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ПОВЫШЕНИЕ НАДЕЖНОСТИ И ДОЛГОВЕЧНОСТИ МАСЛЯНЫХ 
НАСОСОВ ДИЗЕЛЕЙ 

 
И.В. Турецкий 

 
В статье приводятся материалы по совершенствованию масляных насосов дизелей, 

позволяющие повысить надежность и долговечность как насосов так и дизелей в целом. 
 

Для уменьшения потерь на трение и из-
носа трущихся поверхностей, а также отвода 
от них теплоты в двигателях внутреннего сго-
рания применяют систему смазки. Последняя 
может быть разбрызгиванием, принудитель-
ной и комбинированной. В тракторных дизе-
лях, как известно, часто применяют комбини-
рованную систему смазки, когда к наиболее 
нагруженным деталям масло подводят под 
давлением, а менее нагруженные детали 
смазывают разбрызгиванием. Давление в 
масляной магистрали создается с помощью 
специального насоса обычно шестеренчатого 
типа. 

Наиболее слабым звеном в системе 
смазки двигателя внутреннего сгорания яв-
ляется маслонасос. Ему присущи качества 
как гидромашины, так и зубчатой передачи. 

Как гидромашине, масляному насосу 
свойственна неравномерность подачи масла, 
а, следовательно, пульсации вращающего 
момента на приводном валу. Величина пуль-
сации зависит от чисел зубьев качающих 
шестерен, и чем меньше число зубьев, тем 
выше уровень пульсации. 

Как зубчатой передаче, масляному насо-
су свойственны недостатки зубчатого зацеп-
ления: неплавность работы ввиду малого пе-
рекрытия в зацеплении малозубых зубчатых 
колес и неточности изготовления, следствием 
которого являются удары в зацеплении (сре-
динный и кромочный удары). 

Суммируясь, эти динамические процес-
сы отрицательно влияют на усталостную 
прочность элементов маслонасоса. Развитие 
усталостных трещин может приводить к вне-
запному разрушению одной из деталей мас-
лонасоса и выходу последнего из строя, что 
является самым опасным явлением. 

Внезапный отказ масляного насоса и 
прекращение подачи масла в систему смазки 
двигателя приводит к выходу из строя колен-
чатого вала дизеля, шатунов и других эле-
ментов. Это влечет за собой остановку двига-
теля и последующий его ремонт: разборку 
двигателя замену коленчатого вала, шатунов, 
масляного насоса, сборку двигателя и его 
обкатку, на что уходит много времени и 

средств. Согласно имеющимся данным по 
рекламациям на отказы дизелей, наиболее 
частыми являются отказы в диапазоне 
420...900 моточасов. 

Основными дефектами, которые встре-
чаются в рядовой эксплуатации масляных 
насосов дизелей ПО АМЗ являются: излом 
зубьев приводных шестерен, заклинивание 
качающих шестерен, поломка ведущих вали-
ков, срез сегментных шпонок, питтинговый 
износ зубьев качающих шестерен, повышен-
ный износ бронзовых втулок подшипников 
скольжения. 

В настоящей работе поставлена цель – 
выявить возможность повышения качествен-
ных показателей прямозубых цилиндрических 
зубчатых колес и передач с симметричным 
эвольвентным профилем и числом зубьев 
близким к минимально возможному, приме-
няемых в маслонасосах дизелей. 

Для достижения этой цели были постав-
лены следующие задачи: 

1. Провести анализ существующих спо-
собов расчета качественных показателей ма-
лозубых зубчатых колес и передач. 

2. Разработать алгоритм расчета каче-
ственных показателей и построения блоки-
рующих контуров в различных системах рас-
чета. 

3. Разработать методику выбора опти-
мальных параметров исходного производя-
щего реечного контура и его смещения при 
фрезеровании зубчатых колес. 

4. Оценить влияние технологических по-
грешностей изготовления на качественные 
показатели маслонасоса. 

