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ях с конструктивными особенностями НД21/4, где один плунжер за 
один оборот кулачкового вала совершает четыре рабочих хода. При 
этом возвратно-поступательное движение сопровождается враща-
тельным, а более высокая динамика нагнетания топлива вызывает 
большую деформацию прецизионной пары. 

В свою очередь, наблюдения указывают, что ресурс ТНВД 
УТН-5 и НД21/4 значительно ниже ресурса таких же типов ТНВД, 
эксплуатирующихся в условиях средней полосы России и Респуб-
лики Беларусь в 2…2,5 раза. 

На наш взгляд, основной причиной уменьшения ресурса ТНВД, 
установленная на дизеле Д144 и эксплуатирующихся в составе 
трактора Т-28Х4М в хлопкосеющих районов Республики Таджики-
стан, является повышенная температура топлива, достигающая в 
корпусе ТНВД до 90 0С. 
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Аннотация: в статье Сафарова Х. и Холова Д. Т. рассмотрены вопросы по-
вышения долговечности зубчатых передач при восстановлении опор подшипни-
ков. Теоретически обосновано влияние упругости опор подшипников на распре-
деление нагрузки по длине контактных линий зубьев зубчатых колес. Создание 
упругих опор подшипников, при ремонте коробок передач автомобилей обеспечи-
вает снижение коэффициента концентрации нагрузки по длине контактных линий 
зубьев и, соответственно, повышает долговечность зубчатых передач. 

Abstract: the article discusses the issues of increasing the durability of gears during 
the restoration of bearing supports. The effect of the elasticity of bearings on the distri-
bution of the load along the length of the contact line of the teeth of the gears is theoreti-
cally substantiated. The creation of elastic bearings during the repair of car gearboxes 
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provides a decrease in the load concentration factor along the length of the contact line 
of the teeth and, accordingly, an increase in the durability of gears. 
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Введение. На долговечность зубчатых колес оказывает влияние 

большое число факторов, в том числе конструктивные, технологи-
ческие и эксплуатационные. Долговечность зубчатых передач, в 
большинстве случаев, ограничивается ресурсом зубьев колес. Зуб-
чатые колеса относятся к деталям, выбраковывающимся при не-
большом относительном износе, при котором толщина зуба 
уменьшается всего на 1…3 %. 

Основная часть. Прогнозирование долговечности зубьев по 
обусловленной средней величине степени повреждений зубьев оп-
ределяли из уравнения кривой контактной усталости [3]. 

m G н
н н Gб N C ,                            (1) 

где нб – допускаемое контактное напряжение; нN – наработка до 

достижения допустимой степени повреждения зуба (долговеч-
ность); 

G Hm – показатель степени уравнения кривой усталости; 

CG – постоянная уравнения кривой контактной усталости. 
Допускаемое контактное напряжение [3]. 
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где q – удельная контактная нагрузка; прE – приведенный модуль 

упругости сопряженных зубьев зубчатых колес; рпР – приведенный 

радиус кривизны; Eпр и Ppn – определяется по уравнением. 
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где 1E , 2E  – модули упругости материала шестерни и колеса; 

1Р , 2Р  – радиусы кривизны шестерни и колеса. 
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Радиусы кривизны 

1
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d
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где 1d  и 2d  – диаметры делительных окружностей шестерни и  коле-

са;  – угол зацепления. 

Подставив (3) в (4) и проведя преобразования, получим 
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При равномерном распределении удельной контактной нагруз-
ки по длине контактных линий 
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,                                                 (7) 

где Pn– нормальная сила, определяемая по формуле 
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где k – рабочая длина контактной линии; М1 – вращающий момент 

на шестерне. 
Однако в зубчатой передаче неизбежны деформации и погрешно-

сти изготовления, вызывающие неравномерность распределения на-
грузки по длине контактных линий зубьев. В связи с этим, в формулу 
(7) в место q подставляем расчетную удельную нагрузку и получим: 
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где нk  – коэффициент неравномерности распределения нагрузки 

по длине контактных линий зубьев; кК – коэффициент, учиты-

вающий дополнительные динамические нагрузки в зацеплении от 
погрешностей изготовления; К  – коэффициент, учитывающий 

непостоянство суммарной длины контактной линии. 
В прямозубых передачах, величина lk колеблется от в в зоне од-

нопарного зацепления до 2в в зоне двухпарного зацепления. Для 
расчета принимали lk = в. 
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Подставляя значения Рпр и q в формулу (2), заменив 
sin 2
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Показатель степени и постоянные уравнения кривой контакт-
ной усталости, определяются по формулам . 

