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нерной точности. Форма огибающей графика позволяет прогнозировать возмож-
ный дисбаланс входного вала редуктора либо свидетельствует об изменении знака 
первой производной крутящего момента на интервале времени с10)5,22( 3 . 

Совместный анализ функций амплитуды зубцовых вибраций )(tAvz  и входного 

сигнала позволяет сделать вывод о вибрационном качестве зубчатой пары и 
количественном составе помех в исходном сигнале корпуса двигателя. 

 

Выводы. Решена задача эксплуатационной виброкинематометрии зубчатых 
передач, в том числе, редукторов ГТД. Разработана математическая модель и ме-
тод анализа сигналов вибраций, который работает в пространстве времени и поз-
воляет рассчитывать фазовую функцию информационного сигнала зубчатой пере-
дачи. Показано, что основной функцией, которая характеризует энергетическую 
эффективность передачи крутящего момента и является чувствительной к зарож-
дающимся дефектам зубьев шестерён, является девиация первой производной уг-
ловой скорости пересопряжения зубьев ][,)()( Tatdttdt zz  на интервале 

времени Ta, т.е. функция динамической кинематической погрешности. Искомыми 
параметрами, функции которых при эксплуатационной нагрузке определяют по-
тери энергии в процессе передаче крутящего момента зубчатой парой, есть вели-
чина линейной деформации зуба )(tLz . Экспериментальные исследования мо-

дели позволяют прогнозировать её адекватность не хуже 0,9. 
Программное обеспечение, реализующее алгоритм расчёта модели, рабо-

тает с сигналом штатного датчика вибраций корпуса ГТД и может дополнять 
бортовую (либо стендовую) автоматическую систему анализа технического со-
стояния зубчатых передач ГТД пятого и шестого поколений. 
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АНАЛИЗ ПУТЕЙ УЛУЧШЕНИЯ ЭКСПЛУАТАЦИОННЫХ 
ХАРАКТЕРИСТИК ЭЛЕМЕНТОВ ПРИВОДНЫХ АГРЕГАТОВ 
АВТОМОБИЛЕЙ ПОВЫШЕННОЙ ПРОХОДИМОСТИ 
ПАО "АвтоКРАЗ" 

 
В работе приведены результаты оценки эксплуатационных характеристик основных элементов 
приводных агрегатов автомобилей повышенной проходимости на примере зубчатых передач, вала 
и подшипников раздаточной коробки автомобиля КрАЗ-6322. Проведен анализ напряженного со-
стояния этих элементов раздаточной коробки и сделаны выводы о их резервах к повышению энер-
гонасыщенности автомобиля и увеличению пробега до регламентированных уровней. Показано, 
что, используя разработанный программный комплекс, можно диагностировать эксплуатационные 
характеристики зубчатых колес, валов и подшипников приводных агрегатов автомобилей с целью 
их улучшения. 

Ключевые слова: зубчатая передача, подшипник, автомобиль, трансмиссия, раздаточная 
коробка, напряжение, прочность, усталость, напряженное состояние. 

 
Ведение. Актуальность и постановка проблемы. Автомобили повы-

шенной проходимости играют значительную роль в различных отраслях про-
мышленного производства как Украины, так и других стран. Область их при-
менения распространяется на перевозку различных грузов в труднопроходи-
мых условиях, на дорогах с плохим покрытием, грунтовым дорогам, бездоро-
жью. Автомобили повышенной проходимости незаменимы в карьерах, на ле-
созаготовках, в сфере нефтегазоразведки и добычи, а также в воинских подраз-
делениях и пр. 

Из всей линейки модельного ряда автомобилей, выпускаемых ПАО "Ав-
тоКрАЗ", значительную часть выпускаемых моделей составляют автомобили 
КрАЗ повышенной проходимости: их выпуск в настоящее время на предприя-
тии достигает 80 % от выпускаемой продукции. 

В современном семействе полноприводных автомобилей применена бо-
лее совершенная трансмиссия проходного типа. Именно эта трансмиссия была 
реализована на автомобилях повышенной проходимости КрАЗ-6322 и КрАЗ-
5233ВЕ, которые сейчас приняты на вооружение в подразделения как Нацио-
нальной гвардии так и Вооружённых сил Украины. 

