
ISSN 2414-3820       Конструювання, виробництво та експлуатація сільськогосподарських машин, 2022 вип. 52

 

 
 118

ГАЛУЗЕВЕ МАШИНОБУДУВАННЯ 
 

УДК 621.664   DOI: https://doi.org/10.32515/2414-3820.2022.52.118-134 
 
Ю.В. Кулешков, проф., д-р техн. наук, М.І. Черновол, проф., д-р техн. наук, 
М.В. Красота, доц., канд. техн. наук, Т.В. Руденко, доц., канд. техн. наук, Р.А. Осін, 
доц. канд. техн. наук 
Центральноукраїнський національний технічний університет, м. Кропивницький, Україна 
e-mail: kul090455@gmail.com 

Підвищення довговічності шестеренного насоса 
гідросистеми автотракторної техніки шляхом 
зниження зносів деталей, що утворюють радіальний 
зазор 

В роботі наведені результати досліджень залежності втрат робочої рідини через радіальний 
зазор. Визначені основні параметри, що на них впливають, та умови, при яких втрати робочої рідини 
будуть мінімальними, що відповідає раціональному значенню радіального зазору і забезпечує зменшення 
зносів деталей, які утворюють радіальний зазор. 

Встановлено, що підвищити довговічність шестеренного насоса можливо за рахунок того, що 
обробку шестерень і наступне складання шестеренного насоса здійснюють з гарантованим радіальним 
зазором в з’єднанні деталей «корпус – шестерні», що виключає початковий знос корпусу шестеренного 
насоса на при його обкатуванні. Запобіганню явища абразивного зношування сприяє збільшення 
радіального зазору до розмірів, через які спроможні вільно пройти абразивні частки будь–якої величини 
не зачепивши стінок корпусу і вершин зубів шестерень. Раціональний радіальний зазор забезпечує вільне 
проходження практично всіх абразивних часток що підвищує довговічність шестеренного насоса. 
шестеренний насос, радіальний зазор, втрати робочої рідини, довговічність 

Постановка проблеми. Втрати робочої рідини через зазори у з’єднаннях 
деталей є недоліком будь-якого насосу об’ємного типу, зокрема і шестеренного насоса 
(НШ), який застосовується в гідросистемах автотракторної техніки.  

Одним з відповідальних з’єднань шестеренного насоса є рухоме з’єднання 
вершин зубів шестерень з корпусом насоса – радіальний зазор. Відомо, що саме 
збільшення радіального зазору між вершинами зубів шестерень з корпусом внаслідок 
зношення деталей, що його утворюють, є причиною передчасного виходу з ладу 
шестеренного насоса. А тому, дана публікація, що присвячена підвищенню 
довговічності шестеренного насоса шляхом зниження зносів деталей, які утворюють 
радіальний зазор, безумовно, є актуальною. 

Втрати робочої рідини через радіальний зазор, за оцінкою різних авторів [1- 13, 
15, 16], складають лише 20%...25% від загальних втрат, тобто не є превалюючими, але у 
підвищенні довговічності шестеренного насоса з’єднання «вершини зубів шестерень – 
корпус» відіграє першорядну роль. Це можливо пояснити слідуючим. 

При виробництві НШ для збільшення коефіцієнта подачі прагнуть виконати 
радіальний зазор якомога меншим. Сучасна технологія забезпечення мінімального 
радіального зазору полягає в тому, що обробку ділянки розділення робочих порожнин 
на стінках колодязів корпусу виконують врізанням зубів шестерень в стінки корпусу 
насоса під впливом тиску робочої рідини на етапі обкатування НШ [13]. 
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Зниження довговічності шестеренного насоса пояснюється тим, що створення 
мінімального радіального зазору в з’єднанні «вершини зубів шестерень – корпус» 
шляхом врізання зубів шестерень в стінки корпусу НШ під впливом тиску робочої 
рідини призводить до початкового зносу корпусу НШ ще на стадії його виробництва. 

Окрім того, утворення мінімального радіального зазору в радіальному з’єднанні 
«вершини зубів шестерень – корпус» зазначеним способом створюються передумови 
для інтенсивного зношування як корпусу в місці з’єднання з шестернями, так і самих 
шестерень по зовнішньому діаметру. Встановити причини цього можна з’ясувавши 
механізм абразивного зношування деталей цього з’єднання.  

Потрапляння абразивних часток в мінімальний зазор радіального з’єднання 
відбувається шляхом їх затягування шестернями, що обертаються. Невисока твердість 
корпусу, виготовленого з алюмінію (80...120 НВ), в першу чергу сприяє зношуванню 
самого корпусу, а також впровадженню абразивних часток в матеріал корпусу, що 
підвищує інтенсивність зношування шестерень насоса по зовнішньому діаметру 
закріпленими в матеріалі корпусу частками абразиву. 

Таким чином, описаний процес викликає технічне протиріччя, суть якого в тому, 
що прагнення зменшити зазор в місці ущільнення вершин зубів шестерень з корпусом 
НШ підвищує інтенсивність абразивного зношування корпусу НШ і вершин зубів 
шестерень. Цим обґрунтовується низький рівень ресурсу НШ. 

Аналіз останніх досліджень і публікацій. Втрати робочої рідини в насосі через 
зазори в з’єднаннях корпусу та шестерень зменшують коефіцієнта подачі НШ. Постає 
питання про співвідношенні втрат через різні зазори шестеренного насоса. 
Дослідниками це питання вирішується по-різному.  