GH н m spm m G  ,                                   (11) 

G н с spG C G  ,                                     (12) 

где m
GH

 и Gн – параметры уравнения кривой усталости; m , с – ко-

эффициенты, характеризующие условия работы передачи; spG – допус-

каемая степень повреждения наиболее разрушенной площадки контакта. 
Если за обусловленную среднюю величину степени поврежде-

ний зубьев принять начало прогрессирующего выкашивания, то 
m

GH
 = 4,65. Тогда, уравнение (1) примет вид 

4,65
н н Gб N С  (13) 

После подстановки значений (10) и (12) в (13) получим 
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Выражение (14) показывает, что долговечность зубчатых пере-
дач зависит от конструктивных, технологических параметров и ус-
ловий работы зубчатых передач. Одним из путей повышения дол-
говечности зубчатых передач, при ремонте машин является сниже-
ние коэффициента неравномерности распределения нагрузки по 
длине контактных линий зубьев. 

Коэффициент неравномерности нагрузки определяли по фор-
муле А.И. Петрусевича [10] 
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где qmax, qср – соответственно максимальное и среднее значение 
удельной нагрузки; в – ширина зубчатого венца; С – удельная же-
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сткость зубьев;    – угол перекоса осей зубчатых колес; d1– диа-

метр делительной окружности ведущей шестерни. 
Анализ формулы (15) показывает, что снизить коэффициент 

неравномерности нагрузки по длине контактных линий зубьев 
можно путем снижения удельной жесткости зубьев и угла, переко-
са осей зубчатых колес. Снизить жесткость самого зуба при ремон-
те машин не представляется возможности, однако имеется возмож-
ность снизить жесткость опор подшипников, что приведет к сни-
жению коэффициента неравномерности распределения нагрузки и 
ее выравниванию по длине контактных линий зубьев. 

Жесткость опор можно изменить нанесением покрытий раз-
личной толщины полимерного материала. 

С повышением толщины полимерного покрытия, жесткость 
опор снижается. Вследствие деформации опор под действием пере-
даваемой нагрузки, происходит изменение положения валов пере-
дачи, что приводит к относительному смещению зубьев и перерас-
пределению нагрузки по длине контактных линий. Однако чрез-
мерное увеличение толщины полимерного покрытия приводит к 
нарушению геометрии зацепления зубчатых колес, т.е. увеличения 
межосевого расстояния валов, возрастанию бокового зазора между 
сопряженными зубьями выше допустимых значений. 

Используя геометрическую взаимосвязь между реакциями и 
деформациями опор подшипников, определим минимально допус-
тимую жесткость опор подшипников. 

Крутящий момент, передаваемый зубчатыми колесами, создает 
на опорах реакции нR , направленные параллельно лини зацепле-

ния. Деформации опор мб  происходят по линии действия реакций. 

При этом, межосевое расстояние может увеличиваться до предель-
но допустимого значения  . 

Минимально допустимую жесткость опоры определим, как от-
ношение реакции к деформации опоры подшипника 

   
н

м
м

R
С


 ,                                     (16) 

где нR – реакция опоры, возникающая при передаче крутящего 

момента, создающего максимальную допустимую деформацию 
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опоры  н . 

Максимально допустимую деформацию опоры определим из 
треугольника ОАО. 
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   (17) 

где s – угол зацепления ( s =20о) 

Реакцию опоры нR – выразим через мощность N, межосевое 

расстояние А и передаточное отношение u . 
Деформация опор подшипников 
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где 01r – радиус делительной окружности шестерни 
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Поставляя в (16) значения (17) и (18) определим 
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Опоры зубчатых передач с посадками подшипников, восстанов-
ленными нанесением покрытий из раствора полимера, обеспечат 
нормальную работу передачи, если их жесткость не ниже минималь-
но допустимой величины  мC , определяемой по формуле (20). 

 м anC C  (21) 

где anC – жесткость опоры. 

Определим жесткость опор подшипников зубчатых передач с 
посадками, восстановленными полимерными материалам. 

