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ОБЩАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА РАБОТЫ 

Актуальность темы исследования. Вопросы надёжности машин всегда 
были актуальны для промышленности, а повышение их ресурса – важная за-
дача, имеющая большое экономическое значение. Огромный резерв повыше-
ния эффективности производства и производительности труда заключается в 
решении проблемы надёжности вновь создаваемых и эксплуатирующихся ма-
шин. Особое место эти вопросы занимают на этапе проектирования машин, ко-
гда принимаются принципиальные решения о конструктивном исполнении де-
талей и их сопряжений, применяемых материалах и технологиях, 
обеспечивающих требуемый уровень надёжности, определяющих затраты при 
дальнейшей эксплуатации машины. В этой связи тема исследования является 
актуальной, поскольку затрагивает проблемы прогнозирования и обеспечения 
показателей надёжности (наработка на отказ, ресурс) одного из самых распро-
странённых сопряжений деталей машин в технике – подшипника скольжения 
(ПС), то есть опоры или направляющей, в которой видом относительного дви-
жения является скольжение. 

ПС являются неотъемлемыми элементами конструкции многих поршне-
вых, роторных машин и технологического оборудования в самых разных от-
раслях промышленности: машиностроении и автомобилестроении, приборо-
строении, станкостроении и др. Типичными машинами, в конструкции 
которых не обойтись без ПС являются двигатели внутреннего сгорания (ДВС) 
и агрегаты их наддува (турбокомпрессоры), поршневые компрессоры, криво-
шипно-шатунные прессы, насосы, турбины энергоагрегатов, прокатные станы 
и пр. Шатунные и коренные подшипники коленчатого вала, подшипники верх-
ней головки шатуна, сопряжения «поршень-цилиндр», «кольцо-цилиндр» – все 
эти сопряжения относятся к ПС и являются динамически нагруженными 
(сложнонагруженными). 

При этом ПС определяют безотказность работы машин и оборудования, 
а их ресурс лимитируется состоянием (износом) рабочих поверхностей, назы-
ваемых поверхностями трения. Например, ресурс подшипников коленчатого 
вала ДВС определяется состоянием и геометрическими размерами поверхно-
стей шеек и внутренней поверхности вкладышей, ресурс цилиндропоршневой 
группы ДВС или компрессора определяется состоянием поверхности поршня, 
цилиндра, рабочих поверхностей поршневых колец. ПС машин являются со-
пряжениями, лимитирующими ресурс машин и определяющими безопасность 
их эксплуатации. 

Как правило, отказы ПС машин и технологического оборудования при-
водят к их полной остановке, прекращению производственных процессов, зна-
чительным временным и финансовым затратам. В связи с этим прогнозирова-
ние ресурса ПС является актуальной научной проблемой как на этапе 
проектирования, так и на этапе эксплуатации машин и оборудования, что тре-
бует развития моделей отказов, методов расчёта ресурса ПС на основе физики 
процессов с учётом конструктивных, эксплуатационных и режимных факто-
ров. 
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Несмотря на кажущуюся простоту конструкции ПС, процессы, сопро-
вождающие их работу, разнообразны и сложны. Особое место занимают про-
цессы изнашивания поверхностей трения ПС, решающую роль в которых иг-
рают смазочные материалы (СМ). Поскольку в основе прогнозирования 
ресурса ПС лежат их расчёты на износ, то развитие методов моделирования 
процессов изнашивания является также актуальной задачей. 

Одной из главных задач машиноведения как науки становится адаптация 
накопленных знаний, методик, методов проектирования, результатов экспери-
ментальных исследований для применения в инженерной практике и создания 
машин и механизмов нового поколения. Для современного этапа развития ин-
женерной деятельности характерно сокращение продолжительности разра-
ботки машин и оборудования за счёт широкого применения электронно-вычис-
лительной техники и специального программного обеспечения (ПО), 
позволяющих повышать качество и скорость проектирования, реализовывать 
принципы системного моделирования. Широко применяются программные 
средства моделирования для выполнения расчётов на прочность деталей ма-
шин, анализа гидро- и газодинамических процессов при обосновании техниче-
ских решений, однако при проектировании недостаточно внимания уделяется 
расчётам деталей машин на износ. По-прежнему конструкторы опираются во 
многом на существующие аналоги. В то время, как применение расчётов дета-
лей машин и их сопряжений на износ в практике проектирования позволяет 
значительно уточнять прогнозные показатели долговечности машин, суще-
ственно уменьшать трудоёмкость работ при исследованиях, испытаниях и со-
вершенствовании машин. 

Важной проблемой сегодня является техническая и технологическая за-
висимость России от Запада. Особенно ощущается эта зависимость в машино-
строении и проявляется в виде использования иностранного оборудования, 
ПО, материалов. В некоторой степени это представляет угрозу научно-техно-
логической безопасности страны, о которой в последнее время говорится всё 
чаще во многих работах. Аналогию можно найти в сфере научно-технических 
разработок машин и ПО для проектирования. Несмотря на попытки ограничить 
применение иностранного ПО при разработке отечественной техники, а также 
направленность на приоритетное использование отечественного инженерного 
ПО, доля иностранных программ в структуре инженерного ПО на российских 
предприятиях составляет не менее 50%. Такая ситуация в будущем может при-
вести к отставанию, поскольку ограничивает развитие отечественных разра-
ботчиков ПО. В этой связи развитие методов расчёта ресурса и моделирования 
изнашивания деталей машин является актуальным, а их реализация в виде оте-
чественных инженерных программных решений вносит существенный вклад в 

развитие научно-технического потенциала страны и обеспечение техниче-

ской независимости от западных технологий. 

Степень разработанности темы исследования. Значительный вклад в 
разработку методик расчёта ПС и моделирования их изнашивания внесли мно-
гие отечественные и зарубежные исследователи: И.Г. Горячева, А.К. Дьячков, 
С.М. Захаров, В.Г. Караваев, М.В. Коровчинский, В.Н. Прокопьев, 
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О.И. Рабецкая, Ю.В. Рождественский, Л.А. Савин, В.И. Суркин, И.А. Тодер, 
Д.И. Фёдоров, В.К. Румб, И.В. Мухортов, Н.А. Хозенюк, К.В. Гаврилов, Н.Н. 
Типей, T.W. Bates, J.F. Booker, P.K. Goenka, B.A. Gecim, S.D. Gulwadi, D.R. 
Chen, R.S. Paranjpe, H.K. Hirani и многие другие. 

Существующие сегодня методики расчёта ПС, реализованные в ряде инже-
нерных программных комплексов, позволяют оценивать основные гидромехани-
ческие характеристики (ГМХ) ПС и работоспособность с учётом влияния многих 
факторов: теплообмена с окружающей средой, наличия упругих деформаций по-
верхностей трения, реологических свойств СМ, некруглостей шейки вала и 
втулки, микротекстурирования поверхностей и др. Однако, при несомненной 
важности этих факторов, влияние СМ на характеристики ПС учитывается только 
посредством вязкости и её зависимости от температуры, скорости сдвига и дав-
ления. При этом не учитывается влияние противоизносных свойств СМ, обуслов-
ленных адсорбционным действием противоизносных компонентов, входящих в 
состав СМ (природные поверхностно-активные вещества, синтезированные до-
бавки), на работоспособность, ресурс ПС при наиболее важных с точки зрения 
работы машин видах смазки (гидродинамической, смешанной и граничной). 
Кроме того, несмотря на попытки описания граничного слоя смазки вязкоупру-
гими моделями (например, Максвелла или Кельвина) при решении контактных 
задач, до сих пор отсутствуют инженерные методики расчёта ПС, учитывающие 
влияние граничного слоя СМ на распределение контактных давлений при сопри-
косновении элементов ПС. Это обстоятельство обусловлено тем, что: только на 
этапе формирования находятся математические модели, описывающие физико-
химическое взаимодействие противоизносных присадок СМ с поверхностями 
трения, образование и разрушение полимолекулярного адсорбционного гранич-
ного слоя; слабо изучены физико-механические свойств адсорбционных гранич-
ных слоёв, образуемых современными СМ, и их зависимости от условий работы 
(нагрузки, температуры, скорости скольжения).  

Несмотря на достаточно большое количество теоретических и эксперимен-
тальных исследований, посвящённых ПС, требуется дальнейшее развитие моде-
лей расчёта изнашивания ПС и методологии прогнозирования их ресурса в усло-
виях гидродинамической, смешанной и граничной смазок с учётом особенностей 
поведения СМ и их противоизносных свойств, соответствующее совершенство-
вание алгоритмического и программного обеспечения. 

Всё выше сказанное предопределило цель исследования – разработку 
комплекса математических моделей и алгоритмов, описывающих механизмы тре-
ния в сложнонагруженных ПС при любых возможных режимах смазки, учитыва-
ющих процессы взаимодействия СМ с поверхностями трения, и позволяющих по-
высить достоверность моделирования процесса изнашивания для 
прогнозирования ресурса подшипников. 

Задачи исследования сформулированы следующим образом: 
1. Исследовать влияние противоизносных компонентов в смазочных мас-

лах на условия, при которых происходит смена режима смазки в ПС с гидроди-
намического на граничный, а также возможности управления надёжностью ПС за 
счёт изменения состава СМ и его противоизносных свойств. 
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2. Разработать методику моделирования процесса изнашивания сложно-
нагруженных ПС с учётом физико-химического взаимодействия СМ с поверхно-
стями трения. 

3. Предложить концепцию оценки ресурса сложнонагруженных ПС тур-
бопоршневых машин, основываясь на алгоритмах и методах решения гидродина-
мической задачи с учётом влияния противоизносных свойств СМ в процессе из-
нашивания на гидромеханические характеристики ПС. 

4. Разработать ПО для анализа усталостного и абразивного изнашивания 
сложнонагруженных ПС и оценки их ресурса, провести параметрические иссле-
дования на примере таких поршневых машин, как двигатели внутреннего сгора-
ния, и сравнить результаты с известными экспериментальными данными. 

5. На основе результатов параметрических исследований предложить тех-
нические решения, позволяющие снизить интенсивность абразивного изнашива-
ния ПС, повысить их надёжность и ресурс. 

Объект исследования. Процессы, происходящие в системе «шип-смазоч-
ный слой-подшипник» при гидродинамическом, смешанном и граничном режи-
мах смазки в процессе динамического нагружения трибосопряжения. 

Предмет исследования. Взаимосвязи и закономерности изменения эле-
ментов и параметров системы «шип-смазочный слой-подшипник» при гидроди-
намическом, смешанном и граничном режимах смазки в процессе динамического 
нагружения трибосопряжения. 