На жаль, єдиної думки щодо втрат робочої рідини через радіальний зазор 
не існує. 

Так, в роботах Т.М. Башти [1-5] стверджується, що на торцеві втрати робочої 
рідини припадає 75…80% сумарних втрат в шестеренному насосі. 

В роботі Є.М. Юдін [6] вважається, що розподіл обсягу втрат робочої рідини за 
значимістю відбувається аналогічно Т.М. Башті: торцеві втрати, втрати через радіальні 
зазори і втрати через нещільність міжзубового контакту. 

У роботі [7] Рибкіним Є.А. та Усов А.А. наведено результати 
експериментального визначення втрат робочої рідини. 

В роботі Савунова М.П. [8] найбільш значимими вважаються втрати робочої 
рідини в місцях утворення торцевих і радіальних зазорів. При цьому, втрати робочої 
рідини в зоні міжзубового контакту, на його думку, невисокі, тому що в місцях 
контакту створюється високий тиск, який викликає деформацію і підвищує щільність 
прилягання профілів зубів. Також, герметичність зони міжзубового контакту в процесі 
функціонування насоса не погіршується, а може навіть покращуватися через процес 
припрацювання поверхонь зубів, які контактують. 

В роботах Калашникова В.І. [9], ступінь значимості втрат робочої рідини в НШ 
встановлений в такому порядку: втрати через торцеві, радіальні зазори, через 
міжзубовий контакт та через радіальні зазори між втулками та цапфами шестерень.  

Однак, основна тенденція, і автори статті з цим згодні, полягає в тому, що 
зазначені втрати лежать в межах 20…25%. Більш докладно це питання викладено в 
публікаціях авторів [15, 16]. 

Постановка завдання. Метою даного дослідження є визначення раціонального 
радіального зазору, при якому буде відбуватися мінімальне зношування деталей, які 
утворюють радіальний зазор, що в кінцевому результаті забезпечить підвищення 
довговічності шестеренного насоса гідросистеми автотракторної техніки. 
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Викладення основного матеріалу. Аналізуючи механізм абразивного 
зношування, який приведений вище, можливо зазначити наступне. Відомо, що 
абразивному зношуванню піддаються будь-які матеріали, навіть ті, що були зміцнені 
сучасними методами до високої твердості. А тому, пошуки методів зміцнення деталей 
з’єднання «вершини зубів шестерень – корпус» на сучасному етапі розвитку технологій 
зміцнення не призведе до кардинального вирішення проблеми.  

Природно припустити, що зношування деталей радіального з’єднання 
шестеренного насоса не буде відбуватись за умов, коли абразивні частки отримають 
можливість вільно проходити через радіальний зазор. Тобто, запобіганню явища 
абразивного зношування сприяє збільшення радіального зазору до розміру, при якому 
абразивні частки будь–якого розміру спроможні вільно пройти, не зачепивши стінок 
корпусу і вершин зубів корпусу.  

Тобто, підвищення довговічності шестеренного насоса може бути досягнуте тим, 
що при його виготовленні і складанні забезпечують гарантований радіальний зазор між 
корпусом і вершинами зубів шестерень, чим забезпечується зменшення інтенсивності 
абразивного зношування деталей насоса за рахунок того, що даний зазор забезпечує 
вільне проходження абразивних часток. На рис. 1 представлена схема проходження 
абразивної частки через радіальний зазор шестеренного насоса. 

 

 
 

1 – шестерня; 2 – корпус; 3 – абразивна частка, розміри якої менше ніж радіальний зазор; 

aV  – швидкість абразивної частки; утV  – швидкість руху робочої рідини через радіальний зазор;  

p  – радіальний зазор. 

Рисунок 1 – Схема проходження абразивних часток через радіальний зазор 
Джерело: розроблено авторами 

З вищенаведеного витікає, що підвищення довговічності НШ досягається за 
рахунок того, що виконання обробки шестерень і наступне складання шестеренного 
насоса здійснюють з гарантованим радіальним зазором в з’єднанні деталей «вершини 
зубів шестерень – корпус», що виключає початкове зношування корпусу шестеренного 
насоса при його обкатуванні. 

Таким чином, виникає питання чи можливо це, адже відомо, що збільшення 
зазорів сприяє суттєвому збільшенню втрат робочої рідини через зазори, та знижує 
коефіцієнт подачі насоса. 

Відомо, що втрати робочої рідини через радіальний зазор можливо описати 
наступною формулою [13] 
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де р  – радіальний зазор, м; 

P  – перепад тиску між камерами всмоктування і нагнітання, Па; 
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  – в’язкість робочої рідини, Пас;  

zl  – довжина зони ущільнення вершин зубів шестерень корпусом, м; 

ar  – зовнішній радіус шестерні, м; 

  – кутова швидкість обертання шестерень насоса, с-1; 
b  – ширина шестерень, м. 
або через частоту обертання враховуючи, що 
 n 2 , (2) 
де n  – частота обертання шестерень насоса, об/с,  

виводимо вираз для встановлення втрат робочої рідини через радіальний зазор між 
корпусом і вершинами зубів шестерень через частоту обертання шестерень n  
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Тоді, загальні втрати робочої рідини через зони радіальних зазорів для ведучої і 
веденої шестерень НШ за один оберт насоса мають вигляд [15] 
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При русі робочої рідини в радіальному зазорі, який утворюється корпусом і 
шестернею, вона підпорядкована двом протилежно діючим силам. З одної сторони, в 
напрямку з камери нагнітання до камери всмоктування впливає сила гідравлічного 
тиску, а з іншого, в протилежний бік, на цю ж робочу рідину діє сила тертя, яка 
створюється через рух шестерень у в’язкій робочій рідині. 