В соответствии с требованиями пользователей автомобилей, ужесточе-
нием нормативных требований по управляемости и эффективности тормозной 
системы, увеличением грузоподъемности автомобилей и максимальной скоро-
сти их движения, применением двигателей большей мощности, увеличением 
ресурса до капитального ремонта автомобилей или их агрегатов и многих дру-
гих факторов конструкторами предприятия постоянно проводится работа по 
улучшению надежности и эксплуатационных показателей агрегатов транс-
миссии и их элементов.  
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За последние годы, в частности, с целью повышения надежности кон-
струкции и увеличения ресурса трансмиссии автомобилей КрАЗ повышенной 
проходимости на предприятии выполнены следующие работы: 

- ужесточена конструкция раздаточной коробки путем изменения матери-
ала картера и крышки шестерен раздаточной коробки из СЧ 20 ГОСТ 1412-83 
на ВЧ 45 ДСТУ 3925-90; 

- применены подшипники в узлах раздаточной коробки и редукторов мо-
стов шестого класса точности; 

- введены обжимные конусные втулки на шпильках крепления редукторов 
на балках среднего и заднего мостов; 

- введено штифтование чашек межколесных дифференциалов; 
- изменены режимы термообработки отдельных деталей трансмиссии; 
- внедрены в производство обрабатывающие центры для изготовления от-

ветственных и высоконагруженных деталей (чашек дифференциалов, кресто-
вин дифференциалов, шестерен и зубчатых колес). 

Однако, в условиях современной тенденции к повышению энергонасыщен-
ности автомобилей, нагруженность элементов трансмиссии автомобиля посто-
янно возрастает и, безусловно, повышение надежности и долговечности работы 
автомобиля в значительной степени зависит от технического состояния основных 
элементов трансмиссии, в частности, зубчатых колес, валов, подшипников и т.д. 
Вопросы оценки нагруженности элементов трансмиссии, как фактора суще-
ственно влияющего на долговечность автомобиля, выработка мероприятий по 
конструктивному усовершенствованию этих элементов или усовершенствование 
технологии их производства приобретает все большее значение. 

 

Цель работы – оценить уровень нагруженности основных элементов при-
водных агрегатов автомобиля повышенной проходимости КрАЗ-6322 для 
определения путей улучшения их эксплуатационных характеристик. 

 

Основная часть. Одним из ответственных узлов трансмиссии автомо-
биля, который в условиях работы с возросшими мощностями и скоростями ста-
новится наиболее уязвимым, является раздаточная коробка (РК). 

Поставленная в статье задача решается на примере РК автомобиля повы-
шенной проходимости КрАз-6322. В качестве инструмента решения задачи ис-
пользуется компьютерная программа ДМ-РК, построенная на основе разрабо-
танной в НАНГ Украины системы диагностирования элементов трансмиссии 
автомобиля [1]. 

РК автомобиля КрАЗ-6322 (см. рисунок) представляет собой трехвальный 
редуктор с косозубыми цилиндрическими зубчатыми колесами и обеспечивает 
два режима работы: на низшей (РК-Н) и высшей (РК-В) передачах. На ведущем 
валу 6 свободно установлены шестерни 1 и 4, которые находятся в постоянном 
зацеплении с колесами 2 и 5, соответственно. Для переключения режимов ра-
боты РК используется зубчатая муфта 10 и зубчатый венец вала 6. Крутящий 
момент с вала 6 на промежуточный вал 7 передается или через зубчатую пару 
1-2 (режим РК-Н) или пару 4-5 (режим РК-В). Далее с вала 7 крутящий момент 
через зубчатую пару 2-3 передается на водило дифференциала с последующим 
его разделением в соотношении 1:2 между передним (через вал 8) и задними 
(через вал 9) мостами.  

Все зубчатые колеса 1-5 РК (см. таблицу 1) имеют одинаковый модуль 
( nm =5,5мм), одинаковую ширину венца ( Wb =46мм) и изготовлены из стали 
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15ХГН2Т с це-
ментацией зубьев 
до твердости 
57…64HRC. 

Переменный 
режим нагруже-
ния элементов РК 
связан с различ-
ными режимами 
работы восьми-
ступенчатой меха-
нической коробки 
переключения пе-
редач (КПП) 
ЯМЗ-238ВМ, пе-
редаточные числа 
которой: 7,30; 4,86; 
3,50; 2,48; 2,09; 
1,39; 1,0; 0,71. 

Важнейшим 
фактором, опреде-
ляющим нагру-
женность элемен-
тов РК является 
также распределе-
ние α времени ра-
боты КПП на раз-
ных передачах. В 
работе принято α=0,3; 0,7; 1,2; 2,4; 5,4; 12; 25; 53 (%). 