5. На основании экспериментальных ис-
следований оценить достоверность предло-
женной методики расчета, методики изготов-
ления и сборки на примере маслонасоса ди-
зеля ПО АМЗ. 

Зубчатые колеса масляных насосов ди-
зелей обычно выполняют с малыми числами 
зубьев с целью получения высокой произво-
дительности и малых габаритов маслонасо-
са, что является ценным качеством этого аг-
регата дизеля. Однако изготовление ком-
пактной малозубой зубчатой передачи со-
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пряжено с большими трудностями. 
Наиболее изученным является путь ис-

пользования стандартного режущего инстру-
мента с исходным контуром по ГОСТ 13755-
81 с углом α = 20°. Выбор оптимальных па-
раметров зацепления производится по бло-
кирующим контурам, приведенным в ГОСТ 
16532-70. Следует отметить, что блокирую-
щие контуры, приведенные в указанном стан-
дарте построены только в одной системе 
расчета, обеспечивающей постоянный ради-
альный зазор между вершиной зуба одного 
колеса и впадиной другого, равным С =0,25 m 
в собранной передаче. 

Зубчатые колеса, образующие качаю-
щий узел маслонасоса обычно выполняют 
абсолютно одинаковыми по всем парамет-
рам. Это связано, как с унификацией техно-
логии изготовления ведущего и ведомого ко-
лес, так и упрощением процесса сборки насо-
са. В связи с этим величины смещений ре-
жущего инструмента при нарезании зубчатых 
колес на станке тоже будут одинаковыми. То-
гда, обращаясь к стандартному блокирующе-
му контуру для Z1= Z2 = 8, нетрудно убедить-
ся, что большая часть этого контура не уча-
ствует в расчете, а именно все точки разре-
шенной зоны блокирующего контура, кроме 
точек, лежащих на линии, проходящей через 
начало координат под углом 45°. 

Этот блокирующий контур находится в 
зоне подреза ножек зубьев и, следовательно, 
полноценные зубья колес (без подреза но-
жек) получены быть не могут. Это свойствен-
но методу расчета, в основе которого лежит 
условие получения постоянного радиального 
зазора С = 0,25m. 

Для нормальной работы эвольвентной 
зубчатой передачи необходимо выполнение 
условий при нарезании зубчатого колеса на 
станке: 

- отсутствие подреза ножек зубьев; 
-  отсутствие заострения вершин зубьев. 
В собранной передаче необходимо: 
- отсутствие интерференции зубьев, ве-

дущей к заклиниванию передачи; 
- обеспечение достаточного торцового 

перекрытия (обычно считается нормальным, 
когда εα= 1,1 ...1,15); 

-  наличие радиального зазора С больше 
нуля. 

Далее проводятся проверки по коэффи-
циентам скольжения и удельного давления. 

Поскольку традиционная система расче-
та с α = 20° не обеспечивает удовлетвори-
тельного качества зубчатой пары с Z1 = Z2 = 
8, будем искать возможность получения зуб-

чатых колес и передачи при одновременном 
изменении профильного угла α исходного 
производящего реечного контура (ИПРК) и 
коэффициентов его смещения. Для установ-
ления графической взаимосвязи между ко-
эффициентами смещения ИПРК X = X1 = X2 и 
углом профиля α исходного производящего 
реечного контура в диапазоне углов от 15° до 
30° были составлены алгоритмы расчета и 
написаны программы для ПЭВМ IBM PC. 
Диапазон изменения угла α принят исходя из 
следующих соображений. Меньше 15° угол 
профиля ИПРК, как это следует из известных 
публикаций, практически не используется. 
При α = 30° зуб фрезы при ha* = 1 полностью 
заостряется. Стойкость фрезы в этом случае 
резко падает. По приведенным алгоритмам 
был получен новый блокирующий контур в 
координатах α - X. 