З залежностей (1), (3) і (4) бачимо, що втрати робочої рідини складаються з двох 
доданків: перший напірна складова і другий фрикційна. При цьому фрикційна складова 
спрямована в сторону протилежну напірній складовій, а тому існує можливість 
зменшення [15] втрат робочої рідини завдяки використанню відповідних параметрів 
зубчастого зачеплення і режимів роботи шестеренного насоса. До цих параметрів слід 
віднести величину радіального зазору p , частоту обертання шестерень n . довжину зони 

ущільнення вершин зубів шестерень корпусом zl  та зовнішній радіус шестерень ar . 

Звісно, що на втрати робочої рідини найбільш впливає величина радіального 
зазору p  оскільки цей параметр входить в залежність (1) в третьому ступеню,  

Зменшити втрати робочої рідини через радіальний зазор можливо б було 
збільшивши частоту обертання шестерень. Адже, з залежностей (1) і (3) бачимо, що при 
цьому збільшується фрикційна складова, а з залежності (4), що напірна складова 
зменшується пропорційно частоті обертання шестерень насоса. Але, на перешкоді до 
цього стоять наступні фактори. Частота обертання шестерень насоса лежить в межах 

60...40n  об/с, що відповідає частоті обертання колінчастого вала більшості дизелів. 
Створювати для насосів окремий привід немає сенсу. З іншого боку збільшення частоти 
обертання призводить до виникнення проблем з всмоктуванням робочої рідини і 
появою кавітації. 

Аналогічно, збільшення зовнішнього радіусу шестерень ar  сприяє збільшенню 

фрикційної складової (див. (1), (3), (4)), але при цьому збільшуються передумови для 
виникнення кавітації, адже при цьому пропорційно зростає лінійна швидкість вершин 
зубів шестерень. 

Найбільш суперечливим є параметр, який визначає довжину зони ущільнення 
вершин зубів шестерень корпусом zl . Дослідники по-різному її визначають: від 
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товщини зубів шестерень, що знаходяться в зоні ущільнення до всього периметра 
колодязів корпуса, з яким контактують шестерні насоса [15]. 

Зона ущільнення вершин зубів шестерень корпусом zl  двох шестерень 
визначається у відповідності з виразом 

 az Sl  2 , (5) 

де ad  – зовнішній діаметр шестерень, м; 

z  – кількість зубів шестерень; 

aS  – товщина зуба шестерні на його вершині, м. 

Це пояснюється тим, що в момент перекриття вхідного отвору вершиною зуба 
шестерні тиск робочої рідини в міжзубовій западині дорівнює атмосферному. В процесі 
подальшого обертання відбувається підвищення тиску робочої рідини в міжзубовій 
западині. Період по куту обертання, в якому відбувається підвищення тиску робочої 

рідини, становить 
z

2
 радіан.  

Збільшення тиску в міжзубовій западині визначають у відповідності із 
залежністю 

 Е
V

V
P


 ,  (6) 

де P  – змінення (збільшення) тиску в міжзубовій западині, Па; 
V  – змінення об’єму робочої рідини в міжзубовій западині, м3; 

V  – об’єм міжзубової западини, м3; 

V

V
 – відносна зміна об’єму робочої рідини в міжзубовій западині; 

Е  – об’ємний модуль пружності робочої рідини, 9103,1 Е  Па. 
З залежності (6) можна визначити на скільки необхідно змінити об’єм робочої 

рідини в міжзубовій западині, щоб тиск робочої рідини збільшився на P , а саме  

 
E

VP
V


 , (7) 

Об’єм міжзубової западини визначають за формулою [6] 
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де b  – ширина шестерень, м; 

ar  – зовнішній радіус шестерень, м; 

z  – кількість зубів шестерень; 

a  – кут вершини евольвенти, рад; 

  – кут дуги зуба по начальному колу, рад; 

  – кут зачеплення зубчастого зачеплення, рад; 

br  – радіус початкового кола, м; 

fr  – радіус кола западин, м; 

Кут дуги зуба по начальному колу визначають із залежності 

 
r

s

z




 , (9) 

де r  – радіус початкового кола, м 
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ms  08,0  - боковий зазор, м. 
m  – модуль зачеплення. 
Розрахуємо об’єм міжзубової западини для зубчастого зачеплення шестеренного 

насоса НШ-32 УК, при цьому маємо: ширина шестерень 22b  мм, зовнішній радіус 
шестерень 5,27ar  мм; кількість зубів 8z , кут вершини евольвенти, 818,0a  рад; 

кут зачеплення зубчастого зачеплення 582,0  рад, рад; радіус кола западин, 

25,17fr  мм, мм; радіус початкового кола 5,22r  мм. Тоді об’єм міжзубової 

западини для зубчастого зачеплення шестеренного насоса НШ-32УК, розрахований за 
формулами (8) і (9) становить 2244МЗV мм3. 

Для підвищення тиску в міжзубовій западині до значення Р необхідно змінити 
об’єм робочої рідини в міжзубовій западині до значення, яке визначається за 
залежністю (7). Результати розрахунку наведені в табл. 1. 