Подшипник качения установлен на металлическом валу диа-
метром dв. При отсутствии внешней нагрузки P в подшипнике име-
ется радиальный зазор R . Подшипник с полимерными покры-

тиями запрессован в корпус с натягом н . Между наружным 

кольцом подшипника и металлическим корпусом образуется поли-
мерная втулка длиной в и толщиной h. Для решения поставленной 
задачи используем основные уравнения теории упругости и пла-
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стичности. Основные допущения при решении задачи сводятся к 
следующему: корпус и вал принимаются абсолютно жесткими, так 
как модуль упругости металла на три порядка превышает модуль 
упругости полимера; смещение вала вдоль оси подшипника отсут-
ствует. 

Радиальная жесткость подшипников узла с полимерным по-
крытием определим по формуле 

r
on

r

F
C


  (22) 

где rF – радиальная нагрузка на опор подшипника; r – радиальная 

податливость (деформация) подшипникового узла под нагрузкой; 
1 11

r r r    ,                                         (23) 

где 1
r – суммарная податливость подшипника в зоне наиболее на-

груженного шарика; 11
r – радиальная перемещения полимерного 

покрытия. 
Суммарная податливость подшипника в зоне наиболее нагру-

женного тела качения, собранного с предварительными натягом (8) 
1
r ro   (24) 

где β – коэффициент, учитывающий величину натяга; ro – ради-

альная податливость в зоне наиболее нагруженного тела качения 
при нулевом зазоре. 

Величина ro  для радиальных шарикоподшипников (8) 
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где i – число рядов тел качения; z – число тел качения в одном ря-
ду; Дш – диаметр тела качения. 

Радиальная перемещения полимерной втулки, в условиях пло-
ской деформации имеет вид (9) 

11 1
r ru X p   ,                                (26) 

где X – коэффициент, характеризующий упругие свойства и 
геометрические размеры полимерной втулки. 
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где G и v - модуль сдвига и коэффициент Пуассона материала по-
лимерной втулки; R1 и R2 – внутренний и внешний радиусы втулки; 
Р – нормальное давление действующие на полимерную втулку, ко-
торое определяется 

12
rF

R в
   (28) 

где 1R – радиус наружного кольца подшипника; в – ширина втулки. 

В уравнение (27) вместо модуля сдвига подставим модуль уп-
ругости 

 2 1

E
G





 (29) 

Тогда уравнение (27) примет вид. 
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Подставляя (28) и (30) в уравнение (26), получим радиальное 
перемещение (деформацию) полимерной втулки под действием 
передаваемой нагрузки. 
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Минимально допустимая жесткость  подшипникового  узла 
зубчатой передач автомобиля, при передаче  максимального кру-
тящего момента Млз

мах – 1220 Нм и отклонении межосевого рас-
стояния 140 мкм, рассчитанная по формуле (20) [См]=70 Н/мкм. 
Радиальная жесткость подшипникового узла с полимерным покры-
тием из раствора полимера толщиной 0,1мм, вычисления по фор-
муле (22), составляет Соп=202 Н/мкм. 

Анализируя вышеизложенное, можно прийти к выводу, что же-
сткость подшипникового узла с подшипником, установленным на 
упругие опоры, восстановленные из раствора полимерного материа-
ла превышает минимально допустимую жесткость. Поэтому поли-
мерный материал можно использовать для восстановления посадок 
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подшипников зубчатых колес коробок передач автомобилей, а также 
других машин, у которых допустимая жесткость подшипниковых 
узлов меньше жесткости подшипниковых узлов с полимерными по-
крытиями. Жесткость последних можно изменять нанесением по-
крытий различной толщины, которое создаёт благоприятные, усло-
вия для работы зубчатых передач, улучшает распределение нагрузки 
по длине контактных линий, соответственно, все названное приво-
дит к повышению долговечности зубчатых передач. 

Заключение. По результатам теоритических исследований 
доказано, что долговечность отремонтированных зубчатых передач 
можно повысить путем создания местной подвижности при уста-
новке подшипников качения зубчатых колес на упругих опорах. 
Преимуществом предложенного метода является создание благо-
приятных условий для самоустановки сопряженных зубьев под 
воздействием передаваемой нагрузки, при этом упругость опор 
подшипников положительно влияет на распределение нагрузки по 
длине контактных линий зубьев, что приводит к повышению дол-
говечности зубчатых передач. 
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