДЕНСАТУ 

В ОХОЛОДЖУВАЧАХ НАДДУВНОГО ПОВІТРЯ 

 

При проектуванні та випробуваннях охолоджувачів наддувного повітря 

(ОНП) та систем охолодження ДВЗ необхідно врахувати режими роботи, при 

яких відбувається конденсація вологи в наддувному повітрі, щоб оцінити 

можливі наслідки даного процесу. Особливо важливо враховувати, що 

конденсація вологи супроводжується виділенням тепла в процесі фазового 

переходу, що тягне за собою підвищення температури повітря, яке проходить 

через ОНП, та збільшення теплового потоку, що передається від ОНП до 

охолоджуючої рідини. Це, у свою чергу, може призвести до підвищення 

температури масла та охолоджуючої рідини в системах двигуна. Врахування 