 
Таблиця 1 – Результати розрахунки зміни об’єму робочої рідини для підвищення 

тису до значення Р 
Тиск, що створює насос Р, МПа 16 20 32 50 
Зміна об’єму робочої рідини в 
міжзубовій западині V , мм3 

27,62 34,53 55,24 86,33 

Зміна об’єму робочої рідини в 
міжзубовій западині в %% від 
першопочаткового об’єму міжзубової 
западини 

1,23 1,54 2,46 3,85 

Джерело: розроблено авторами 

Також, з табл. 1 бачимо, що навіть при повній відсутності втрат робочої рідини 
через зазори в з’єднаннях деталей насоса, об’єм робочої рідини, що подається через 
напірний отвір насоса завжди буде менший об’єму, що подається через отвір 
всмоктування. І пояснюється це тим, що робоча рідина стискається внаслідок 
підвищення тиску. Це зауваження важливо тим, що доволі часто в рекламних 
матеріалах в якості маркетингового прийому вказують коефіцієнт подачі насоса в 
межах 98…99%, що як ми бачимо з табл. 1 неможливо. 

Графіки залежності (4) представлені на рис. 2. З рис. 2 видно, що при 
радіальному зазорі 12,0...0p   мкм і 11 aS  мм, при 15,0...0p   мкм і 22 aS  мм і 

при 20,0...0p  мкм і 31 aS  мм втрати робочої рідини через радіальні зазори не 

тільки відсутні, а й мають від’ємне значення. При цьому вони співпадають з напрямком 
подачі шестеренного насоса, що й сприяє підвищенню, як подачі, так і коефіцієнту 
подачі насоса. І, лише при радіальному зазорі, що перевищує величину 12,0p   мкм 

при 11 aS  мм, 15,0p   мкм і 22 aS  мкм і при 20,0p  мкм при 31 aS мм втрати 

робочої рідини приймають від’ємні значення. З рис. 2 видно, що існує раціональне 
значення радіального зазору, при якому від’ємні втрати робочої рідини максимальні 
[15]. 

З вищенаведеного випливає, що підвищити довговічність шестеренного насоса 
можливо за рахунок того, що обробку шестерень і наступне складання шестеренного 
насоса здійснюють з гарантованим радіальним зазором в з’єднанні деталей «корпус – 
шестерні», що не допускає початковий знос корпусу НШ на при його обкатуванні. 

Звертаючи увагу на процес абразивного зношування, що викладений вище, 



ISSN 2414-3820       Конструювання, виробництво та експлуатація сільськогосподарських машин, 2022 вип. 52

 

 
 124

встановлюємо наступне. Спрацьовування поверхонь деталей радіального з’єднання НШ 
не буде за умов, якщо абразивні частки матимуть можливість вільно проковзувати крізь 
радіальний зазор. Тобто, попередженню явища абразивного зношування буде сприяти 
підвищення радіального зазору до значень, при яких можливо вільно проходити 
абразивним часткам будь–якого розміру не зачепивши стінок корпусу і вершин зубів 
шестерень.  
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Рисунок 2 – Графічна залежність втрат робочої рідини через радіальний зазор  
при 11 aS  мм, 22 aS  мм і 33 aS  мм і  40n  об/с. 

Джерело: розроблено авторами 

Тобто, гарантований радіальний зазор повинен бути більшим за 
експериментальними даними у 5,2  рази ніж середньозважений розмір часток 

забруднень зd , які присутні в робочій рідині. Це відбувається завдяки тому, що в 

радіальному зазорі при умові зр d 5,2  у взаємодію з корпусом і шестернями 

вступають декілька абразивних часток, утворюючи конгломерати, які заклинюються 
між корпусом і вершинами зубів шестерень, що призводить до інтенсивного 
зношування деталей насоса. При збільшені радіального зазору до величини 

 зр d 5,2 . (10) 

ймовірність такої взаємодії різко знижується. Умова (10) являється нижньою 
границею гарантованого радіального зазору. 

При цьому, якщо радіальний зазор перевищує середньозважену величину 
абразивних часток 3 (рис. 1), тобто при виконанні умови (10), останні можуть без 
перешкод, не торкаючись корпусу 1 і шестерні 2 вільно проходити через радіальний 
зазор, що значно знижує зношування цих деталей і є передумовою суттєвого зростання 
довговічності шестеренного насоса. 

Далі, встановимо середньозважений розмір абразивних часток, які надходять до 
НШ з робочою рідиною. Гідравлічні системи автомобілів, сільськогосподарських та 
промислових тракторів функціонують на робочій рідині 12 класу чистоти згідно ДСТУ 
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ГОСТ 17216:2004 «Чистота промислова. Класи чистоти рідин». В табл. 2 представлено 
гранулометричний склад абразивних часток, які мають місце в робочій рідині і який 
обмежується ДСТУ ГОСТ 17216:2004 [14].  

Як бачимо з табл. 2 середньозважений розмір абразивної частки, які згідно 
технічним вимогам ДСТУ ГОСТ 17216:2004 [14] зустрічаються в робочій рідині 
шестеренних насосів становить 1,12свd  мкм. Тоді, мінімальне значення 

гарантованого радіального зазору у відповідності з (10) становить: 30min  p  мкм. 