Методы исследования. Имитационное моделирование, численные ме-
тоды решения дифференциальных уравнений в частных производных, экспери-
ментальные методы исследования ПС и СМ. 

В процессе выполнения исследования получены следующие новые науч-

ные результаты прикладного и теоретического характера, выносимые на за-

щиту: 
1. результаты экспериментальных исследований влияния противоизнос-

ных компонентов в маслах различного назначения на работоспособность гидро-
динамического подшипника скольжения, показывающие возможность управле-
ния за счёт состава СМ условиями работы подшипника, при которых происходит 
смена режима смазки с гидродинамического на граничный; 

2. математическая модель смазочного слоя сложнонагруженного ПС, учи-
тывающая явление существования высоковязкого граничного смазочного слоя 
(ВГСС) на поверхностях трения ПС и его разрушения под действием сдвига, от-
личающаяся тем, что для описания явления разрушения этого слоя использован 
степенной закон, учитывающий толщину и устойчивость ВГСС к сдвигу. 

3. концепция оценки ресурса сложнонагруженных ПС, отличающаяся тем, 
что основана на определяющей роли СМ в процессах изнашивания и эксперимен-
тально-расчётных методах их моделирования; 

4. результаты оценки влияния противоизносных свойств СМ на скорость 
изнашивания, ресурс и ГМХ подшипников скольжения турбопоршневых машин 
на примере двигателей внутреннего сгорания и турбогенератора, что позволяет 
решать обратную задачу – создание поверхностей трения ПС и СМ, обеспечива-
ющих требуемый ресурс с точки зрения практического применения машины. 
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5. закономерность изменения критического значения характеристики ре-
жима работы ПС в зависимости от уровня противоизносных свойств СМ. 

Теоретическая значимость исследования. Предложена новая концепция 
оценки ресурса сложнонагруженных ПС, ведущая роль в которой отводится вли-
янию противоизносных свойств СМ, обусловленных адсорбционным высоковяз-
ким граничным слоем, на скорость изнашивания поверхностей трения ПС. Мето-
дика расчёта сложнонагруженных ПС дополнена методом расчёта ресурса ПС с 
учётом противоизносных свойств СМ при гидродинамическом, смешанном и гра-
ничном режимах смазки. 

Практическая значимость исследования. Разработано программное 
обеспечение [47-58], которое даёт возможность на ранних этапах проектирования 
машин с ПС проводить вычислительные эксперименты и оценивать принятые 
технические решения с позиции ресурса, а также обосновывать: применение кон-
струкционных и смазочных материалов, требования к ним и к качеству обработки 
поверхностей трения, требования к системам тонкой и грубой очистки СМ, пре-
дельные условия нагружения, предельный износ. 

Предложены конструкции модельных узлов ПС, позволяющие расширить 
возможности серийных машин трения ИИ-5018 и УМТ-2168 для исследования 
процессов, происходящих в смазочном слое ПС при жидкостной и граничной 
смазке. Разработаны и запатентованы технические решения, позволяющие повы-
сить ресурс работы гидродинамических ПС, в частности, ПС поршневых и ротор-
ных машин [59-63]: двухступенчатый масляный фильтр, масляный фильтр с сиг-
нальным устройством, разборный масляный фильтр, сигнальное устройство 
загрязнения масляного фильтра. Последнее может являться составной частью си-
стемы оценки технического состояния и прогнозирования остаточного ресурса 
ПС на борту транспортной машины или в составе технологического оборудова-
ния. 

На основе разработанных методов моделирования изнашивания с приме-
нением созданных алгоритмов и ПО выполнена расчётная оценка ресурса по из-
носу шатунных подшипников перспективного семейства двигателей типа 12ЧН 
18,5/21,5 и даны рекомендации заводу-изготовителю по повышению ресурса под-
шипников. 

Основные разделы диссертации подготовлены при проведении фундамен-
тальных и прикладных исследований в рамках: проектов Российского фонда фун-
даментальных исследований (проект 07-08-00554, 2007–2009 годы, проекты № 
16-08-00990 А, № 16-08-01020 А, 2016-2018 годы, № 20-48-740007, 2021 год); 
проектов Министерства образования и науки Российской Федерации 
(РНП 2.1.2.2285, №П503 от 5.08.2009, № 16.740.11.0073 от 1.09.2010, № П2019 от 
2.11.2009, соглашение № 14.577.21.0102); НИОКР «Создание конструкций и ор-
ганизация промышленного производства подшипников коленчатого вала для 
обеспечения разработки базовых образцов дизельных двигателей и их последую-
щей модернизации» (шифр «Аналогия», ОАО «НИИД», государственный кон-
тракт от 07.06.2013 г. № 13411. 1370399.20.003 c Министерством промышленно-
сти и торговли РФ, 2013-2015 годы); НИОКР «Разработка эскизной и рабочей 
конструкторской  документации поршня для дизельных двигателей размерности 
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18,5/21,5 с цилиндровой мощностью 240 кВт и изготовление экспериментальных 
и опытных образцов такого поршня» (10.3-37.38-18/368, № 2018549 с ООО 
«Уральский дизель-моторный завод») и др. 

Достоверность полученных результатов обеспечивается корректной по-
становкой задач, обоснованностью используемых теоретических зависимостей и 
принятых допущений, применением хорошо известных численных методов; под-
тверждается качественным и количественным совпадением полученных резуль-
татов решения тестовых задач с известными теоретическими и эксперименталь-
ными результатами отечественных и зарубежных исследователей. 

Реализация. Результаты работы использованы при проектировании под-
шипников двигателей внутреннего сгорания в ГСКБ «Трансдизель», ООО «ЧТЗ-
УРАЛТРАК» г. Челябинск, в частности, при выполнении НИОКР «Разработка 
технологии производства унифицированного ряда высокофорсированных ди-
зельных двигателей мощностью 650-900 л.с.» (шифр «Дизель-Б»), ООО «Ураль-
ский дизель-моторный завод» г. Екатеринбург. Разработанные методы физиче-
ского моделирования гидродинамических ПС, а также конструкции модельных 
ПС составляют базу для комплекса лабораторных работ в дисциплинах «Основы 
трибологии», «Триботехника» с 2019 года и используются в учебном процессе 
при подготовке бакалавров, магистров и аспирантов на автотранспортном фа-
культете Южно-Уральского государственного университета. Специальные вер-
сии программных комплексов [47-57] используются при выполнении выпускных 
квалификационных работ и в процессе научно-исследовательской деятельности 
студентов. 

Апробация результатов. Основные результаты диссертационного иссле-
дования были обсуждены на конференциях, конгрессах и технических семинарах 
различного уровня: Международных научно-технических конференциях «Про-
блемы и перспективы развития двигателестроения» (СГАУ, Самара, 2009 г.), 
«Трибология-машиностроению» (Москва, ИМАШ, 2010 г.), «УРАЛ-ТРИБО» 
(Челябинск, 2014), ICIE (Челябинск, 2016, 2017), «Современное машиностроение: 
Наука и образование MMESE» (Санкт-Петербург, СПбПУ, 2020), 
«SERBIATRIB’15», «SERBIATRIB’17» (Serbia, Belgrade, 2015, Kragujevac, 2017), 
«BULTRIB’16», «BULTRIB’18» (Bulgaria, Sofia, 2016, 2018), «BALKANTRIB’20» 
(Serbia, Belgrade, 2021); Международном Конгрессе двигателестроителей (Укра-
ина, Рыбачье, 2010 г); Международном техническом семинаре 16th EDF/Pprime 
Workshop: «Behaviour of journal and thrust bearings under transient and mixed 
lubrication regime» (France, Futuroscope, 2017); научно-технических конференциях 
ЮУрГУ (Челябинск, 2009–2021 гг.). 

Публикации. По теме диссертации опубликовано 63 научных работы, 
включая 17 статей в научных изданиях, рекомендованных ВАК РФ, 11 статей в 
изданиях, индексируемых в Scopus и Web of Science, 12 свидетельств о государ-
ственной регистрации программ для ЭВМ, 5 патентов на полезные модели. 

Структура и объём диссертации. Диссертация состоит из введения, 
шести глав, заключения и 8 приложений, изложена на 376 странице машино-
писного текста, включая 123 иллюстрации, 13 таблиц, 75 формул и библиогра-
фический список, содержащий 314 наименований.  
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ОСНОВНОЕ СОДЕРЖАНИЕ РАБОТЫ 

Во введении обоснована актуальность темы, показана научная новизна 
и практическая значимость работы, приведены сведения об апробации, реали-
зации и структуре диссертации. 

В первой главе рассмотрены: основные подходы, используемые при 
прогнозировании ресурса машин; виды изнашивания ПС; критерии перехода 
между жидкостным и граничным видом смазки в подшипниках; некоторые ра-
боты, посвящённые моделированию изнашивания подшипников при полужид-
костной и граничной смазке; оборудование для изучения условий работы ПС; 
современное программное обеспечение, позволяющее моделировать ПС.  

Вопросам изучения и моделирования работы подшипников скольжения 
посвящено большое количество работ отечественных и зарубежных исследо-
вателей. Неоценимый вклад в становление и развитие гидродинамической тео-
рии смазки, контактно-гидродинамической теории, механики контактного 
фрикционного взаимодействия и др., а также и их применения к расчётам под-
шипников скольжения внесли отечественные и зарубежные инженеры, учё-
ные, исследователи: К.С. Ахвердиев, А.К. Бояршинова, А.Г. Бургвиц, М.В. 
Ветров, И.Г Горячева, А.И. Голубев, А. Гросс, К.В. Гаврилов, Л. Гюмбель, Я.И. 
Драбкин, П. Дюбуа, А.К. Дьячков, Н.Е. Жуковский, Г.А. Завьялов, Е.А. Задо-
рожная, С.М. Захаров, А. Зоммерфельд, Р.Ф. Калимуллин, В. Г. Караваев, А. 
Кингсбюри, С. Кристенсен, Д.С. Коднир, В.Н. Константинеску, А.В. Корнаев, 
М.В. Коровчинский, И.В. Крагельский, Н.С. Маляр, Э. Мичелл, М.А. Муку-
тадзе, А.К. Никитин, Б. Ньюкирк, Н.П. Петров, М.Е. Подольский, О. Пинкус, 
В.Н. Прокопьев, О.И. Рабецкая, Ю.В. Рождественский, О. Рейнольдс, В.К. 
Румб, Л.А. Савин, Б.М. Силаев, Ф.П. Снеговский, И.А. Солдатенков, А. Сто-
дола, В.И. Суркин, Б. Тауэр, И.А. Тодер, И.Я. Токарь, Т. Тейлор, К. Тондер, 
Н.Н. Типей, П.П. Усов, Х. Хан, М.Г. Ханович, Дж. Хейс, Н.А. Хозенюк, С.А. 
Чаплыгин, Г. Якобсон, С.А. Янковский, T.W. Bates, G. Buker, D.R. Chen, H.G. 
Elrod, L. Floberg, P.K. Goenka, B.A. Gecim, S.D. Gulwadi, H.K. Hirani, M. Kan-
deva-Ivanova, F.W. Ocvirk, R.S. Paranjpe, J. Schibel, W. Stieber, H.W. Swift, 
A.Vencl и многие другие. Обстоятельный обзор работ в области гидродинами-
ческой теории смазки c делением на этапы развития и рассмотрением тенден-
ций представлен в работах С.М. Захарова. 

