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Резюме: в настоящата работа са представени редица методи за пресмятане на работния обем и теоретичния дебит на 
зъбни помпи с външно еволвентно зацепване. Разгледани са зависимостите, предложени от различни автори за определяне на 
тези показатели, като е извършено сравнително изследване на точността при определяне на работния обем за конкретна зъбна 
хидравлична машина, за която опитно са дешифрирани геометричните параметри. Резултатите показват значително 
отклонение от дадената заводска стойност на работния обем, като в някои случаи това отклонение надвишава 25%. 
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1. Въведение:  
Основен параметър на обемните хидравлични машини е 

работният обем q . Той зависи от геометричните размери на 
машината, като принципно се пресмята по следната 
обобщена формула: 

k.z.Vq K= , 
където KV  е обемът на една работна камера, z - броят на 
работните камери, k - кратността на изменение на обема на 
камерите за едно завъртане на вала на машината. 

Работният обем за различните обемни машини, 
включително и за зъбните, се определя чрез пресмятане по 
зависимости, получени на основата на геометрични решения 
за обема на работните камери и често се нарича геометричен 
обем на машината. 

Мощността на помпата е основна величина, която 
характеризира големината на преобразуваната от машината 
енергия. Налягането в даден момент на развитие на 
техниката е стандартна величина, което определя дебитът на 
помпата като една от основните технически характеристики. 
Добре е известно, че теоретичният дебит TQ  е 
правопропорционален на работния обем и честотата на 
въртене на вала на машината n : 

nqQT = . 
Изследвано е влиянието на различни фактори върху 

дебита на зъбните помпи [7], но изходна величина е 
работният обем на машината. В литературата се използват 
различни методи (подходи) при определяне на работния 
обем на зъбните хидравлични машини – геометричен и 
енергетичен. Всички те са свързани с определяне лицето на 
напречното сечение на междузъбието във функция на ъгъла 
на завъртане на задвижващия вал. За тази цел се използва 
теорията на евовентното зъбно зацепване [5,14]. 

За определяне на теоретичния дебит на зъбните помпи в 
литературата има много формули, които се различават както 
по своята структура, така и по своята точност [4], без да се 
дават конкретни указания.  

Целта на настоящата работа е да се представят 
различните методи и зависимости за пресмятане на работния 
обем на зъбни помпи с еволвентни зъбни колела и да се 
изследва точността на получаваните по тях стойности.  

2. Зависимости за пресмятане на работния 
обем на зъбни хидравлични машини 

В таблица 1 е даден списък с използваните в работата 

означения на отделните величини. 
 

Т а б л и ц а 1. Основни означения и термини в работата: 
Означение Наименование 

QТ теоретичен дебит на зъбната помпа 
q Работен обем на помпата 

n (ω ) честота (ъглова скорост )на въртене на вала 
на помпата 

Wa  Междуосово разстояние 

( )WW rd  диаметър (радиус) на началната окръжност 

( )bb rd  диаметър (радиус) на основната окръжност  

( )aa rd  диаметър (радиус) на върховата окръжност 

( )ff rd fd  диаметър (радиус) на петоватаU окръжност 

b  ширина на зъбния венец 
m  модул 
z брой зъби 
ah  височина на зъба 

x  коефициент на коригиране 
ε  коефициент на припокриване 
α  ъгъл на изходния контур 
Wα  ъгъл на зацепване 

i  предавателно отношение на зъбната 
предавка 

ω  ъглова скорост на въртене на колелото 
θ  ъгъл на завъртане на вала 
l  дължина на  отсечката от полюса на 

зацепване до произволна точка върху 
работната линията на зацепване. 

2/ablo =  дължина на  линията от полюса на 
зацепване до първата точка на зацепване  

L=AB/2 дължина на линията на зацепване 
 
При едни от първите изследвания върху определяне на 

теоретичния дебит на зъбни помпи работният обем е 
определян чрез лицата на напречните сечения на зъбите и 
междузъбията. Използвани са формулите (на Меншиков), 
дадени в литература [10]: 

nbzA2Q TT = , 
nbzA2Q ST = , 

където TA  и SA  са съответно площта на напречните 
сечения на зъба и междузъбието на зъбните колела.  