 
Таблиця 2 – Гранулометричний склад робочої рідини 12 класу чистоти, який 

лімітується ДСТУ ГОСТ 17216:2004 «Чистота промислова. Класи чистоти рідин» 
Границі 
гранулометричних 
інтервалів, мкм 

5...10 10...25 25...50 50...100 100...200 
Середньозважений 
розмір абразивної 

частки, мкм 
Кількість часток в 
100 мм3 робочої 
рідини  

63000 31500 3150 400 100 12,092 

Джерело: розроблено авторами 
 
Визначимо об’єм втрат робочої рідини через радіальні зазори у відсотках від 

загальних втрат робочої рідини через зазори насоса за формулою.  

   100
1V0

% 



v

рз
рз

V
V


,  (11) 

де рзV  – об’єм втрат робочої рідини через радіальні зазори, мм3; 

0V  – об’єм робочої камери насоса, 32000V0   мм3; 

v  – коефіцієнт подачі шестеренного насоса, зазвичай 94,0v . 

Результати розрахунків за формулами (4) і (11) для різних зазорів і ширини 
вершин зубів шестерень наведені в табл. 3. 

З табл. 3 бачимо, що радіальний зазор 30min p  мкм дозволяє отримати цілком 

задовільний результат, щодо об’єму втрат через радіальний зазор при 22 aS  мм 
13,38% від загального об’єму втрат і відмінний результат при 31 aS  мм 6,93% від 
загального об’єму втрат. 

При радіальному зазорі 40min  p  мкм задовільний результат, щодо об’єму 

втрат через радіальний зазор можна отримати лише при 33 aS  мм - 22,6% від 

загального об’єму втрат. 
З результатів наведених в табл. 3 бачимо, що при суттєвому збільшені 

радіального зазору втрати робочої рідини можуть бути цілком задовільні. З цього 
витікає, що підвищити довговічність шестеренного насоса можливо за рахунок того, що 
при його виготовленні і складанні забезпечується гарантований радіальний зазор між 
корпусом і вершинами зубів шестерень. Внаслідок цього, відбувається зменшення 
інтенсивності абразивного зношування деталей насоса через те, що такий зазор 
забезпечує вільне проходження через нього практично всіх абразивних часток (рис. 1), 
що і забезпечує підвищення довговічності шестеренного насоса. 

Забезпечити зазначений вище гарантований радіальний зазор можливо при 
механічній обробці шестерень 2 (рис. 1), якщо поле допуску на зовнішній діаметр 
шестерень змістити в сторону зменшення діаметру шестерень («в мінус»).  
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Таблиця 3 –Результати розрахунків втрат робочої рідини через радіальний зазор 
для різних зазорів і ширини вершин зубів шестерень при частоті обертання 40n  об/с 
(2400 об/хв.) 

Ширина вершини зубів шестерень aS  мм, 

1 2 3 Радіальний зазор p , мкм 

Втрати робочої рідини, мм3 
0 0 0 0 

7 
-17,0 

(-0,90%) 
-22,0 

(-1,140%) 
-23,5 

(-1,220%) 

11 
-5,260 

(0,270%) 
-23,50 

(-1,230%) 
-29,60 

(-1,540%) 

16 
51,70  

(2,690%) 
-4,570 

(-0,2380%) 
-23,30 

(-1,220%) 

20 
143,70  

(7,480%) 
33,80 

(1,760%) 
-2,780 

(-0,145%) 

25 
334,0 

(17,40%) 
120,0 

(6,240%) 
48,0 

(2,510%) 

30 
628,0 

(32,70%) 
257,0 

(13,380%) 
133,0 

(6,940%) 

40 
1606,0 

(83,630%) 
727,0 

(37,860%) 
434,0 

(22,6%) 

45 
2332,0 

(121,40%) 
1080,0 

(56,30%) 
663,0 

(34,5%) 
Джерело: розроблено авторами 

Так, наприклад в серійному насосі НШ-32, шестерні виготовляють з допусками 
на зовнішній діаметр 30

6055
  мм і, при цьому, в момент обкатування відбувається 

врізання шестерень в корпус на величину 15…55 мкм [16]. При виготовлені шестерень 
з допусками на зовнішній діаметр 140

17055
  мм, буде забезпечений радіальний зазор в 

межах 0…40 мкм. При цьому, 95% насосів будуть мати радіальний зазор в межах 5…35 
мкм, а 70% насосів в межах 10…30 мкм, що майже відповідає визначеним вимогам. 

В табл. 4 наведені результати втрат робочої рідини через радіальний зазор для 
рекомендованих зазорів і ширини вершин зубів шестерень при різній частоті обертання 
шестерень. З табл. 4 бачимо, що цілком прийнятний результат, щодо об’єму втрат через 
радіальний зазор можна досягти при величині зазору 30...10 p  мкм при частоті 

обертання 40n  об/с. При збільшені частоти обертання до 50n  об/с, радіальний 
зазор можна збільшити до значень 40 p

 мкм при 2aS  мм і до значень 45 p  мкм 

при 3aS  мм, при цьому об’єм втрат через радіальний зазор не перевищу 26% від 

загального об’єму втрат. 
Тобто, за результатами, що наведені в табл. 4 видно, що для забезпечення 

гарантованого радіального зазору 30...10 p мкм можливо рекомендувати допуски на 

виготовлення шестерень 140
17055
  мм. В цьому випадку, у 70% насосів радіальний зазор в 

0,82…2,47 рази більший ніж розмір середньозваженої частки абразиву 3 (рис. 1). При 
цьому, частка абразиву може рухатись майже без перешкод через радіальний зазор, не 
торкаючись ні стінок корпусу 1, ні вершин зубів шестерень 2 (рис. 1), що забезпечує 
суттєве зменшення зношування деталей, що утворюють радіальний зазор, що може 
бути використано для значного збільшення довговічності шестеренного насоса. 
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Таблиця 4 – Результати розрахунків втрат робочої рідини через радіальний зазор 
для різних зазорів і ширини вершин зубів шестерень при різній частоті обертання  

Ширина вершини зубів шестерень aS  мм, 

2 3 Радіальний зазор p , мкм 

Втрати робочої рідини, мм3, (%) 
0 Частота обертання 40 об/с (2400об/хв.) 