Всё многообразие исследовательских работ условно можно разделить на 
две группы. К первой наиболее многочисленной группе относятся исследова-
ния, рассматривающие ПС в жидкостном режиме трения, основанные на гид-
родинамической теории смазки. Ко второй группе относятся исследования, в 
которых учитывается смена вида смазки в ПС от жидкостного к граничному.  

Динамически нагруженным (нестационарно-нагруженным, сложно-
нагруженным) подшипникам скольжения посвящены работы А.Г. Бургвица, 
М.К. Ветрова, А.К. Дьячкова, С.М. Захарова, С.В. Куцаева, М.В. Коровчин-
ского, П.И. Орлова, В.Н. Прокопьева, Ю.В. Рождественского, И.Я. Токаря, 
А.Е. Языкова и других. Характерным для всех работ является исследование 
подшипников при жидкостной смазке. Результатом расчёта подшипника явля-
ется траектория движения центра шипа в подшипнике, а также набор ГМХ 
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подшипника, к которым относятся: мгновенные значения минимальной тол-

щины смазочного слоя ℎ(𝑡)𝑚𝑖𝑛 и максимального гидродинамического давле-

ния 𝑝(𝑡)𝑚𝑎𝑥, а также их экстремальные 𝑖𝑛𝑓 ℎ𝑚𝑖𝑛, 𝑠𝑢𝑝 𝑝𝑚𝑎𝑥 и средние ℎ𝑚𝑖𝑛
∗ , 

𝑝𝑚𝑎𝑥
∗  за цикл нагружения 𝑡цвеличины, эффективная температура смазочного 

слоя 𝑇э, мгновенные и средние потери мощности на трение 𝑁(𝑡), 𝑁∗; расходы 

СМ 𝑄𝐵(𝑡), 𝑄𝐵
∗ . На основе анализа этих характеристик делается вывод о работо-

способности подшипника, о влиянии конструктивных, режимных и эксплуата-
ционных факторов на его работоспособность. 

Развитие исследований первой группы происходило в направлении 
учёта наиболее значимых факторов, влияющих на работоспособность подшип-
ников: неизотермичности течения смазки; неньютоновских свойств смазочных 
материалов; несоосности шипа и подшипника; учёт разрыва масляной плёнки; 
учёт деформации поверхностей трения; отклонения поверхностей трения от 
правильной цилиндрической формы и др. 

За рубежом развитие исследований в области моделирования динамиче-
ски нагруженных подшипников скольжения, работающих при жидкостной 
смазке, связано с работами T.W. Bates, J. F. Booker, J. Campbell, B. Fantino, G. 
Goodwin, P.K. Goenka, D. Holland, F.W. Ocvirk, R. Paranjpe, O. Pinkus, 
M.Tanaka, B.P. Williamson и др. 

Наименее изученными остаются вопросы граничной смазки. До сих пор 
не разработаны корректные инженерные методики расчёта деталей машин, в 
том числе и подшипников скольжения, работающих при граничной и комби-
нированной смазке. При этом граничная смазка является самостоятельным 
направлением исследований, которому посвящено большое количество работ 
отечественных и зарубежных учёных, таких как А.С. Ахматов, Ф.П. Боуден, 
И.А. Буяновский, Г.В. Виноградов, В.А. Годлевский, Б.В. Дерягин, Н.Б. Дем-
кин, И.В. Крагельский, Б.И. Костецкий, В.А. Левченко, Р.М. Матвеевский, 
П.А. Ребиндер, Д. Тейбор, У.Б. Харди, Г.И. Фукс, М.М. Хрущов и др. 

Моделирование изнашивания подшипников скольжения основано на 
совместном решении гидродинамической и контактной задачи. Контактное 
взаимодействие описывается с помощью моделей Арчарда, Гринвуда-Триппа 
и модели, основанной на молекулярно-механической теории усталостного из-
нашивания И.В. Крагельского. 

Прогнозирование износа подшипников основано на методе имитацион-
ного моделирования. Известны методы учёта наличия повреждений на поверх-
ности вкладышей подшипников, оказывающие влияние на распределение гид-
родинамических давлений. Наиболее перспективным считается направление, 
развивающее экспериментально-расчётные методы прогнозирования ресурса, 
основанные на физических представлениях о процессе изнашивания. При этом 
необходимо основываться на прогнозировании ресурса подшипников по от-
дельным видам изнашивания. 

Для верификации расчётных моделей и изучения процессов трения, 
смазки и изнашивания гидродинамических ПС применяются эксперименталь-
ные исследования натурных образцов подшипников. При этом испытательные 
установки (преимущественно иностранного производства: KS Gleitlager, LP-06 
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MIBA-Bearing Group, JBM PCS Instruments и др.) не являются универсальными 
машинами трения, а используются только для ПС. Много внимания уделяется 
моделированию режима пуска и остановки подшипника. Известные сегодня и 
серийно-выпускаемые отечественные машины трения (УМТ-2168, ИИ-5018) 
не позволяют проводить исследования процессов трения и смазки гидродина-
мических подшипников скольжения в силу конструктивных недостатков и тре-
буют доработки. 

В зависимости от стадии проектирования машины или механизма для 
моделирования ПС используется ПО с разным уровнем детализации процес-
сов. На ранних стадиях (техническое предложение, эскизный проект) приме-
няется, как правило, ПО, использующее одномерные (1D) или двухмерные 
(2D) модели ПС. Для более поздних стадий (технический проект, разработка 
конструкторской документации) используются уже трёхмерные (3D) модели. 

 Среди наиболее известных программ, позволяющих моделировать гид-
родинамические ПС можно выделить: 

- AVL EXCITE Designer, AVL EXCITE Power Unit (Австрия), предназна-
ченные для создания кривошипно-шатунных механизмов ДВС на ранних ста-
диях проектирования; 

- Tribo-X (входит в Ansys), FLARE (General Motors, США), GT-SUITE, 
«Orbit» или «ENGDYN» (inc. Ricardo, Англия). 

Моделирование гидродинамических ПС в 3D постановке осуществля-
ется в таких программах как ANSYS, ABACUS, COMSOL и др. Эти программ-
ные комплексы представляют собой мультидисциплинарные пакеты инженер-
ного анализа, требуют значительных вычислительных ресурсов, временных 
затрат на правильную подготовку расчётных моделей, решение узкоспециали-
зированных задач в них, как правило, очень трудоёмко, требуется специальная 
подготовка пользователя. 

Во многих исследованиях отмечают проблему учёта противоизносных 
свойств масел при моделировании ПС. В некоторых программных комплексах 
доступно большое разнообразие реологических моделей СМ, позволяющих 
описать неньютоновское поведение, например, зависимость вязкости загущен-
ных всесезонных моторных масел не только от температуры и давления, но и 
от скорости сдвига. Эти факторы могут быть успешно учтены разными зависи-
мостями, например, степенным законом Оствальда-де-Вейла (зависимость вяз-
кости от скорости сдвига), формулой Фогеля (зависимость вязкости от темпе-
ратуры), формулой Баруса (зависимость вязкости от давления). Однако, других 
критериев, способных различить СМ, например, по противоизносным свой-
ствам, современные программные комплексы не предоставляют. Это во много 
объясняется сложностью моделирования процессов, сопровождающих гранич-
ную смазку, переход от жидкостной смазки к граничной, а также тем, что ма-
тематические модели, описывающие эти процессы, разработаны недостаточно. 

На основании выполненного обзора отечественных и зарубежных источ-
ников научно-технической информации, ПО для моделирования ПС, а также 
экспериментального оборудования поставлены цель и задачи исследования. 
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Поскольку физика процессов изнашивания в ПС является основой для 
расчёта и прогнозирования их ресурса, то в первую очередь было проведено 
физическое моделирование ПС при работе на различных маслах с добавлением 

противоизносных компонентов. 
Этим экспериментальным исследо-
ваниям посвящена вторая глава 

диссертационной работы. В резуль-
тате был установлен характер влия-
ния некоторых противоизносных 
компонентов в маслах различного 
назначения на условия смены ре-
жима смазки в ПС с жидкостного на 
граничный, что послужило основой 
для разработки математической мо-
дели смазочного слоя сложнонагру-
женного ПС, учитывающей особен-
ности взаимодействия СМ с 
поверхностями трения. 

 Экспериментальные исследо-
вания были проведены на модерни-
зированной машине трения ИИ-
5018 с новым модельным ПС (рису-
нок 1), автономной системой смазки 
подшипника под давлением с воз-
можностью поддержания и регули-
рования температуры подачи СМ. 

В качестве смазочных матери-
алов в эксперименте использовались 

моторные масла классов вязкости SAE 5W-40, 0W-20, индустриальное масло 
И-40А, гидравлическое масло ВМГЗ-45. С помощью ротационного вискози-
метра Rheotest 4.1 были получены вязкостно-температурные характеристики 
указанных СМ. Дополнительно была измерена высокотемпературная высоко-
скоростная вязкость моторных масел с помощь имитатора конического под-
шипника Tannas TBS для оценки степени снижения вязкости при увеличении 
скорости сдвига. Наличие подробных вязкостно-температурных характери-
стик масел является необходимым для корректной обработки результатов экс-
перимента, а также последующего моделирования работы и изнашивания ПС. 

Результаты экспериментальных исследований представляют собой диа-
граммы Герси-Штрибека, полученные для модельного ПС (диаметр 47,8 мм, 
ширина 21 мм, относительный зазор ψ=2,29∙10-3), смазываемого различными 
маслами (рисунки 2-4, ). Результаты экспериментов с различными маслами и 
добавками подтверждают определяющую роль смазочного материала и его ин-
дивидуальных противоизносных свойств, обусловленных способностью обра-
зовывать адсорбционный граничный слой, в формировании условий, при кото-
рых происходит смена видов смазки в подшипниках скольжения с жидкостной 

 
1 – доработанная камера трения машины 
ИИ-5018; 2 – корпус подшипника с углом 
охвата 180 градусов; 3 – ролик; 4 – уплот-
нительное кольцо; 5 – защитное стекло;  

6 – штуцер для подвода масла под давле-
нием; 7 – отверстие для слива масла в бак; 
8 – нагружатель; 9 – место установки тер-

мопары 

 

Рисунок 1 – Модельный радиальный 
ПС для машины ИИ-5018 
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на граничную. Что в свою очередь определяет процессы изнашивания подшип-
ника и его ресурс. 