Оптимизация выбора параметров произ-
водящего реечного контура должна учиты-
вать ряд основополагающих факторов: 

1) получение неискаженного эвольвент-
ного профиля зуба зубчатого колеса макси-
мально возможной высоты,  как в процессе 
фрезерования, так и при последующих отде-
лочных операциях; 

2) необходимую стойкость червячной 
фрезы; 

3) обеспечение достаточной толщины 
зуба на вершине; 

4) получение максимально возможного 
перекрытия в собранной зубчатой передаче; 

5) обеспечение достаточного радиально-
го зазора; 

6) гарантию отсутствия интерференции 
зубьев, приводящей к заклиниванию переда-
чи. 

Эти весьма противоречивые и сложные 
вопросы могут быть наглядно и всесторонне 
проанализированы только при наличии новых 
блокирующих контуров в координатах α-Х. 

Стремление получить максимально воз-
можный коэффициент торцового перекрытия 
εα при обеспечении максимальной толщины 
зуба на вершине и достаточного радиального 
зазора вынуждает найти на поле блокирую-
щего контура такую точку, которая, по воз-
можности, наиболее полно бы удовлетворяла 
необходимым требованиям.  

Наиболее полное представление о 
влиянии технологических погрешностей на 
важнейший качественный показатель зубча-
той передачи – коэффициент торцового пе-
рекрытия может быть получено путем реше-
ния соответствующей размерной цепи, учи-
тывающей все конструктивные особенности 
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изделия и включающей все звенья, влияю-
щие на εα. 

Определение основных параметров 
маслонасоса, таких как: вращающий момент 
на приводном валу м/н, давление масла в 
нагнетающую магистраль под нагрузкой оп-
ределялось методом тензометрирования на 
испытательном стенде АЗА. Тензометриро-
вались, как новые м/н, так и прошедшие раз-
личную наработку часов под номинальной 
нагрузкой, как серийные, так и эксперимен-
тальные. В процессе тензометрических изме-
рений использовались тензоусилитель по-
стоянного тока "Топаз-04" и светолучевой ос-
циллограф Н-041. Тензорезисторы (датчики) 
наклеивались по мостовой схеме, питание 
осуществлялось от автомобильных аккумуля-
торов. Общий вид маслонасоса, установлен-
ного на стенд для тензометрических испыта-
ний приведен на рис. 1, а измерительная ап-
паратура на рис. 2. 

Решение размерной цепи для серийного 
маслонасоса показывает,   что   при теорети-
ческом значении εα = 1,044, фактическое его 
значение составит от 1,04 до 1,0. Последнее 
значение ставит готовый новый маслонасос 
на грань дальнейшей возможности эксплуа-
тации. 

Для получения масляного насоса дизеля 
с улучшенными свойствами были разработа-
ны чертежи экспериментальных зубчатых ко-
лес, по которым были изготовлены опытные 
партии таких колес. 

Для проверки соответствия качества из-
готовленных колес, последние измерялись на 
средствах измерения в метрологической ла-
боратории АЗА. По результатам измерений 
зубчатые колеса отбраковывались с резуль-
татами, превышающими допустимые. Годные 
колеса собирались в пары. 

 

 
 

Рис. 1. Тензометрирование маслонасоса 
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Рис. 2. Измерительная аппаратура: 1 – тензоусилитель «Топаз-04»; 2 – осциллограф Н-041 
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В результате проведенных эксперимен-
тальных исследований подтверждена воз-
можность получения качающих шестерен м/н 
с улучшенными качественными показателя-
ми. Так, подтвердилась реальная возмож-
ность увеличения коэффициента торцового 
перекрытия с 1,044 у серийной зубчатой пары 
до 1,14 и даже до 1,18 при неизменном межо-
севом расстоянии и корпусе маслонасоса. 

Увеличение коэффициента торцового 
перекрытия позволило улучшить плавность 
работы м/н, что проявилось в уменьшении 
пульсаций вращающего момента на привод-
ном валу и уменьшении пульсаций давления 
масла в нагнетающей магистрали. 