Една от най популярните приближени формули за 
работния обем и теоретичния дебит на зъбните помпи с 
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външно зацепване, която е удобна за предварителни и 
проверочни изчисления, е получена при предпоставката; че 
обемът на зъба е равен на обема на междузъбието. Тогава 
обемът течност; който зъбната помпа може теоретично да 
подаде за едно завъртване на колелата, е равен на сумата от 
обемите на междузъбията на двете колела, при отчитане 
обема следствие на радиалните хлабини между радиусите на 
върховата окръжност на едното колело и на петовата 
окръжност на другото. Обемът на течността в този обем не 
се отчита, защото при въртене на колелата той всъщност не 
се изменя и представлява един вреден (мъртъв) обем, който 
непрекъснато се върти при работа на помпата.   

Като се има пред вид изложеното, за средния теоретичен 
дебит на зъбна помпа с две еднакви зъбни колела се 
получава формулата: 
1.)  ( ) nbadanqQ wawT −π== , 
където: ( )badaq waw −π=  е работният обем на помпата.  

За нормални некоригирани зъбни колела тези величини 
се пресмятат по формулите: 
2.)  zmaw = , 
като при  височина на зъбите mha =  имаме 
3.)  ( )2zmda += . 

За помпи с такива зъбни колела формулата за работния 
обем приема вида  
4.)  bzm2q 2π= . 

При коригирани зъбни колела с коефициент на 
коригиране x  за работния обем се получава:  
5.)  ( )bx2zm2q 2 +π= . 

Тази формула важи при използване на стандартен 
изходен контур ( 25,0c,1h,20 **

a
о ===α ), докато при 

използване на нестандартен изходен контур формулата 
приема следния вид: 
6.)  )x2z(mh.b.2q 2*

a +π=  
Немският учен Тома първи използва теорията на зъбното 

зацепване за определяне на теоретичния работен обем на 
зъбните помпи [6]. Той получава известната в литературата 
формула, валидна при еднакъв брой зъби на двете зъбни 
колела 21 zz =  и продължителност на зацепване 1=ε : 

7.)  b
3
t

4
ar2q

2
o

2
W2

a 









−−π= , 

където 
z
r2t b

o
π

=  е стъпката по основната окръжност с 

радиус br . Тази формула на Тома не отчита факта, че 
коефициентът на припокриване ε  на зъбните помпи винаги 
е по-голям от единица.  

Юдин [8] изчислява теоретичния работен обем на 
зъбните помпи по следната формула, получена на базата на 
геометричния подход: 

8.)  b)
12
t

.krr(2q
2
b2

w
2
a −−π= , 

където 2364k ε+ε−= . 
Авторите от [1,2] представят работния обем в следния 

вид: 

9.)  )
3

tan.cos
z
11(

cos
tan.cos.m.bzq

2
0

2

0
22 αα

−−
α
α

α= . 

Анализирайки зависимост (9) се вижда, че работният 
обем на зъбната помпана е пропорционален на квадрата на 
модула на зацепване и квадрата на броя на зъбите. 

В [9] са разгледани възможностите за използване на 
некоригирани зъбни колела и влиянието им върху 
характеристиките на зъбните помпи. Резултатите от 
симулацията показват, че теоретичният работен обем на 
помпата се увеличава, когато се използват коригирани зъбни 

колела. Резултатите показват също, че затвореният 
(захапаният) обем и коефициентът на неравномерността на 
дебита намаляват. При пресмятане на работния обем авторът 
използва енергетичния метод, основа на който е 
теоретичният въртящ момент: 

10.)  ]
12
t).i1()rr(irr.[b.q
2
b2

w
2
a

2
w

2
a −−−+−π= . 

При помпи с две еднакви зъбни колела 
(i=1, 2w1w2a1a rr;rr == ) горната формула приема вида: 

11.)  ]rr.[b.2q 2
w

2
a −π= . 

За работния обем на помпи с некоригирани зъбни колела 
зависимостта има вида: 

12.)  )]
12

cos
1(z[bm2q 0

22
2 απ

−+π=  

Работният обем за помпи с коригирани зъбни колела е: 

13.)  
]

6
cosm)

2
)xz(m(

)
2

mzmmxmz[(.bq

222
2

2

απ
−

+
−

−−++π=
  

Авторите от [13] изчисляват работния обем на зъбни 
помпи чрез пресмятане на лицето на междузъбията, като 
изваждат от него минималния захапан обем в областта на 
зацепването. Те  използват формулите на Takahashi и 
Ichikawa: 

14.)  
