 
В частности, добавление противоизносной композиции, содержащей 

сложные эфиры этилендиаминтетрауксусной кислоты (ЭДТУК) существенно 
влияет на смену видов смазки в подшипнике (рисунки 4-5). При смазке маслом 
ВМГЗ-45 без добавки ЭДТУК резкий рост коэффициента трения, свидетель-
ствующий о начале граничного трения и перекрытия микронеровностей 
наблюдается при значениях характеристики режима работы подшипника ме-
нее 60. Добавление в масло 1,5% ЭДТУК меняет картину. Рост коэффициента 
трения начинается при характеристике режима работы менее 40. Этот эффект 

 
Рисунок 2 – Диаграммы Герси-Штрибека для модельного подшипника 

при смазке моторными маслами классов SAE 5W-40 (1) и 0W-20 (2) 
 

 
1 – чистое масло И-40А; 2 – И-40А с добавлением олеата меди 

Рисунок 3 – Диаграмма Герси-Штрибека при смазке подшипника чистым 
маслом И-40А и маслом И-40А с добавление олеата меди 
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обусловлен изменением структуры и свойств адсорбционных граничных 
слоёв, и, следовательно реологических свойств ВГСС. 

 

 
 

Из рисунка 4 видно, что при смазке маслом ВМГЗ-45 без добавки 
ЭДТУК при характеристике режима 40 коэффициент трения увеличивается в 
пять раз относительно масла с добавкой ЭДТУК. В специально поставленном 
эксперименте была определена линейная интегральная интенсивность изнаши-

вания 𝐼ℎ, которая, как видно, отличается более чем на 80%. 

 
Рисунок 4 – Диаграмма Герси-Штрибека для испытываемого 

подшипника при смазке гидравлическим маслом ВМГЗ-45 без 
ЭДТУК и с добавлением 1,5% ЭДТУК 

 
Рисунок 5 – Зависимость коэффициента трения от удельной нагрузки 

на подшипник 
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Противоизносная композиция ЭДТУК содержит сложные эфиры этилен-
диаминтетрауксусной кислоты с одним или несколькими одноатомными спир-
тами, содержащими 7 и более атомов углерода. В ряде случаев данная присадка 
превосходит по эффективности диалкилдитиофосфаты цинка и триарилфосфо-
ротионаты, которые традиционно применяются в качестве противоизносных 
добавок. Данный эффект авторы композиции – И.В. Мухортов и К.А. Якунина 
объясняют оптимальным сочетанием адсорбционной активности углеводород-
ных радикалов, удерживающих молекулы базового масла на поверхности ад-
сорбированного слоя эфира. 

Если представить результаты измерений коэффициента трения в зависи-
мости от удельной нагрузки на подшипник, то разница между маслом с добав-
кой и без неё видна ещё более отчётливо (рисунок 5). 

Из рисунка 5 видно, что существует область удельных нагрузок от 1 до 
3,2 МПа, в которой коэффициент трения меняется незначительно, оставаясь 
практически постоянным. При этом после добавления в масло присадки 
ЭДТУК эта область расширяется до 4,8 МПа. Другими словами, минимальная 
толщина смазочного слоя достигает критического значения при более высоких 
удельных нагрузках на подшипник в случае добавления в масло ЭДТУК, что 
обусловлено повышением устойчивости адсорбционного граничного слоя, ко-
торый сопротивляется сдавливанию. 

На основе полученных экспериментальных результатов в дальнейшем 
может быть создана отечественная база данных, позволяющая оценивать сте-
пень влияния различных СМ на работоспособность подшипников скольжения 
и тем самым принимать обоснованные технические решения при проектирова-
нии ПС машин. 

В третьей главе представлены основные допущения и положения мето-
дики для моделирования процессов смазки и изнашивания в динамически 
нагруженном ПС с учётом неньютоновских и индивидуальных противоизнос-
ных свойств смазочного материала, описанных в результатах эксперименталь-
ных исследований. 

Моделирование изнашивания подшипников скольжения основано на ме-
тоде, предложенном С.М. Захаровым, заключающемся в воспроизведении ха-
рактерных режимов работы подшипника в составе машины, определении ГМХ 
подшипников на этих режимах, расчете износа шейки вала и подшипника с 
учетом разных механизмов изнашивания, имеющих место в данном сопряже-
нии. Последовательность решения задач для определения износа и ресурса гид-
родинамических ПС представлена на рисунке 6. 

Определение гидромеханических характеристик подшипника. Все 
известные методики расчёта ресурса по износу и моделирования изнашивания 
гидродинамических ПС основываются на результатах решения гидродинами-
ческой задачи. 

Результатом расчёта подшипника на основе гидродинамической теории 
смазки является набор ГМХ, позволяющих оценить их теплонапряженность, 
износостойкость, усталостную долговечность, а также расчетные траектории, 
по которым под действием приложенных нагрузок движутся центры подвиж-
ных элементов подшипника. 
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Важным параметром, характеризующим вероятность возникновения за-
дира является относительная суммарная за цикл нагружения протяженность 

области 𝛼ℎ𝑙𝑖𝑚, 𝑐𝑟 в %, где 

значения ℎ𝑚𝑖𝑛меньше 
допустимых величин 

ℎ𝑙𝑖𝑚, 𝑐𝑟 (зона контакт-

ного взаимодействия 
при граничной смазке). 

С точки зрения 
моделирования изнаши-
вания подшипника клю-
чевым является распре-
деление минимальной 
толщины смазочного 
слоя по угловой коорди-
нате подшипника для 
стационарной нагрузки 
или распределение по 
углу поворота вала для 
нестационарной 
нагрузки. Это связано с тем, что именно сближение двух поверхностей трения 
определяет процессы изнашивания, а наиболее распространённый абразивный 
износ подшипника зависит от соотношения диаметра циркулирующих через 
подшипник абразивных частиц и толщины смазочного слоя в подшипнике. 

Расчёт ГМХ подшипников основан на решении трех взаимосвязанных 
задач: расчёт динамики подвижных элементов подшипника; определение гид-
родинамических давлений в тонком смазочном слое; оценка теплового состо-
яния элементов подшипника. 

Задача расчёта динамики 
подшипника сводится к постро-
ению траектории движения 
центра масс каждого подвиж-
ного элемента (например, ко-
ренной шейки, поршневого 
пальца) под действием внешней 
периодической нагрузки. Ти-
пичными представителями ди-
намически нагруженных под-
шипников скольжения 
являются подшипники коленча-
того вала ДВС, опоры роторов 
турбомашин, компрессоров и 
др. (рисунок 7). Траектория 
строится по координатам, полу-
чаемым в результате решения 

 
Рисунок 6 – Последовательность решения задач для 
определения износа и ресурса гидродинамических 

подшипников скольжения 

 
Рисунок 7 – Сечение радиального гидро-

динамического ПС 
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уравнений движения (равновесия), интегрирование которых осуществляется 
методом формул дифференцирования назад, описанного в работах В.Н. Про-
копьева, Ю.В. Рождественского, К.В. Гаврилова и др. 

Поле гидродинамических давлений, необходимое для вычисления реак-
ции смазочного слоя, определяется интегрированием уравнения Рейнольдса 
при граничных условиях Свифта-Штибера (или Якобсона-Флобера-Ольсона) с 
учётом наличия на поверхностях трения источников подачи смазки (отверстий, 
канавок). 

Варьируя количество и расположение источников смазки на поверхно-
сти трения ПС можно смоделировать некоторые повреждения, например, вы-
крашивание поверхности антифрикционного слоя, глубокие царапины, и оце-
нить влияние таких повреждений на несущую способность подшипника, 
ресурс и другие характеристики на ранней стадии проектирования. 

Уравнение Рейнольдса решается с помощью разработанного в работах 
В.Н. Прокопьева, Е.А. Задорожной адаптивного многосеточного алгоритма, 
который позволяет получить распределение давлений в смазочном слое с точ-
ностью до 10-4. При необходимости, поле гидродинамических давлений может 
быть найдено с применением модифицированного уравнения Элрода [8] для 
того, чтобы учесть влияние степени заполнения зазора СМ на давления. 

Для оценки теплового состояния ПС использовался изотермический 
подход, основанный на уравнении теплового баланса, отражающего равенство 
средних за цикл значений теплоты, рассеянной в смазочном слое и теплоты, 
отведенной СМ, вытекающим в торцы ПС. Использование такого подхода при 
решении задач динамики и смазки сложнонагруженных ПС обосновано в ра-
ботах В.Н. Прокопьева, В.Г. Караваева, С.М. Захарова и др. 

Потери мощности на трение при гидродинамической смазке определялись 
интегрированием диссипативной функции рассеивания по объему смазочного 
слоя. 

Известно, что смазочное действие граничных слоёв объясняется не-
сколькими причинами, среди которых значительная анизотропия механиче-
ских свойств. Граничные слои СМ способны выдерживать значительные нор-
мальные нагрузки и при этом обладают неустойчивостью к сдвигу по 
плоскостям наилучшего скольжения. В связи с этим основу математической 
модели смазочного слоя сложнонагруженного гидродинамического ПС, учи-
тывающей особенности реологического поведения СМ в граничном состоянии 
и его противоизносные свойства составляет математическая модель вязкости 
СМ. Предлагаемая модель, в отличие от известных, учитывает граничное со-
стояние СМ, а именно доказанное работами А.С. Ахматова, Б.В. Дерягина и 
др. резкое повышение вязкости СМ вблизи границы с поверхностью трения 
при толщинах смазочного слоя, сопоставимых с высотой микронеровностей. 
При этом также учитывается зависимость вязкости СМ от температуры, давле-
ния, скорости сдвига [1-4]. Все эти факторы оказывают наибольшее влияние на 
вязкость СМ и, следовательно, на несущую способность ПС, чем и обуслов-
лена необходимость их первоочередного учёта. 
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Особенностью предлагаемой модели является то, что она учитывает из-
менение свойств ВГСС по мере приближения к поверхности трения – явление 
разрушения упорядоченного ВГСС при высоких скоростях сдвига: 

 𝜇𝑖 = 𝜇
∗(𝑇э, 𝑝, �̇�) + 𝜇𝑆 𝑒𝑥𝑝 (−

𝑦𝑘

𝑙ℎ(�̇�)
) , 𝑦𝑘 = 0…ℎ, (1) 