Передаточное число главной передачи автомобиля 8,173GPi  . 

Реализованная в компьютерной программе ДМ-РК методика оценки 
напряженного состояния основных 
элементов РК основана на общеприня-
тых критериях работоспособности. В 
частности, методика оценки напря-
женного состояния зубчатых передач 
основана на ГОСТ 21354-87 [2], а це-
лесообразность такого подхода для 
данного класса задач показана в [3]. 

Использование ЭВМ позволило 
получить информацию о нагруженности элементов РК, в частности, зубчатых 
пар РК с учетом действительного характера их нагружения, т.е. проверочные 
расчеты выполнялись с учетом нагрузок на всех возможных режимах работы 
КПП и РК. 

В таблице 2 представлены результаты определения контактных H  и из-

гибных 1F  (для шестерни) и 2F  (для колеса) зубчатых пар 1-2 (для режима 

РК-Н) и пары 4-5 (для режима РК-В) для восьми режимов работы КПП. Допус-
каемые контактные HP  и изгибные FP  напряжения определены для гаран- 

 
Рисунок – Раздаточная 

коробка автомобиля КрАЗ-6322 

Таблица 1 – параметры раздаточной 
коробки автомобиля КрАЗ-6322 

Колесо 
Параметр 

z  β x  
1 29 23°33'23" +0,5735 
2 32 23°33'23" 0 
3 38 23°33'23" 0 
4 34 21°20'16" 0 
5 29 21°20'16" 0 
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тированных изгото-
вителем пробегов LS 
автомобиля: 50000км, 
300000км и 700000км. 

В расчетах было 
принято, что РК рабо-
тает в режиме РК-Н 
примерно (10..15)% 
времени, а в режиме 
РК-В – (90…85)% 
времени [4]. 

Оценка на ос-
нове ГОСТ 21354-87 
напряженного состо-
яния рассмотренных 
зубчатых пар РК на 
всех режимах работы 
показывает, что они 
являются работоспо-
собными и по усло-
виям выносливости и 
по условиям прочно-
сти, также они имеют 
ресурсы к повыше-
нию энергонасыщен-
ности автомобиля.  

Учитывая малую 
цикличность нагруже-
ния зубьев шестерен 
РК при работе на 1-й и 
2-й передачах КПП 
(например, число цик-
лов нагружения 
зубьев шестерни 4 в 
режиме КПП-2 при 
LS=700000км состав-
ляет всего 4 41 SN N L  

= 62,12 10 700000  
1,48млн.циклов, что 
менее lim0,03 HN ), и, 

соответственно, сла-
бое влияние этих ре-

жимов работы на усталостную прочность зубьев [2], оцениваем ресурс зубча-
тых колес РК по увеличению крутящего момента в 2min(0,9 / )HPi Hir      

(0,9∙1865/1245)2=1,81 раза. 
Оценка напряженного состояния подшипников ведущего вала РК прово-

дилась по критерию динамической грузоподъёмности в соответствии с ГОСТ 
18855-82. Учитывая переменный режим нагружения подшипников вала, тре- 