0…40 
0…726,80 

(0...37,90%) 
-23,30…433,90 

(0...22,60%) 

10…30 
-24,30…256,70 

(-1,270...13,40%) 
-28,90…133,20 
(-1,50...9,90%) 

30…50 
256,70…1527,0 
(13,40...79,50%) 

133,20…954,30 
(9,90…49,70%) 

 Частота обертання 50 об/с (3000об/хв.) 

0…40 
0…551,1 

(0...28,1%) 
0…316,7 

(0...16,5%) 

10…30 
-27,0…182,6 
(-1,41…9,5%) 

-30,7…83,7 
(-1,6…4,36%) 

30…50 
182,60…1183,0 
(9,50…61,60%) 

83,7…725,50 
(4,36…37,80%) 

45 
- 496,40 

25,9% 
Джерело: розроблено авторами 

На рис. 3 представлені графіки радіального зазору від зовнішнього діаметру 
шестерень. Керуючись представленими графічними залежностями можливо визначити 
необхідний діаметр шестерень для наперед заданого радіального зазору.  

 

Р
ад
іа
ль
ни
й 
за
зо
р 

 м
м

 

54.77 54.78 54.79 54.8 54.81 54.82 54.83 54.84 54.85
0

0.01

0.02

0.03

0.04

0.05

0.06

0.07

p1 da( )

p2 da( )

0

da  
Зовнішній діаметр шестерень, мм 

)(1 ap d  - залежність радіального зазору від зовнішнього діаметра шестерень для випадку, коли 

врізання в корпус насоса максимальні; )(2 ap d  - залежність радіального зазору від зовнішнього діаметра 

шестерень для випадку, коли врізання в корпус насоса мінімальні. 
Рисунок 3 – Графічна залежність радіального зазору від розмірів зовнішнього діаметра 

шестерень 
ad  

Джерело: [16]  



ISSN 2414-3820       Конструювання, виробництво та експлуатація сільськогосподарських машин, 2022 вип. 52

 

 
 128

Тобто, збільшення довговічності НШ добиваються тим, що при його 
виробництві та складанні створюють гарантований радіальний зазор між корпусом 
насоса і вершинами зубів шестерень, чим досягається зменшення інтенсивності 
абразивного зношування деталей насоса. Раціональний радіальний зазор забезпечує 
вільне проходження практично всіх абразивних часток що підвищує довговічність 
шестеренного насоса.  

Цей метод підвищення довговічності шестеренного насоса відрізняється 
надзвичайною простотою впровадження у виробництво. Для його реалізації слід 
змістити поле допуску зовнішнього діаметру шестерень в бік зниження цього діаметру 
(«в мінус»). Зазначимо також, що при цьому не пропонується збільшити точність 
обробки зовнішнього діаметру шестерень.  

В разі технологічної можливості збільшити точність виготовлення деталей 
можна майже зовсім виключити зношення деталей радіального зазору. 

Запропонований метод підвищення довговічності шестеренного насоса був 
реалізований при виготовлені шестеренного насоса типу НШ-32УК.  

Як зазначено вище запропоновані допуски на виконання зовнішнього діаметра 
шестерень 140

17055
  мм забезпечує проходження частки абразиву 3 без дотикань, що не 

допускає абразивне зношування корпусу 1 і вершин зубів шестерень 2 (рис. 1).  
Для порівняння довговічності шестеренних насосів виготовлених за способом, 

що пропонується, з серійними насосами були проведені їх ресурсні стендові прискорені 
випробування. 

Ресурсні стендові прискорені випробування НШ здійснювалися на 
випробувальному стенді СИН – 7. Процес прискорення випробувань НШ 
забезпечується методом підвищення частоти циклів експлуатаційного навантаження і 
впровадження в робочу рідину штучного забруднювача. Повний цикл проведення 
випробувань має  2...4 етапи тривалістю по 6 годин кожен. 

Перший етап – режим обкатування і випробовування НШ за основними 
технічними параметрами, а саме визначення коефіцієнту об’ємної подачі. Обкатування 
та випробовування насосів проводили на стенді КПД-6 у ВАТ «Гідросила» м. 
Кропивницький. 

Після обкатування проводили замірювання коефіцієнт подачі v . Визначення 

коефіцієнта подачі v  приводили при номінальному режимі: тиск 16,0 МПа, частота 

обертання 40 об/с і температура робочої рідини 50±5°С.  
Наступні етапи проведення випробовувань тривалістю 6 годин проводилися 

наступним чином. До робочої рідини додавали абаразив у вигляді кварцового пилу з 
питомою площею 5600 см2/г у відповідності до ГОСТ 8002 – 74. НШ випробовували 
при циклічному навантаженні з частотою 600 вмикань на годину та часом циклового 
навантаження 1,0...1,5 с. Коефіцієнт прискорення ресурсних при таких випробуваннях 
складає Кп = 200. 