где 𝜇∗(𝑇э, 𝑝, �̇�) =

{
 
 

 
 𝜇1 ∙ С1 ∙ 𝑒

(
С2

(𝑇э+С3)
⁄ )+𝛽(𝑇э)∙𝑝, 1 ≤ �̇� ≤ �̇�1;

(𝐼2)
(𝑛(𝑇э)−1) 2⁄ ∙ С1 ∙ 𝑒

(
С2

(𝑇э+С3)
⁄ )+𝛽(𝑇э)∙𝑝, �̇�1 ≤ �̇� ≤ �̇�2;

𝜇2 ∙ С1 ∙ 𝑒
(
С2

(𝑇э+С3)
⁄ )+𝛽(𝑇э)∙𝑝,  �̇� > �̇�2;

 

𝜇𝑆 – параметр, который характеризует условную вязкость на бесконечно малом 

расстоянии от поверхности; 𝑦𝑘 – координата по толщине смазочного слоя, 

направленная по нормали к поверхности трения; 𝑙ℎ(�̇�) – параметр, характери-
зующий скорость изменения вязкости граничного слоя по мере удаления от по-

верхности трения (является функцией скорости сдвига); 𝜇1, 𝜇2 – первая и вто-

рая ньютоновские вязкости, соответствующие скорости сдвига 10 с-1; С1, С2, 

С3 – эмпирические константы (индивидуальны для каждого смазочного мате-

риала); 𝑇э – эффективная температура смазочного слоя; 𝛽(𝑇э) – пьезокоэффи-

циент вязкости; �̇�1, �̇�2 – эмпирические пороговые значения скоростей сдвига 

для конкретного масла; 𝜇∗(𝑇э, 𝑝, �̇�) – неньютоновская объёмная динамическая 
вязкость СМ, являющаяся функцией температуры, давления и скорости сдвига; 

𝑝 – гидродинамическое давление; 𝑛(𝑇э) – параметр, характеризующий степень 
неньютоновского поведения СМ, степень снижения вязкости при увеличении 

скорости сдвига; �̇� = 𝐼2 = (
𝜕�̄�𝑥

𝜕�̄�
)
2

+ (
𝜕�̄�𝑧

𝜕�̄�
)
2

 – второй инвариант скоростей 

сдвига. 
Если смазочный слой ограничен поверхностями из разных материалов, 

то возникает необходимость учитывать различия их адсорбционных свойств, а 
также возникающего структурирующего воздействия различных материалов. 
В этом случае выражение (1) может принимать вид, описываемый парамет-

рами 𝑙ℎ1 и 𝑙ℎ2: 

 𝜇𝑖 = 𝜇
∗(𝑇э, 𝑝, �̇�) + 𝜇𝑆 (𝑒𝑥𝑝 (−

ℎ𝑖

𝑙ℎ1(�̇�)
) + 𝑒𝑥𝑝 (−

ℎ−ℎ𝑖

𝑙ℎ2(�̇�)
)). (2) 

Значение параметра µS, например, для моторных масел, которые явля-
ются вполне однотипными смазочными материалами, лежит в диапазоне 
105…106 Па∙с. Этот диапазон соответствует вязкости углеводорода в твердом 
состоянии, т.е. вязкости парафина. 

Для того, чтобы учесть явление образования и разрушение ВГСС под 
действием сдвига, разную сдвиговую стабильность граничных слоёв, образуе-
мых различными по составу СМ, в математическую модель вязкости (1) и (2) 

предложено ввести зависимость 𝑙ℎ(�̇�) в виде степенного закона 

 𝑙ℎ(�̇�) = 𝑙ℎ0 ∙ �̇�
𝑛−1. (3) 

 Здесь 𝑙ℎ0  представляет собой параметр, характеризующий толщину ад-

сорбционного слоя при скорости сдвига �̇� = 1 с-1; показатель степени n – 
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характеризует устойчивость адсорбционного слоя к сдвигу (сдвиговую ста-
бильность) и принимает значения от 0 до 1. 

При n = 1, 𝑙ℎ = 𝑙ℎ0 граничный слой «жёсткий», не срезаемый, не разру-

шается при увеличении скорости сдвига и может нести сколько угодно боль-
шую нагрузку. При n = 0 адсорбционные слои не устойчивы к сдвигу и не ока-
зывают влияние на несущую способность ПС. Таким образом, следует 
ожидать, что для реальных смазочных материалов показатель степени n варь-
ируется от 0,5 до 0,95. Весьма вероятна зависимость показателя степени от тем-
пературы. 

Для определения параметра 𝑙ℎ0 использована методика, предложенная 

И.В. Мухортовым, основанная на измерении вязкости суспензий. Так, для мо-
торных масел Shell Rimula R3X, ТНК RevoluxD2, Mobil Delvac XHP были по-

лучены значения параметра 𝑙ℎ0 в пределах 30…52 нм. Эти значения индивиду-

альны для каждого сочетания масла и материала поверхностей трения.  
Использование такой зависимости позволяет корректно моделировать 

влияние адсорбционного ВГСС на работу ПС и не противоречит современным 
представлениям о структуре смазочного слоя и возможности его надмолеку-
лярной самоорганизации как при гидродинамической, так и при граничной 
смазке, описанным в работах Е.В. Березиной, В.А. Годлевского и др. 

Таким образом, счи-
тается, что каждый из гра-
ничных слоёв СМ, адсорби-
рованных на поверхности 
трения ПС состоит из двух 
областей (рисунок 9), име-
ющих между собой услов-
ную границу: внутренней 
области 1 (рисунки 9, 10) 
квазикристаллического 
строения, и полимолеку-
лярную периферийную об-
ласть 2, имеющей жидко-
кристаллическое строение. 
Кроме того, слои имеют 
градиент свойств (в частно-
сти, вязкости) по нормали к 
твердой поверхности и раз-
делены объёмной частью 3 
смазочного слоя толщиной 

hv и вязкостью 𝜇0, являю-
щейся условной плоскость 
симметрии, не подвержен-
ной влиянию силовых полей ограничивающих металлических поверхностей. 
Толщины hp1 и hp2 непосредственно прилегающих к поверхностям слоёв 1 сле-
дует понимать как «критические толщины», при превышении которых 

 
 

Рисунок 9 – Схема контактирования поверхностей 
трения через два граничных адсорбционных слоя 

и объёмного слоя смазочного материала 
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начинаются первые акты скольжения последующих слоёв 2, относящихся уже 
ко второй, жидкокристаллической периферийной области граничного слоя, об-
разованной в результате полимолекулярной адсорбции ПАВ. 

При повышении нагрузки в условиях сдвига поверхности трения 4 и 5 
сближаются, уменьшается толщина hv объёмной части слоя 3 до h’v (рисунок 
10), в ней нарастает 
скорость сдвига и, со-
ответственно, гидро-
динамические давле-
ния. При этом 
толщины hs1 и hs2 
уменьшаются под 
действием увеличи-
вающейся скорости 
сдвига до h’s1 и h’s2, 
что сопровождается 
ростом вязкости (со-
противления сдвигу) 
и силы трения, од-
нако обеспечивается 
разделение поверх-
ностей. 

В зоне контакта и разрушения граничных слоёв (то есть в зоне слоя 3) 
вязкость также увеличивается по мере сближения поверхностей в результате 

роста гидродинамических давлений в этом слое, то есть 𝜇0 < 𝜇0
′ . 

Совокупность выражений (1) – (3) составляет математическую модель 
смазочного слоя, позволяющую оценивать влияние индивидуальных противо-
износных свойств СМ, обусловленных наличием адсорбционного ВГСС, на 
смену вида смазки в подшипнике с жидкостной (гидродинамической) на гра-
ничную. Это влияние заключается в увеличении сопротивления сдавливанию 
смазочного слоя, которое приводит к повышению несущей способности ПС, 
снижению продолжительности контактного взаимодействия элементов под-
шипника, непосредственно контактных давлений и износа. 

Расположение и продолжительность зоны контактного взаимодей-

ствия элементов подшипника находятся на основе распределения толщины 

смазочного слоя в каждый момент времени работы подшипника по его угловой 

координате. Контактные давления при взаимодействии микронеровностей 

шейки вала и подшипника определяются на основе теории Гринвуда-Триппа, 

которая используется в работах многих зарубежных исследователей, описы-

вает контакт двух номинально плоских, случайно шероховатых поверхностей. 

Контактное давление pa определяется произведением коэффициента упругости 

K, составного модуля упругости E* и функции вида F5/2(HS): 

 𝑝𝑎 = 𝐾 ∙ 𝐸
∗ ∙ 𝐹5 2⁄ (𝐻𝑆), Н/мм2, (4) 

 𝐻𝑆 =
(ℎ−(�̅�𝑧1+�̅�𝑧2))

𝜎𝑆
, (5) 

 
Рисунок 10 – Схема контактирования поверхностей 

трения через два граничных адсорбционных слоя 
смазочного материала меньшей толщины 
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 𝐸∗ = (
(1−𝑣1

2)

𝐸1
+

(1−𝑣2
2)

𝐸2
)
−1

, (6) 

где HS– параметр безразмерного зазора (безразмерная толщина смазочного 

слоя);h– расчётная толщина смазочного слоя, мкм; �̅�𝑧1, �̅�𝑧2– средние значения 

высот микронеровностей поверхностей шейки вала и втулки, мкм;  𝜎𝑆 =

√𝜎𝑆1
2 + 𝜎𝑆2

2 – приведённое среднее квадратическое значение шероховатости 

микронеровностей шейки вала и втулки, мкм; 𝜎𝑠1, 𝜎𝑠2 – среднее квадратическое 

отклонение микронеровностей, мкм; vi – коэффициенты Пуассона; Ei – модули 

упругости поверхностей трения ПС. 

Функция F5/2(HS) вида: 

 {
𝐹5/2(𝐻𝑆) = 4,4086 ⋅ 10

−5(4 − 𝐻𝑆)
6,804, при 𝐻𝑆 < 4

0, при 𝐻𝑆 ≥ 4
. (7) 

 

 Контактные давления 𝑝𝑎𝑏𝑟, 

обусловленные действием абразив-

ных частиц, находящихся в зазоре 

(рисунок 11), зависят от среднего 

диаметра частиц, их числа, 

нагрузки, глубины внедрения. 

Алгоритм определения зоны 

контактного взаимодействия эле-

ментов подшипника, с учётом вы-

шеизложенного, реализуется до-

статочно просто. На каждом шаге 

расчёта по углу поворота вала 

определяется положение шипа, 

распределение толщины смазоч-

ного слоя и проверяется условие 

(7). Задавшись средним диаметром 

абразивных частиц, а также пара-

метрами шероховатости поверхно-

стей шипа и подшипника, опреде-

ляется зона контактного 

взаимодействия и распределение 

контактных давлений, необходи-

мое для определения интенсивно-

сти изнашивания и износа поверх-

ностей трения, а также определения потерь мощности на трение, 

обусловленных контактным взаимодействием элементов подшипника. 