Таблица 2 – Напряженность зубчатых колес 
раздаточной коробки КрАЗ-6322, МПа 

Режим 
работы 

РК 
Параметр 

Режим работы КПП 

1 2 3 4 5 6 7 8 

РК-Н 

H  1888 1555 1334 1142 1059 892 750 642 

1F  709 477 348 251 215 149 98 69 

2F  812 546+ 399 288 246 170 112 80 

HP
1) 1967 1967 1967 1967 1984 2025 2167 2046 

1FP
1) 1172 1172 1172 1136 1019 891 792 719 

2FP
1) 937 937 937 899 806 705 626 575 

HP 2) 1967 1967 1967 1967 1984 1997 1790 1517 

1FP 2) 1172 1151 1045 931 834 730 719 719 

2FP 2) 937 910 827 737 661 578 575 575 

HP 3) 1967 1967 1967 1967 1984 1734 1554 1318 

1FP 3) 1172 1047 951 847 760 719 719 719 

2FP 3) 937 829 753 671 601 575 575 575 

6
11 10N  4) 0,067 0,235 0,56 1,58 4,23 14,1 40,8 122 

РК-В 

H  1755 1448 1245 1068 992 813 699 560 

1F  839 566 414 300 256 160 115 71 

2F  856 577 422 306 262 163 117 72 

HP
1) 1967 1967 1967 1981 1998 1846 1572 1333 

1FP
1) 1172 1039 943 840 754 719 719 719 

2FP
1) 1172 1057 960 856 767 719 719 719 

HP 2) 1967 1967 1967 1820 1559 1370 1198 1154 

1FP 2) 979 851 773 719 719 719 719 719 

2FP 2) 996 866 787 719 719 719 719 719 

HP 3) 1967 1967 1865 1580 1353 1192 1149 1106 

1FP 3) 891 775 719 719 719 719 719 719 

2FP 3) 906 789 719 719 719 719 719 719 

6
11 10N  4) 0,604 2,12 5,04 14,2 38 127 367 1100 

1), 2), 3) – допустимые напряжения при гарантированном пробеге SL  

автомобиля: SL =50000 км, SL =300000 км., SL =700000 км; 
4) 

11 41( )N N  – число циклов нагружения зуба шестерни 1 (шестерни 4) 

раздаточной коробки на 1км пробега автомобиля, млн. цикл. 
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буемая динамическая грузоподъёмность подшипника оценивалась по формуле 

1 23( / / )p
EC P L a a  . Здесь L – общее число циклов нагружения подшипника 

за требуемый срок LS службы; 1 23,a a  – коэффициенты долговечности и усло-

вий работы; PE – эквивалентная динамическая нагрузка на подшипнике, учи-
тывающая долю работы подшипника на всех режимах нагружения [5]: 

PE

8 8

1 1

( ) / ( )pp
Å i i iP P L L   , где ,i iP L  – динамическая нагрузка на подшипник и 

число циклов нагружения подшипника при его работе в i -м режиме нагружения. 
С учетом 90% вероятности не разрушения подшипника (a1=1) и с учетом 

реальных условий эксплуатации роликового подшипника ( 23 0,6a   и 

23 0,8a  ) получены следующие результаты (таблица 3). 

Используемый в ис-
следуемой РК на веду-
щем валу подшипник 
2312 ГОСТ 8228-75 
имеет грузоподъёмность 
150кН и может быть ис-
пользован при пробеге 
автомобиля SL =300000км 

при обычных условиях смазки. Ресурс подшипника по нагрузке оценивается в 
1,47 раза. При увеличении пробега до SL =700000км и в условиях не обеспече-

ния достаточной для образования гидродинамической пленки между кольцами 
и телами качения количества смазки желательно на ведущем перейти на под-
шипник 2612 ГОСТ 8228-75, динамическая грузоподъёмность которого 
С=224кН [6], а ресурс по нагрузке составит 1,27 раза. При этом следует учесть, 
что при неизменном наружном диаметре, подшипник №2612 имеет увеличен-
ную до 46мм ширину. 

Важным элементом РК являются валы, регламентирующими критериями 
работоспособности которых являются статическая прочность и жесткость [4]. 

Расчет на статическую прочность вала по пределу текучести сводится к 

проверке условия 2 2/ [ ]T T T T T Ts s s s s s       . Расчет выполненный с уче-

том максимальной нагрузки на ведущий вал РК показал, что запас прочности 
ведущего вала в опасном сечении (под зубчатым колесом 1) составляет 

3,5Ts  . При допустимом значении [ ] 1, 2...1,5Ts   полученный результат сви-

детельствует о достаточном нагрузочном ресурсе исследуемого вала РК. Веду-
щий вал РК обладает также высокой жесткостью: максимальный прогиб (под 
зубчатым колесом 1) составляет y=0,018мм, что меньше допустимого 
[y]=0,05мм [4, 5]. Таким образом, исходя их жесткости оцениваем нагрузочный 
ресурс вала в 2,78 раза. 

Анализ значений коэффициентов перекрытия исследуемых зубчатых пар 
РК показывает, что зубчатые зацепления имеют резервы по уровню шума, ко-
торые можно использовать путем изменения геометрии зацепления [7]. 

Таким образом, проведенный на примере элементов РК, анализ эксплуа-
тационных характеристик элементов привода автомобиля КрАЗ-6322 показал, 
что элементы РК имеют определенные ресурсы по нагрузочной способности. 