Для проведення ресурсних випробовувань було використано 6 насосів, 
вироблених за методом, що пропонується. Заздалегідь були отримані коефіцієнт подачі 

v  НШ, що підлягають випробуванням. 

Після кожного етапу ресурсних випробувань шестеренні насоси знов 
досліджувалися на забезпечення ними коефіцієнта подачі.  

Випробування насосів закінчували при досягненні насосом граничного стану. У 
відповідності з ГСТУ 3-25-180-97 [17] граничним станом шестеренного насоса слід 
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вважати такий стан, при якому його коефіцієнт подачі досягає граничного рівня 
%80vгг . 

Середній ресурс напрацювання шестеренного насоса нТ  визначали за 

формулою: 

 
n

Т
Т

ні

n

і
н


 1 ,  (12) 

де ніТ  – напрацювання і–го насоса на ресурсну відмову, тобто до того моменту 

коли його коефіцієнт подачі досягне граничного значення %80vгг . 

При цьому, при встановленні ресурсу окремих насосів, які за час випробовувань 
напрацювали певну кількість годин Т, слід застосовувати інтерполяцію для тих насосів, 
які дійшли стану, при якому коефіцієнт подачі сягне значення %80v  . 

НШ, які отримали граничний стан підлягали розбиранню і встановленню 
величини зносів корпусів в зоні контакту з шестернею і зносів шестерень по 
зовнішньому діаметру. 

Отримані результати прискорених випробувань серійних НШ і насосів, які 
вироблені за способом, що пропонується, вказані в табл. 5.  

 
Таблиця 5 – Результати випробувань серійних НШ і насосів, які вироблені за 

способом, що пропонується. 
Результати досліджень технічних 

характеристик насосів 

Технічні показники насоса 
серійного насоса 

виготовленого 
за способом, 

що 
пропонується 

Тривалість випробувань насосів на 
довговічність, годин 

15 24 

Коефіцієнт прискорення випробування КПР 200 200 
Коефіцієнт об’ємної подачі насоса в кінці 
випробувань v , % 71,7 82,5 

Середній ресурс шестеренного насоса, год 3000 4800 
Середній знос корпусу насоса в зоні контакту з 
шестернями, мм 

0,52 0,025 

Середня  швидкість зношування корпусу насоса 
в зоні контакту з шестернями, мм/год 173,410-6 5,210-6 

Середня зносостійкість корпусу насоса в зоні 
контакту з шестернями, год/мм 

5769,23 192000 

Середній знос шестерень по зовнішньому 
діаметру, мм 

0,40 0,018 

Середня швидкість зношування шестерень по 
зовнішньому діаметру, мм/год 133,310-6 3,7510-6 

Середня зносостійкість шестерень по 
зовнішньому діаметру, год/мм 

7500 266666,67 

Джерело: розроблено авторами 
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З наведених результатів видно, що запропоновані заходи сприяють підвищенню 
довговічності шестеренного насоса завдяки зниженню, як початкового зносу корпусу, 
так і наступного виключення зносу деталей радіального з’єднання завдяки тому, що 
абразивні частки без перешкод проходять через радіальний зазор. Зокрема, 
довговічність шестеренного насоса підвищилася в 1,6 рази, середній знос корпусу 
зменшився в 20,8 раз, а шестерень в 22,2 рази. 

З наведеного бачимо, що запропоновані заходи сприяють підвищенню 
довговічності шестеренного насоса також завдяки використанню ефекту фрикційного 
руху робочої рідини, а також зниження як початкового зносу корпусу, так і подальшого 
виключення зносу деталей радіального з’єднання.  

Окрім того, з рис. 2 і табл. 2 і 3 бачимо, що існує раціональний зазор, при якому 
втрати робочої рідини через радіальний зазор набувають від’ємного значення, що 
сприяє підвищенню коефіцієнта подачі шестеренного насоса. 

Цей зазор можна визначити з залежності [15]  

 
P

rln ap
p 





 2 .  (14) 

Розрахунок у відповідності з залежністю (14) наведені в табл. 6. 
 
Таблиця 6 – Значення раціонального радіального зазору, при якому досягається 

максимальне значення коефіцієнту подачі насоса (для шестеренного насоса НШ- 32УК) 
Частота обертання шестерень об/с 

(об/хв) 
32 

(1920)
40 

(2400)
50 

(3000)
60 

(3600) 
70 

(4200) 
100 

(6000)
Рекомендована величина 

радіального зазору p , мкм, при 

ширині вершини зубів шестерень 

aS , мм 

      

1 6,0 6,8 7,6 8,3 9,0 10,7 
2 8,6 9,6 10,7 11,8 12,7 15,2 
3 10,5 11,8 13,2 14,4 15,6 18,6 

Джерело: розроблено авторами 
 
З вищенаведеного пропонується для отримання гарантованого радіального 

зазору при механічній обробці шестерень 2 (рис. 1) поле допуску змістити в бік 
зменшення діаметру шестерень щонайменше на величину, при якій коефіцієнт подачі 
шестеренного насоса буде максимальним, тобто у відповідності з розрахунками 
наведеними в табл. 6. 