Из формулы (4) следует, что на распределение контактных давлений не 

учитывается влияние СМ, находящегося на поверхностях трения. То есть зна-

чения контактных давлений в этом случае получаются несколько завышен-

ными. Однако, наличие смазки оказывает определяющее воздействие на 

 
 

Рисунок 11 – Схема контактного взаи-

модействия элементов подшипника че-

рез адсорбционный слой смазки 
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контактные параметры благодаря, в частности, вязкоупругости граничного 

слоя. Из работ А.С. Ахматова и др. известно, что граничный слой смазки обла-

дает собственным модулем упругости, который имеет градиент по нормали к 

поверхности (с уменьшением толщины граничного слоя его модуль упругости 

увеличивается). И логичным видится предложение о введении в формулу (4) 

зависимости 𝐸∗(𝐻𝑆 ), то есть зависимости составного модуля упругости от без-

размерной толщины смазочного слоя. 

Однако, поскольку физико-механические свойства граничных слоёв 

смазки зависят от большого числа факторов: температуры, химического со-

става, давления, скорости скольжения, материала и чистоты обработки твёр-

дых поверхностей, времени, то получение зависимости 𝐸∗(𝐻𝑆 ) возможно 

только экспериментальным путём, что является отдельной сложной задачей, 

выходящей за рамки настоящей работы, и может рассматриваться как одно из 

дальнейших направлений её развития. 

Износ поверхностей шипа и подшипника в зоне их контактного взаи-

модействия определяется на каждом временном шаге расчёта, а затем сумми-

руется за весь цикл нагружения. При этом, величина приращения износа может 

определяться, например, из уравнения Арчарда или как произведение соответ-

ствующей интенсивности изнашивания (абразивного и/или фрикционного) и 

пути трения. Основываясь на работах С.М. Захарова при моделировании, абра-

зивный износ полагается постоянно действующим, а при снижении толщины 

смазочного слоя до критических значений к абразивному износу добавляется 

износ при граничном трении. 

В свою очередь, интенсивность изнашивания при граничном трении 

(контактном взаимодействии микронеровностей шипа и подшипника) может 

определяться теоретическими зависимостями, предложенными И.В. Крагель-

ским, или элементарным законом на основе экспериментальных исследований: 

 𝐼ℎ = 𝑐 ⋅ 𝑝𝑎
𝑘 , (9) 

где 𝑐, 𝑘 – эмпирические константы, имеющие разные значение для шипа и под-

шипника. 

Интенсивность абразивного изнашивания может определяться по закону 

(9) с соответствующими константами, либо другой зависимостью, например, 

предложенной У.А. Икрамовым для усталостного характера разрушения по-

верхности шипа за счёт пластической деформации: 

 𝐼ℎ =
2∙10−6∙ℎ1

2⋅(𝑅−
1

3
ℎ1)∙𝑛𝑎

𝑎∙𝑛𝑝1∙𝐴𝑎1
, (10) 

где ℎ1 – глубина внедрения абразивной частицы в поверхность вала, мкм; 𝑅 – 

радиус абразивной частицы; 𝑛𝑎 – количество абразивных частиц, одновре-

менно находящихся в зазоре и участвующих в процессе изнашивания; 𝑎 – ра-

диус пятна контакта в направлении скольжения (определяется по формуле 

Герца), мкм; 𝑛𝑝1 = 𝛿0
𝑡 – число циклов, приводящих к разрушению поверхности 

шипа (𝛿0 – относительное удлинение при разрыве; 𝑡 – показатель кривой уста-

лости материала шипа); 𝐴𝑎1 = 2𝜋𝑟1𝑙 – номинальная площадь контакта, мм2 (𝑟1– 

радиус шипа, мм; 𝑙 – ширина шипа, мм). 
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Количество абразивных частиц 𝑛𝑎 определяется по формуле 

 𝑛𝑎 =
𝜀ср∙𝑄п∙𝛾м∙𝐾1∙𝐾2∙𝑙

3∙104∙𝜋∙𝑑ср
3 ∙𝛾𝑎𝜔∙𝑟1

, (11) 

где 휀ср – средняя концентрация активных абразивных частиц в масле, %; 𝑄п– 

расход масла через подшипник, м3/ч; 𝛾м – плотность масла, кг/м3; 𝐾1 – коэффи-

циент, учитывающий число частиц, соизмеримых с зазором в подшипнике; 𝐾2 

– коэффициент, учитывающий содержание в масле частиц, твердость которых 

превышает твердость поверхностей трения (в зависимости от состава загряз-

нителей среды 𝐾2 = 0,7…0,95); 𝑑ср = √𝑑𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑑𝑚𝑖𝑛 – средний диаметр абразив-

ных частиц (𝑑𝑚𝑎𝑥 –максимальный диаметр абразивных частиц, пропускаемый 

системой фильтрации масла, то есть тонкость отсева, мкм; 𝑑𝑚𝑖𝑛 – минималь-

ный диаметр абразивных частиц, принимаемый 1 мкм); 𝛾𝑎 – плотность абра-

зивных частиц, кг/м3; 𝜔 – угловая скорость вала, 1/с. 

Формулы для определения линейного износа шипа и подшипника пред-

ставлены в тексте диссертации. 

Задача определения ресурса подшипника скольжения сводится к 

нахождению времени работы подшипника до достижения предельного значе-

ния радиального зазора в зоне максимального износа. 

В процессе расчёта за цикл нагружения на конкретном режиме получен-

ные значения износа суммируются на протяжении всего цикла нагружения 

подшипника, а затем находится максимальное значение износа за цикл ∆ℎ𝑤,𝑚𝑎𝑥 

и его угловая координата, а также максимальная условная скорость изнашива-

ния подшипника на заданном режиме по формуле 

 𝑣𝑤,𝑚𝑎𝑥 =
∆ℎ𝑤,𝑚𝑎𝑥

𝑇с
∙ 3600 мкм/ч, (12) 

где 𝑇с = 2𝜋 𝜔1⁄
 
– время цикла нагружения, с. 

После завершения расчёта подшипника на интересующем режиме и 

определения скорости изнашивания его ресурс может быть вычислен по фор-

муле 

 𝑅ℎ =
∆ℎ𝑙𝑖𝑚

𝑣𝑤,𝑚𝑎𝑥, ч (13) 

где ∆ℎ𝑙𝑖𝑚– предельно допустимый износ, мкм. 

В случае переменных режимов работы подшипника, ресурс определя-

ется путём сопоставления предельно допустимого износа с суммарным изно-

сом на определённых режимах работы.  

По величине максимальных гидродинамических давлений, возникаю-

щих в подшипнике скольжения, а также с учётом предела усталостной прочно-

сти антифрикционного материала вкладышей, по методике, предложенной 

Н.А. Ажиппо и Б.К. Балюком определяется усталостная долговечность анти-

фрикционного слоя вкладыша подшипника скольжения. 

Таким образом, сформулированные выше положения представляют со-

бой усовершенствованную методику моделирования сложнонагруженных ПС, 

позволяющую оценивать их ресурс как с учётом конструктивных и режимных 

факторов, так и с учётом противоизносных свойств СМ. 
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В качестве тестовых задач были выполнены сравнения расчётных дан-

ных автора с экспериментальной диаграммой Герси-Штрибека для типичного 

подшипника автомобильного двигателя V6 c рабочим объёмом 1,6 литра, по-

лученной Sorin-Cristian Vlădescu и др., а также с результатами расчёта сложно-

нагруженного ПС, полученными C. Priestner, H. Allmaier и др. в программном 

комплексе AVL Power Unit. Сравнение результатов тестовых расчётов автора 

с теоретическими и экспериментальными данными других исследователей по-

казало хорошее качественное и количественное соответствие. 

Четвёртая глава посвящена описанию концепции оценки ресурса слож-

нонагруженных ПС (рисунок 12). Концепция основана на углублённых экспе-

риментальных исследованиях вязкостно-температурных, реологических и про-

тивоизносных свойств СМ, микрогеометрии поверхностей трения, а также на 

физическом и математическом моделировании ПС. 

 

 
Рисунок 12 – Концепция оценки ресурса динамически нагруженных сопря-

жений поршневых и роторных машин 

 

Исследование реологических и вязкостно-температурных свойств СМ 

предполагает экспериментальное определение зависимости вязкости от темпе-

ратуры и скорости сдвига с применением ротационных вискозиметров, напри-

мер, Rheotest RN 4.1, Tannas TBS. Важнейшим этапом является определение 

параметров адсорбционного граничного слоя СМ. Далее, полученные зависи-

мости используются при физическом и математическом моделировании под-

шипника. 

Физическое моделирование ПС является, по нашему мнению, залогом 

успешного решения задач по оценке их ресурса, необходимо для обоснования 

исходных данных, принимаемых для дальнейшего математического моделиро-

вания. 

Одним из первых этапов физического моделирования является получе-

ние диаграмм Герси-Штрибека для ПС, что было описано во второй главе дан-

ного исследования. В результате определяется диапазон значений 
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характеристики режима работы подшипника, в котором происходит смена ре-

жимов смазки в подшипнике при использовании вполне конкретных смазоч-

ных и конструкционных материалов. Эта информация необходима для вери-

фикации результатов математического моделирования. В результате 

получения диаграмм Герси-Штрибека происходит приработка поверхностей 

трения ПС и формируется равновесная шероховатость, обусловленная свой-

ствами конструкционных и смазочных материалов, условиями нагружения. 

Статистическая обработка результатов измерений шероховатостей поверхно-

стей шейки вала и вкладыша после экспериментов позволяет обосновать зна-

чение предельно допустимой (критической) толщины смазочного слоя для дан-

ного ПС. 

Математическое моделирование процессов изнашивания ПС на ранних 

этапах проектирования машин позволяет решать широкий круг задач – вы-

брать и обосновать оптимальные (с применением соответствующих методов 

оптимизации) конструктивные параметры деталей ПС, обеспечивающие мини-

мальную скорость изнашивания поверхностей трения; подобрать износостой-

кие материалы и методы упрочнения; обосновать требования к физико-меха-

ническим свойствам конструкционных и смазочных материалов сопряжения; 

установить предельные износы шейки вала и втулки; определить неблагопри-

ятные режимы эксплуатации ПС и оптимальные режимы технического обслу-

живания и контроля их состояния; сформулировать требования к системе 

фильтрации смазочного материала; провести сравнительную оценку ресурса 

ПС различного конструктивного исполнения. Решение этих задач позволяет 

заложить основы будущей износостойкости машины. 