Но с увеличением коэффициента пере-
крытия увеличивается и доля двухпарного 
зацепления, что приводит к увеличению "за-
щемленного" объема масла между зубьями.  

При повороте колес этот объем изменя-
ется, вызывая высокое давление в замкнутой 
области, что отрицательно влияет на под-
шипниковые опоры и повышает шумность 
работы агрегата. 

Итак, с одной стороны, для улучшения 
работы зубчатой пары с точки зрения ее 
плавности, повышения нагрузочной способ-
ности и долговечности всегда стремятся к 
увеличению коэффициента торцового пере-
крытия, но при этом возникает вредное влия-
ние запираемого объема масла. 

Для серийного масляного насоса ПО 
АМЗ при максимально возможном теоретиче-
ском коэффициенте торцового перекрытия 
1,044 доля двухпарного зацепления состав-

ляет 7,69 % от полной длительности зацеп-
ления, а для экспериментального насоса с     
εα= 1,14 эта величина возрастает до 24,56 %, 
и с этим необходимо считаться. 

Для ликвидации вредного влияния запи-
раемого во впадинах масла следует приме-
нять разгрузочные окна (канавки) в боковых 
стенках корпуса маслонасоса. Причем разме-
ры этих окон должны быть соразмерны объ-
ему запираемого масла. 

Стендовые сравнительные испытания на 
номинальном режиме эксплуатации показали 
лучшую износостойкость рабочих поверхно-
стей экспериментальной пары качающих 
шестерен по сравнению с серийной при оди-
наковой твердости поверхностей зубьев (НВ 
269). У ножек зубьев серийной ведомой шес-
терни уже после наработки 150 моточасов 
появились осповидные раковинки (питтинг), а 
у экспериментальной - нет. Число циклов на-
гружений зубьев к этому времени составило 
N=60⋅n⋅t=60⋅2100⋅150=18,9⋅106 циклов. Базо-
вое число циклов перемены напряжений, со-
ответствующее пределу выносливости по 
ГОСТ21354-87: NHlim=30⋅ =30⋅2694,2

HBH 2,4=20⋅106 

циклов. Дальнейшая наработка только уве-
личила проявление этого процесса. После 
300 часов наработки износ зубьев серийной 
пары качающих зубчатых колес в 2 раза пре-
высил износ экспериментальной пары. 

Результаты стендовых сравнительных 
испытаний приведены на  рис. 3, 4. 

 

 

 
  
а) 



 
 
 
 

ПОВЫШЕНИЕ НАДЕЖНОСТИ И ДОЛГОВЕЧНОСТИ МАСЛЯНЫХ НАСОСОВ ДИЗЕЛЕЙ 
 

ПОЛЗУНОВСКИЙ ВЕСТНИК № 4 2006 115

 

  
б)                                                                          в) 

 
Рис. 3. Результаты стендовых сравнительных испытаний. Серийная конструкция. Наработка 300 мо-

точасов. N=39,6⋅106 циклов: а) - общий вид; б) – боковая поверхность зуба ведущего колеса; в) – боковая 
поверхность зуба ведомого колеса 

 
 
 

  
а) 
 
 
 

  
б)                                                                                        в) 

 
Рис. 4. Результаты стендовых сравнительных испытаний. Экспериментальная конструкция. Наработ-

ка 300 моточасов. N=39,6⋅106 циклов: а) – общий вид; б) боковая поверхность зуба ведущего колеса; в) 
боковая поверхность зуба ведомого колеса 
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Результаты сравнительных тензометри-

ческих испытаний маслонасосов показали 
снижение размаха вращающего момента на 
приводном валу (по осциллограмме) по срав-
нению с серийным №1 до 60 % у эксперимен-
тального м/н №2 и до 50 % у эксперимен-

тального м/н №3 (т.е. улучшение по отноше-
нию к серийному в 2 раза; Уменьшение раз-
маха давления в нагнетающей магистрали 
составило 80 % у м/н №2 и 60 % у м/н №3  
(рис. 5, 6). 