Так, як і в попередньому випадку для забезпечення необхідного зазору 
необхідно змістити поле допуску у відповідності до результатів, що наведені в табл. 6. 
Однак, поле допуску в цьому випадку повинно бути суттєво вужчим, а найкраще точне 
виконання розміру у відповідності до результатів, що наведені в табл. 6.  

Розрахунки за формулами (1) і (8) з радіальним зазором, що наведено в табл. 6 
представлені в табл. 7.  
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Таблиця 7 – Результати розрахунків максимальних від’ємних втрат робочої 
рідини через радіальний зазор  

Ширина вершини зубів шестерень aS  мм, 

1 2 3 
Розрахунковий радіальний зазор p , 

мкм 
Втрати робочої рідини, мм3, (%) 

 Частота обертання 32 об/с (1920 об/хв.) 

6 
-15,4 (-0,8%)   

8,6  -21,8 (-1,13%)  
10,5   -26,7 (-1,39%) 

 Частота обертання 40 об/с (2400 об/хв.) 
6,8 -17,2 (-0,90%)   
9,6  -24,3 (-1,27%)  
11,8   -29,9 (-1,6 %) 

 Частота обертання 50 об/с (3000об/хв.) 
7,6 -19,3 (-1,0%)   
10,7  -27,2 (-1,47%)  
13,2   -33,3 (-1,74%) 

 Частота обертання 60 об/с (3600об/хв.) 
8,3 -21,0 (-1,1%)   
11,8 - -29,8 (-1,55%)  
14,4   -36,51 (-1,9%) 

Джерело: розроблено авторами 

Слід зазначити, що результати розрахунків, що наведені в табл. 7 були отримані 
для певного розміру радіального зазору. Однак, від’ємними втратами робочої рідини 
через радіальний зазор в межах 1…1,9 % нехтувати теж не варто. 

Таким чином, з проведеного аналізу технічних параметрів серійних НШ і 
виготовлених за способом, що пропонується, встановлено, що використання 
запропонованого методу у виробництво надасть можливість істотно підвищити 
довговічність шестеренного насоса, а також, його коефіцієнт подачі. 

Спосіб виготовлення шестеренного насоса з підвищеним коефіцієнтом подачі 
може бути ефективно використаний у галузі машинобудування та ремонту гідромашин. 
Спосіб, що пропонується, може бути просто впроваджений у виробництво.  

Висновки. 
1. Огляд науково-технічних джерел інформації показав, що стан деталей, що 

утворюють радіальний зазор відіграє першорядну роль щодо довговічності 
шестеренного насоса. 

2. Визначено умови, при яких втрати робочої рідини через радіальні зазори 
будуть мінімальними. Зазначені моделі враховують наявність напірної і фрикційної 
складової втрат. 

3. Встановлені основні параметри, що надають можливість керувати втратами 
робочої рідини через радіальні зазори. Серед них: ширина вершин зубів шестерень zl , 

частота обертання шестерень n  і зовнішній радіус шестерень ar . 

4. Результати досліджень визначення раціонального радіального зазору 
дозволяють покращити ефективність технології виробництва НШ за рахунок 
раціоналізації допусків на виготовлення шестерень, що дозволяє підвищити 
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довговічність шестеренного насоса. 
5. Порівняльний аналіз технічних характеристик серійних шестеренних насосів і 

виготовлених за способом, що пропонується дає змогу: 
- підвищити довговічність шестеренного насоса у 1,6 рази за рахунок зниження 

зносів деталей, що утворюють радіальний зазор; 
- знизити зношування корпусу шестеренного насоса в 20,8 раз за рахунок 

недопущення умов для абразивного зношування деталей радіального з’єднання; 
- знизити зношування шестерень насоса по зовнішньому діаметру в 22,2 рази за 

рахунок усунення умов для абразивного зношування деталей радіального з’єднання; 
- підвищити коефіцієнт подачі шестеренного насоса. 
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Increasing gear Pump Hydraulic Systems of Car and Tractor Machinery Durability by 
Decreasing Details Attrition, Which Create Radial Clearance 

The research goal is the determination of rational radial clearance, with what details, which create radial 
clearance, attrition will be minimal and eventually provides gear pump hydraulic systems of car and tractor 
machinery durability increasing. 

Research gives the results of the dependence of working liquid losses through radial clearance. 
Determined main parameters, which have an influence on them, and conditions due to which working liquid 
losses will be minimal, which corresponds to the rational value of radial clearance and provides decreasing of 
details attrition, which creates radial clearance. Were found as the main parameters, which allow managing 
working liquid losses through radial clearances. They consist of gear tooth tops width, gear rotation frequency, 
and outer gear radius. 

Offered a new conditions determination method, in which working liquid losses through radial 
clearances will be minimal. Mentioned models include the presence of pressurized and frictioned losses 
compounds.  

Was found that increasing gear pump durability is able due to gears processing and further gear pump 
assembling made with guaranteed radial clearance in connection «body - gears» details, which excludes initial 
attrition of gear pump body in time of its enabling. Increasing radial clearance to sizes, in which abrasive parts of 
any sizes are able to frequently walk through avoiding body walls and gear teeth tops, helps to prevent the 
abrasive attrition phenomenon. Rational radial clearance provides free passage for almost all abrasive parts, 
which increases gear pump durability. 

Rational radial clearance determination allows for increasing the efficiency of technology of gear pump 
manufacturing by rationalizing tolerances for gears manufacturing, which allows for increasing gear pump 
durability. 
gear pump, radial clearance, working liquid losses, hydraulic system 
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