Под ресурсом ПС понимается время его работы до достижения предель-

ного состояния, то есть состояния, при котором дальнейшая эксплуатация ПС 

в составе машины недопустима или нецелесообразна, либо восстановление его 

работоспособности невозможно или нецелесообразно. В связи с этим перво-

очередной задачей при оценке ресурса ПС является обоснование значений пре-

дельно допустимого износа с учётом особенностей конкретной машины. 

При этом предельным зазором сложнонагруженного подшипника при 

моделировании (критерием предельного состояния) предлагается считать ве-

личину радиального зазора, при которой выполняется одно из условий (или их 

сочетание) (рисунок 13): 

– продолжительность граничного режима смазки (когда минимальная 

толщина смазочного слоя меньше критического значения) составляет бо-

лее 25 %; 

– величина максимальных гидродинамических давлений за цикл нагру-

жения превышает предельно допустимые для данного материала втулки значе-

ния; 

– величина максимальных контактных напряжений превышает пре-

дельно допустимые для данного материала втулки значения. 

За предельный износ подшипника принимается разность между предель-

ным радиальным зазором С𝑙𝑖𝑚 и начальным установочным С. 
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Таким образом, после обосно-

вания предельного значения зазора 

и износа сложнонагруженного ПC 

следующим этапом является опре-

деление скоростей изнашивания его 

поверхностей трения и оценка ре-

сурса. При этом необходимо вы-

брать определённые расчётные ре-

жимы работы ПС, которые, 

очевидно определяются режимами 

работы тех машин и механизмов, в 

состав которых входят ПС. 

Для оценки влияния принятых 

технических решений на ресурс 

сложнонагруженных ПС предлага-

ется проводить цикл расчётов, кото-

рый можно рассматривать как вир-

туальные стендовые испытания. 

Например, одним из возможных ва-

риантов циклов нагружения слож-

нонагруженных ПС таких широко распространённых машин как ДВС в про-

цессе виртуальных испытаний на безотказность является цикл, предложенный 

Григорьевым М.А. (НАМИ). В качестве основных режимов выбираются ре-

жимы максимального крутящего момента и номинальной мощности ДВС и 

другие точки на внешней скоростной характеристике двигателя. При этом в 

цикл также включены и частичные режимы работы, на которых нагрузка со-

ставляет менее 100%. 

Другим возможным вариантом расчёта при комбинации характерных ре-

жимов нагружения ДВС является режим ускоренных испытаний, предложен-

ный И.Б. Гурвичем, состоящий из 5-часовых циклов, включающих: 2 часа ра-

боты на режиме максимального крутящего момента, 2 часа работы на режиме 

максимальной мощности, холостой ход при минимальной устойчивой частоте 

вращения коленчатого вала каждые 15 минут. Общая продолжительность ис-

пытаний – 50 часов. И.Б. Гурвичем было показано, что такие 50-ти часовые 

испытания соответствуют эквивалентному пробегу двигателей 75-80 тыс. км, 

находящихся во второй категории условий эксплуатации. Средняя скорость из-

нашивания шатунных подшипников при этом составила 3-3,4 мкм/ч. 

При проведении описанных выше расчётов важно принимать во внима-

ние, что в процессе изнашивания сложнонагруженного подшипника изменя-

ются его геометрические размеры. В частности, как показали исследования 

Ф.Н. Авдонькина, увеличивается эллипсность шатунных и коренных шеек ко-

ленчатого вала ДВС.  Очевидно, что изменение геометрии подшипника в про-

цессе изнашивания будет оказывать влияние на его ГМХ, продолжительность 

зоны контактного взаимодействия элементов, скорость изнашивания и ресурс. 

 

Рисунок 13 – К определению предель-

ного зазора в сложнонагруженном ПС 
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Подходы к учёту изменения 

геометрических параметров под-

шипника в процессе моделирования 

изнашивания известны (рисунок 

14). При этом необходимо отметить, 

что искажение геометрических па-

раметров подшипника при его ра-

боте происходит не только в резуль-

тате износа, но и в результате 

упругих деформаций корпуса или 

прогиба вала, обусловленных меха-

ническими и тепловыми нагруз-

ками, учёт которых требует приме-

нения других подходов, связанных с 

решением сопряжённых задач. 

Для того, чтобы на ранних 

этапах проектирования учесть влияние изменения геометрии подшипника в ре-

зультате изнашивания на его ГМХ и контактные параметры, предлагается опи-

сывать это изменение в виде некруглостей правильной формы (овальностями 

вала и вкладыша). При этом величина разности полуосей эллипсов принима-

ется равной величине максимального износа в зоне контакта за определённое 

число циклов нагружения (шаг износа, рисунок 14). Использование такого под-

хода позволяет уточнить требования к предельному состоянию сложнонагру-

женных подшипников уже на ранних стадиях проектирования машины. 

Среди составляющих математического моделирования на ранних этапах 

проектирования машин следует отметить многовариантные расчёты для обос-

нования наиболее рациональных технических решений, удовлетворяющих за-

данным требованиям. В практике проектирования гидродинамических ПС ши-

роко используется параметр, представляющий собой отношение ширины 

подшипника к его диаметру – относительная ширина подшипника 𝑎 = 𝐵 𝐷⁄ . 

С.М. Захаров показал, что значения параметра 𝑎 могут быть изменены за счёт 

ширины подшипника 𝐵 и за счёт его диаметра 𝐷. В первом случае изменяется 

расход масла, вытекающего в торцы подшипника, и гидродинамическая реак-

ция смазочного слоя. Во втором случае вместе с незначительным изменением 

расхода, происходит изменение линейной скорости поверхности вала. 

Наш опыт расчётов сложнонагруженных ПС показал, что зависимость 

ℎ𝑚𝑖𝑛от 𝑎 имеет нелинейный характер. И если построить ряд таких зависимо-

стей для различных сочетаний геометрических параметров подшипника при 

определённых условиях нагружения, то полученное поле можно использовать 

для анализа работоспособности ПС при всех возможных вариантах его диа-

метра и ширины. Такая диаграмма-поле является удобным инструментом для 

конструктора и позволяет анализировать влияние геометрических параметров 

подшипника на минимальную толщину смазочного слоя и определить наибо-

лее рациональные пути её повышение при данных условиях нагружения. 

 
Рисунок 14 – К построению кривой 

изнашивания сложнонагруженного 

ПС с учётом изменения геометриче-

ских параметров 
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 В развитии этого подхода при моделировании изнашивания подобная 

диаграмма может быть построена для скоростей изнашивания подшипника и 

его отдельных эле-

ментов. В качестве 

примера, нами был 

выполнен такой рас-

чёт с целью оценки 

характера изменения 

скорости изнашива-

ния сложнонагружен-

ного подшипника в 

зависимости от отно-

сительной ширины 

подшипника (рису-

нок 15). 

Следует под-

черкнуть, что задачи 

оценки ресурса в об-

щем носят вероят-

ностный характер. В 

свою очередь, расчётные оценки ресурса сложнонагруженных ПС осложня-

ются тем, что скорость изнашивания и предельный износ являются случай-

ными величинами. Так, скорость изнашивания 𝜐w зависит от множества фак-

торов (нагрузка, скорость скольжения, температура, твердость поверхностей, 

предел прочности материалов, условия эксплуатации и т.п.) и может изме-

няться в широких пределах. Предельный износ 𝛥ℎ𝑙𝑖𝑚  (то есть износ, при кото-

ром наступает отказ) через установочный радиальный зазор 𝐶 зависит от точ-

ности изготовления элементов подшипника (наличие отклонений формы и 

поверхности, например, овальность, седлообразность, бочкообразность), точ-

ности монтажа (усилие затяжки корпуса, плотность прилегания втулки или 

вкладыша к корпусу). 

Для сложнонагруженных ПС машин характерна работа при различных 

нагрузочных и скоростных режимах. Это, в своё очередь, также осложняет рас-

чёт ресурса подшипников в виду вероятностного характера режимов работы в 

эксплуатации. При соответствующей постановке задачи по оценке ресурса 

сложнонагруженных ПС на ранних этапах проектирования машин вероятност-

ный характер процессов изнашивания может быть учтён путём использования 

универсального метода определения плотности распределения ресурса – ме-

тода статистического моделирования (метод Монте-Карло), при применении 

которого случайные величины начального износа (приведённого к началу экс-

плуатации после приработки), скорости изнашивания, моменты концов реали-

заций износа подчиняются своим законам распределения. Примеры примене-

ния такого подхода описаны в работах В.С. Лукинского и Е.И. Зайцева. 

Таким образом, применение разработанной концепции для оценки ре-

сурса сложнонагруженных ПС позволяет свести к минимуму испытания, 

 
Рисунок 15 – Карта скоростей изнашивания под-

шипника 
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ускорить получение информации для обоснования решений, направленных на 

повышение долговечности ПС. 

Пятая глава посвящена примерам практического применения разрабо-

танных на основе исследований алгоритмов и ПО для оценки ресурса сложно-

нагруженных ПС с учётом индивидуальных противоизносных свойств СМ 

наряду с конструктивными и режимными факторами. Полученные результаты 

сопоставляются с результатами экспериментальных и теоретических исследо-

ваний других авторов. 

Типичными представителями сложнонагруженных сопряжений явля-

ются шатунные и коренные подшипники коленчатого вала ДВС. Эти сопряже-

ния являются и одними из ресурсоопределяющих. С учётом большой распро-

странённости ДВС во всех отраслях промышленности, представляет 

практический интерес оценка ресурса подшипников коленчатого вала с приме-

нением разработанного ПО. В качестве объектов расчёта рассмотрены шатун-

ные подшипники коленчатых валов ряда отечественных ДВС – 8ЧН12/12 

(КАМАЗ-740), 8Ч10/9,5 (ЗИЛ – 130), 8ЧН 21/21 (8ДМ-21), 12ЧН18,5/21,5(ДМ-

185), 4ЧН13/15 (4Т371). Дополнительно, в качестве объекта расчёта выбран тя-

желонагруженный подшипник диаметром 360 мм турбоагрегата – паровой тур-

бины. Исходными данными для оценки ресурса подшипников являются: гео-

метрические параметры (радиус кривошипа, диаметр подшипника, 

радиальный зазор и др.), источники подачи смазки, вязкостно-температурная и 

реологическая характеристика масла, параметры, характеризующие противо-

износные свойства масла, физико-механические характеристики материалов 

шейки вала и вкладышей (модуль упругости, коэффициент Пуассона, твер-

дость и др.), предел усталостной прочности антифрикционного материала 

вкладышей, максимальный и минимальный диаметр активных абразивных ча-

стиц и их средняя массовая концентрация, нагрузки, действующие на подшип-

ник и др. 