α
π

−

−−−−++
π

=
2

2

22
2

cos
3

)yz())xy(22z(

2
bmq , 

където m/)aa(y w −= . 
Средният теоретичен дебит може да се пресметне чрез 

минималния и максималния моментен дебит на помпата по 
зависимостта: 

2
QQQ minmax

T
+

= . 

За работния обем в този случай се следва: 

15.)  
ω
+

π=
+

== minmaxminmaxT QQ
n2
QQ

n
Qq  

В [3] и [6] моментният теоретичен дебит на зъбната 
помпа се получава като сума от моментния дебит на 
водещото и видимото зъбни колела: 
16.)  [ ]2

ww
2

a
22

bm )tg(tgtgrbn2Q θ−α−α−απ= ,  
като maxQ  е при wtgα=θ , minQ  - при z/tg w επ−α=θ . 

В този случай работният обем ще бъде: 

17.)  )
z2

r..
rr(b.2q 2

2
b

22
2
w

2
a

πε
−−π= . 

В [11] авторите извеждат следната зависимост за 
моментния дебит  

18.) 

 

( )

( )






















−β
−

+

+−β
−

ω−

−







+ω=

lcosr
rr

r
z
z

lcosr
rr

r

2
1

r
z
zr

2
1Q

22w
2
2b

2
2

2
2

2

1

11w
2
1b

2
1

2
1

2
2,a

2

12
1,am

 

където θ−= bio rll  е дължина на отсечката от полюса на 
зацепване до произволна точка върху работната линията на 
зацепване. 

1wi
22

wii coslr2lrr β−+=  

като maxQ  е при 0l = , ( 0, 21 =ββ ), а minQ  - при, ( 0ll = ) , 
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w1 2
α−

π
=β , w2 2

α+
π

=β . 

Авторите твърдят, че параметрите на зацепените колела 
(брой зъби, профилен ъгъл, височина на главата на зъба и 
височина на основата на зъба) оказват влияние върху 
намаляване на неравномерността на дебита; а модулът не 
влияе върху тази неравномерност. 

Manring and Kasaragadda [12] предлагат зависимост за 
определяне на моментния дебит на зъбната помпа при 
използване на различни размери на колелата: 

19.) ( )



















+−−−+= 2

2w

1w
2w1w1w

2w

1w2
2a

2
m l

r
r

1rrr
r
r

rr
2
1Q

1a
 

където: θ−= 0ll ,  

 α−α−= sinrcosrrl
222 w

22
w

2
a0 . 

При помпи с две еднакви зъбни колела 
( 2w1w2a1a rr;rr == ) горната формула приема вида: 

20.)  ]lrr[bnQ 22
w

2
aт −+π=  

като maxQ  е при 0l = , а minQ  при, ( 0ll = ). 
В този случай работният обем ще бъде : 

21.)  )
2
lrr(b.2q
2
02

w
2
a −−π= . 

Показано е, че моментният дебит на помпата е 
пропорционален на квадрата на дължината на моментната 
линия на зацепване на колелата. Резултатите от това 
проучване показват, че водещото колело на зъбната помпа 
определя теоретичния дебит на помпата докато водимото 
колело определя размера на помпата.  В резултатът на това 
следва, че може да се окаже изгодно изработването на зъбна 
помпа с голям брой зъби на водещото колело и с по-малък 
брой зъби на водимото колело. Такава конструкция ще даде 
възможност да се намали както размера на помпа (без 
намаляване на работния обем), така и да се намали 
коефициентът на неравномерността на дебита. 

В [5] моментният дебит се определя по зависимостта:  
22.)  )lrr(nb2Q 22

w
2
am −−π= , 

където )(tanrl wb θ−α= , maxQ  е при 0l = , minQ  - при 

0ll = , a 2/ABLl0 == .  
В тази работа авторът използва теоретичната дължина на 

работната отсечка AB. За работният обем се получава: 

23.)  )
2
lrr(b2q
2
02

w
2
a −−π=  

Khalaf [10] в работата си използва долното уравнение за 
пресмятане на моментния дебит в границите на завъртане на 

вала на една ъглова стъпка 
zz
π

≤θ≤
π

− : 

24.)  













 θ

α−+π=
4

cosz1z1mbn2Q w
22

m . 

Получените резултати от това проучване показват, че при 
голям модул или малък брой зъби се увеличава ле работния 
обем, но в същото време неравномерността на дебита 
нараства. 
 