Таблица 3 – Требуемая грузоподъёмность C подшипников РК 

Гарантированный 
LS пробег 

автомобиля, км 

Грузоподъёмность C подшипников, кН 
При достаточной 

смазке ( 23 0,8a  ) 
При обычной 

смазке (
23 0,6a  ) 

50000 59,3 79,1 
300000 102,1 136,1 
500000 119,2 158,9 
700000 132,0 176,0 
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Уровень выявленных ресурсов свидетельствует о хорошей конструкции РК и 
высоком уровне ее проектирования. Безусловно, принятие окончательного ре-
шения по использованию выявленных ресурсов надо увязать с анализом ресур-
сов других элементов кинематической цепи привода автомобиля, требовани-
ями унификации модернизированных конструкций агрегатов и, следовательно, 
решать задачу оптимально-рационального проектирования приводных агрега-
тов c большим количеством противоречивых условий [8]. 

 

Выводы: 
1. Выполнен анализ условий контактной и изгибной выносливости, а 

также контактной и изгибной прочности при действии максимального крутя-
щего момента для ведущих зубчатых колес РК и сделан вывод о их работоспо-
собности. 

2. Получены оценки ресурсов по нагрузочной способности зубчатых ко-
лес, первичного вала и подшипников РК автомобиля КрАЗ-6322. 

3. Разработанный программный комплекс ДМ-РК может быть использо-
ван для поиска оптимально-рациональных проектных решений для основных 
элементов РК автомобиля КрАЗ-6322. 
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СПОСОБЫ ПОВЫШЕНИЯ ИЗНОСОСТОЙКОСТИ И 
КОНТАКТНОЙ ВЫНОСЛИВОСТИ ЗУБЧАТЫХ КОЛЁС 
 

Изложены результаты экспериментальных исследований износостойкости и контактной выносли-
вости образцов из различных сталей после упрочнения методами термической обработки и ион-
ного азотирования в водородных и безводородных средах, при трении качения с проскальзыва-
нием. Отмечена важность влияния градиента свойств полученных композиций на эксплуатацион-
ные характеристики. Предложены способы повышения контактной выносливости и износостойко-
сти зубчатых колес. 

Ключевые слова: износостойкость, контактная выносливость, трение качения, проскальзывание. 
 
Введение. Актуальность задачи. Зубчатые передачи имеют широкое 

применение в технике. Их долговечность и надежность часто определяют 
надежность и долговечность машин в целом. Опыт эксплуатации зубчатых ко-
лес свидетельствует, что подавляющее большинство выхода их из строя про-
исходит в результате разрушения поверхности контакта в закрытых передачах 
и поломки зубьев от сгиба в открытых передачах. В настоящее время суще-
ствует много способов повышения износостойкости и долговечности зубчатых 
передач, но проблема не решена до конца и является актуальной. 

 

Анализ литературы. Поверхностные слои в процессе эксплуатации зуб-
чатых колес разрушаются в результате циклического действия контактных 
напряжений, величина которых достигает 3570МПа [1], и изнашиваются в ре-
зультате проскальзывания контактирующих поверхностей шестерни и колеса. 
Максимальные напряжения изгиба возникают в момент, когда вся нагрузка 
воспринимается одной парой зубцов, а точка его приложения находится в по-
ложении, наиболее удаленная от корня зуба. При этом максимальные напряже-
ния изгиба концентрируются в основе зуба, и в зоне выкружки возникает кон-
центрация напряжений. Для прямозубых зубчатых колес коробок передач мак-
симальные напряжения изгиба достигают 850МПа [2], а для цементируемых 
тяжело нагруженных зубчатых колес – до 2500МПа [1]. 

В зубчатых парах, совместное качение происходит лишь в полюсе. По-
скольку направление перемещений контактных линий шестерни и колеса про-
тивоположные, то между ними происходит проскальзывание. Скорость сколь-
жения равна разности скоростей качения шестерни и колеса, и увеличивается 
с увеличением передаточного числа. Проскальзывания поверхностей контак-
тирующих зубьев вызывает трение в зоне контакта и износ материала.  

На напряженно-деформированное состояние материала зубцов большое 
влияние оказывает скорость приложения нагрузок. Как показали исследования 
[3, 4] контакт между двумя зубцами происходил в течение 10–3-10–4с. Расчеты 
показывают, что даже в тихоходных зубчатых передачах приложение нагрузки 
в контакте происходит ударом [3]. При совместном действии нормальных и 
касательных напряжений в тонком поверхностном слое материала создается 
объемное напряженное состояние, которое способствует возникновению пла-
стических деформаций. Высокие контактные напряжения и пластическая де- 
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