 
 
Рис. 5. Осциллограмма параметров серийного маслонасоса. Параметры зацепления: m = 5 мм;         

α = 20°; εα  = 1,044. Режим работы: n = 1000 мин-1; р = 0,45 МПа (4,5 кгс/см2) 
 

 
 

Рис. 6. Осциллограмма параметров экспериментального м/н. Параметры зацепления: m = 5,25 мм;   
α = 20°30′; εα = 1,14. Режим работы: n = 1000 мин-1; р = 0,45 МПа (4,5 кгс/см2) 

 
На рис. 5, 6 обозначено: 1 – давление 

масла в нагнетающей магистрали; 2 - вра-
щающий момент на приводном валу; 3 - от-
метки частоты вращения приводного вала; 
«0р» - нулевая линия давления масла; «0т» - 
нулевая линия вращающего момента. 

По результатам сравнительного тензо-
метрирования установлено:  

1. Вращающий момент нВ ведущем ва-
лике серийного масляного насоса пульсирует 
от нуля до максимального значения с часто-

той, кратной угловому шагу качающих зубча-
тых колес. 

2. Пульсация давления масла в нагне-
тающей магистрали серийного масляного на-
соса соответствует частоте пульсаций вра-
щающего момента. 

3. Вращающий момент на ведущем ва-
лике экспериментального масляного насоса 
пульсирует также с частотой, кратной угло-
вому шагу качающих зубчатых колес, но раз-
мах пульсации меньше (54 % от серийного). 
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4. Пульсация давления масла в нагне-
тающей магистрали у экспериментального 
маслонасоса более стабильна и размах 
пульсаций меньше (76 % от серийного), что 
свидетельствует о более плавной работе 
экспериментального насоса. 

Производительность (подача масла в 
магистраль) у экспериментальных маслона-
сосов возросла по отношению к серийному: 
№1 => 134 л/мин => 100%; №2 => 147,7 л/мин 

=> (110%), №3 => 162 л/мин => (121%). 
Достигнуто снижение механических по-

терь в экспериментальном насосе по сравне-
нию с серийным на 17 % при одинаковой 
производительности, и снижение металлоем-
кости на 10,2 %. Снижение механических по-
терь на привод экспериментальных маслона-
сосов дизеля АМ-01 составляет 0,5 кВт (рис. 
7). 

 

 
 
Рис. 7. Потери мощности на привод масляных насосов при одинаковой подаче масла  Q=134 л/мин: 1 

– серийный №1; 2 – экспериментальный №2; 3 – экспериментальный №3 
 

В результате проведенной работы могут 
быть сделаны следующие выводы: 

1.  Проведен анализ существующих спо-
собов расчета качественных показателей ма-
лозубых зубчатых колес и передач. 

2.  Разработан алгоритм расчета качест-
венных показателей и построения блокирую-
щих контуров. 

3.  Разработана методика выбора опти-
мальных параметров ИПРК и его смещения. 

4. Оценено влияние технологических по-
грешностей изготовления на качественные 
показатели м/н. 

5. Экспериментально подтверждена дос-
товерность предложенной методики расчета, 
изготовления и сборки маслонасоса на при-
мере маслонасоса ПО АМЗ. 

6. Экспериментальными исследования-
ми подтверждена достоверность предложен-
ной новой методики расчета качающих зубча-
тых колес маслонасоса. Сравнительные 300 
часовые стендовые испытания подтвердили 
возможность создания маслонасоса с качест-
венными показателями, превышающими се-
рийный маслонасос ПО АМЗ. 

7. Достигнуто снижение механических 
потерь в экспериментальных насосах по  
сравнению с серийным на 17 % при одинако-

вой производительности.  
Разработанные мероприятия позволят 

повысить долговечность и надежность рабо-
ты дизеля. 
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