4. Числени резултати 

Сравняването на стойностите за работния обем, 
пресметнат по разгледаните по-горе зависимости, е 
извършено за зъбна помпа 20A8.2X022, производство на 
фирма Капрони – гр. Казанлък [15]. По каталожни данни 
големината на работния обем на тази помпа е 3cm2,8q = . 

Стойностите на геометричните размери на зъбните 
колела са определени след тяхното опитно дешифриране и са 
представени в табл. 2. 

 

Т а б л и ц а 2. Геометрични размери  на зъбна помпа 
20A(c)8.2X022 Caproni 

№ Озна
чение Величина Стойност 

1 Wa  Действително междуосово 
разстояние  

31,4 mm 

2 а делително междуосово 
разстояние 

30 mm 

3 z Брой зъби 12 
4 m Модул 2,5 mm 
5 b Ширина на зъбното колело 13,17mm 

6 α  Профилен ъгъл на 
изходния контур 

18о 

7 x Коефициент на изместване 
на изходния контур 

0,3327 mm 

8 α  Ъгъл на зацепване за 
профили  

24,68о 

9 
ad  Диаметър на върховата 

окръжност  
37,351 mm 

10 
fd  Диаметър на вътрешната 

окръжност  
24,699 mm 

11 
wd  Диаметър на началната 

окръжност  
31,4 mm 

12 ε  Коефициент на 
припокриване. 

1,4719 

13 AB теоретична отсечка на 
зацепване 

13.1112 

14 ab Практическа отсечка на 
зацепване  

10,994 mm 

15 *
ah  Коефициент на височината 

на главата на зъба 
1.243 mm 

15 q Работен обем на помпата по 
каталожни данни 

8.2 3cm  

 
Резултатите от пресмятанията са дадени в табл. 3 
Анализът на резултатите от таблицата показват, че при 

използване на почти всички зависимости се получават 
занижени работни обеми спрямо стойността, дадена от 
завода производител на помпи. Само при някои от 
предложените зависимости - формули (6) и (12), се 
получават приблизително равни на заводската стойности. 
 
Т а б л и ц а 3. Стойности на работния обем при 
използване на различните зависимости 
 

Форм
ула 

Зависимост  q 
3cm  

(1) b)ad(a.q waw −π=  7.727 

(6) )x2z(mhb2q 2*
a +π=  8.142 

(7) )
3
t

4
a

r(b2q
2
b

2
w2

a −−π=  
6.921 

(9) 
)

3
tgcos

z
1

1(
cos
tg

cosmbzq

w
22

w

w22

αα
−−

−
α
α

α=

 

4.86 

(12) ]rr[b2q 2
w

2
a −π=  8.458 

(14) 
















α
π

−−−

−++
π

=
2

2
2

2
2

cos
3

)yz(

))xy(22z(

2
bmq  

6.235 

45

SCIENTIFIC PROCEEDINGS II INTERNATIONAL SCIENTIFIC AND TECHNICAL CONFERENCE "AGRICULTURAL MACHINERY" 2014 ISSN 1310-3946

YEAR XXII, P.P. 43-46 (2014)



(18) )
z2

r
rr(b2q 2

2
b

22
2
w

2
a

πε
−−π=  

7.210 

(22) )
2
l

rr(b2q
2
02

w
2
a −−π=  

7.202 

(24) )
2
lrr(b2q
2
02

w
2
a −−π=  

6.680 

 
5. Изводи  

Представеното изследване в настоящата работа, показва, 
че предлаганите в различни литературни източници 
зависимости за пресмятане на работния обем на зъбни помпи 
с две еднакви външно зацепени зъбни колела дават различни 
стойности. В някои случаи това отклонение надвишава 25%. 
Оказва се, че при използване на формулата за приближени 
инженерни пресмятания (6), получена при приемане на 
равенство на обемите на зъба и междузъбието се получават 
доста добри резултати. Това дава основание да се препоръча 
при пресмятане на работния обем на тези зъбни хидравлични 
машини имено тази сравнително лесна за използване 
формула.  

Анализът на представените по-горе зависимости, 
получени на база теорията на зъбното зацепване, показва, че 
при използване на теоретичната дължина на зацепване 
(формула 24), вместо практическата (действителната) 
(формули 18 и 22), се получават занижени стойности на 
работния обем. 
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