В соответствии с описанной в главе 4 концепцией для оценки ресурса 

подшипников, в первую очередь, необходимо определить значение предельно 

зазора. Для этого были проведены расчёты при переменном значении диамет-

рального зазора и оценивалась продолжительность граничной смазки, характе-

ризующая вероятность возникновения задира, а также уровень максимальных 

контактных давлений, возникающих в подшипниках. Пример такой зависимо-

сти для шатунного подшипника двигателя 12ЧН18,5/21,5 представлен на ри-

сунке 16. Аналогичные зависимости были получены для максимальных кон-

тактных давлений и скоростей изнашивания подшипника.  

Семейство расчётных диаграмм Герси-Штрибека, построенных для ПС 

с определёнными геометрическими характеристиками, позволяет сформиро-

вать «карту» условий работы ПС с соответствующими скоростями изнашива-

ния, оценить на раннем этапе проектирования машины наиболее неблагопри-

ятные условия работы ПС и обосновать технические решения по повышению 

ресурса. 

Расчётные диаграммы Герси-Штрибека и скорости изнашивания для ша-

тунного подшипника двигателя ДМ-185 представлены на рисунке 17.  
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1, 4 – без учёта противоизносных свойств масла; 

2, 5 – с учётом противоизносных свойств масла при  𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99; 

3, 6 – с учётом противоизносных свойств масла при  𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 

Рисунок 16 – Минимальная толщина смазочного слоя в шатунном под-

шипнике двигателя ДМ-185 (1, 2, 3) и продолжительность граничной 

смазки (4, 5, 6) в зависимости от диаметрального зазора 
 

 

 
1 – без учёта противоизносных свойств масла; 2 – с учётом противоизносных свойств 

масла при  𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99; 3 – с учётом противоизносных свойств масла при  𝑙ℎ0 =

43 нм, n=0,99; 4 – с учётом противоизносных свойств масла при  𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,974; 5 

– с учётом противоизносных свойств масла при  𝑙ℎ0 = 100 нм, n=0,94 

Рисунок 17 – Расчётные диаграммы Герси-Штрибека и скорости изнашива-

ния для шатунного подшипника двигателя ДМ-185 
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Результаты расчёта свидетельствуют о существенном влиянии противо-

износных свойств применяемого СМ на работоспособность ПС. 

Расчётные исследования с принятыми исходными данными позволили 

установить, что критическое значение характеристики режима работы под-

шипника (обозначено как λкр) имеет экспоненциальную зависимость (рису-

нок 18) от параметра 𝑙ℎ0 (для имеющихся экспериментальных данных), харак-

теризующего толщину адсорбционного граничного слоя, образуемого 

моторными маслами 

 𝜆кр = 𝑎 ∙ 𝑒
−𝑏∙𝑙ℎ0 . (14) 

Здесь 𝑎 и 𝑏 – аппроксимирующие коэффициенты, зависящие от геометри-

ческих характеристик подшипника, смазочного материала. Например, для ша-

тунного подшипника двигателя ДМ-185 коэффициенты имеют значения 𝑎 =
77,44 и 𝑏 = −0,009. Такая экспоненциальная зависимость характерна для под-

шипников всех рассматриваемых двигателей (коэффициент достоверности ап-

проксимации составил от 0,94 до 0,98). 
 

 
1 – 8ЧН12/12 (КАМАЗ-740); 2 – 8Ч10/9,5 (ЗИЛ – 130); 3 – 8ЧН 21/21 (8ДМ-21); 

4 – 12ЧН18,5/21,5(ДМ-185); 5 – 4ЧН13/15 (4Т371) 

Рисунок 18 – Зависимость критической характеристики режима работы 

шатунных подшипников рассматриваемых двигателей от уровня противоиз-

носных свойств масла 
 

На рисунке 19 в качестве примера представлены результаты расчёта тра-

ектории движения центра шатунной шейки и диаграмм (эпюры) износа шейки 

и вкладышей двигателя ДМ-185. Аналогичные результаты были получены для 

шатунных подшипников всех рассматриваемых двигателей. 
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Для оценки «глу-

бины» граничного режима 

смазки удобно использо-

вать распределение харак-

теристики режима работы 

подшипника по углу пово-

рота коленчатого вала. 

Пример такой зависимо-

сти для шатунного под-

шипника двигателя ДМ-

195 представлен на ри-

сунке 20. Под «глубиной» 

граничного режима 

смазки в подшипнике мы 

понимаем степень сниже-

ния характеристики ре-

жима работы подшипника 

ниже критического значе-

ния, которое, в свою оче-

редь, определяется вели-

чиной шероховатости 

поверхностей трения, 

уровнем противоизнос-

ных свойств СМ и др. 
 

 

 
1 – траектория движения центра шатунной шейки 

вала в подшипнике; 2 – единичная окружность; 3 – 

диаграмма износа шатунной шейки; 4 – диаграмма 

износа вкладышей 

Рисунок 19 – Траектория движения цен-

тра шатунной шейки и диаграммы износа 

шейки и вкладышей двигателя ДМ-185 (с учё-

том противоизносных свойств масла при 𝑙ℎ0 =

50 нм, n=0,99, режим Nмах) 

 

Рисунок 20 – Зависимость характеристики режима работы шатунного 

подшипника двигателя ДМ-185 от угла поворота коленчатого вала (для 

значения предельно допустимой толщины смазочного слоя в 1,8 мкм) 
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Оценка влияния уровня противоизносных свойств СМ на ГМХ шатун-

ных подшипников рассматриваемых двигателей представлено в таблице 1. 
 

Таблица 1 – ГМХ шатунных подшипников рассматриваемых двигателей 
 

Параметры ВГСС 

Гидромеханические характеристики 

𝑖𝑛𝑓 ℎ𝑚𝑖𝑛, 

мкм 

𝑠𝑢𝑝 𝑝𝑚𝑎𝑥, 

МПа 

𝑁∗, Вт 𝑄𝐵
∗ , л/с 𝑇э, ℃ 𝛼ℎ𝑙𝑖𝑚,% 

 

 КАМАЗ-740, режим максимальной мощности Nmах 

𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0 1,955 130,5 6644 0,0309 103,3 23,6 

𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99 2,431 135,2 1669 0,0310 104,3 5,7 

𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 3,045 146,9 558,9 0,0310 104,0 0 

 КАМАЗ-740, режим максимального крутящего момента Mmax 

𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0 2,615 367,3 432,5 0,0158 99,37 0 

𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99 2,870 339,0 272 0,0155 99,87 0 

𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 3,444 338,3 212,3 0,0159 99,74 0 

 ЗИЛ-130, режим максимальной мощности Nmах 

𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0 2,591 38,57 274,8 0,0204 104,8 0,83 

𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99 3,0 52,7 295,8 0,0212 105,9 0,0 

𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 3,632 127,1 3,632 0,0203 105,7 0 

 8ДМ-21, режим максимальной мощности Nmах 

𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0 3,18 209,1 1664 0,109 100,3 0,0 

𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99 3,42 207,6 1761 0,110 100,9 0,0 

𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 3,71 207,0 1749 0,108 100,8 0,0 

 ДМ-185, режим максимальной мощности Nmах 

𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0 1,503 279,6 18230 0,0955 114,5 8,0 

𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99 1,897 300,0 5107 0,0894 116,1 0,0 

𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 2,121 363,0 2743 0,0895 116,0 0,0 

 4Т371, режим максимальной мощности Nmах 

𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0 2,234 323,5 7201 0,0233 105,5 9,8 

𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99 2,743 323,0 1868 0,0235 106,8 0,0 

𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 3,310 401,8 623 0,0232 106,5 0,0 

 

Результаты расчётной оценки ресурса и скоростей изнашивания шатунных 

подшипников рассматриваемых двигателей представлены в таблице 2. 

 

Таблица 2 – Расчётная оценка скоростей изнашивания и ресурса шатунных 

подшипников коленчатых валов двигателей (режим максимальной мощно-

сти Nмах) 

Наименование  

Обозначение ДВС 

ЗИЛ-130 

hlim=2,6 мкм 

8ДМ-21 

hlim=2,6 

мкм 

ДМ-185 4Т371 

hlim=2,6 

мкм 

hlim=1,8 

мкм 

hlim=2,6 

мкм 

hlim=1,8 

мкм 

Скорость изнаши-

вания шейки вала, 

мкм/ч 

0,0024291) 0,021791) 0,86641) 0,095731) 0,049361) 0,018531) 

0,00012382) 0,012582) 0,26102) 0,023782) 0,013922) 0,012962) 

0,00000062933) 0,008003) 0,051513) 0,016123) 0,0047673) 0,010273) 
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Продолжение таблицы 2 

Скорость изнаши-

вания вкладыша, 

мкм/ч 

0,020081) 0,036531) 4,4591) 0,38551) 0,20991) 0,030581) 

0,0010292) 0,02222) 1,3032) 0,038612) 0,035152) 0,022302) 

0,0000052303) 0,01403) 0,22223) 0,015543) 0,0081033) 0,017893) 

Скорость изнаши-

вания подшип-

ника, мкм/ч 

0,022511) 0,058321) 5,3251) 0,48121) 0,25931) 0,049111) 

0,0011532) 0,034782) 1,5642) 0,062382) 0,049072) 0,035262) 

0,0000058593) 0,02223) 0,27373) 0,031663) 0,012873) 0,028163) 

Ресурс подшип-

ника по износу, ч 

13331) 771,61) 10,991) 121,61) 2061) 10891) 

260302) 12942) 37,42) 937,82) 10902) 15172) 

51200003) 20453) 213,73) 18483) 41573) 19003) 

Усталостная дол-

говечность вкла-

дышей, ч 

4375001) 453501) 33361) 33361) 9881) 33361) 

1256002) 480802) 33892) 18882) 10012) 10182) 

37133) 493103) 18563) 413,33) 1743) 9653) 

Примечание: 
1) – без учёта противоизносных свойств масла, 𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0; 
2) – с учётом противоизносных свойств масла, при 𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99; 
3) – с учётом противоизносных свойств масла, при 𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 

 
Таблица 5.8 – Скорости изнашивания шатунных подшипников двигателей КАМАЗ-740 

и ЗИЛ-130 в мкм/1000 км 

Наименование  

Обозначение ДВС 

ЗИЛ-130 
КАМАЗ-740 

Nmax Mmax 

Скорость изнашивания шейки вала, 

мкм/1000км 

0,03431) 1,51451) 0,03601) 

0,00172) 0,16902) 0,00752) 

0,000013) 0,0064 0,0001 

Скорость изнашивания вкладыша, мкм/1000км 

0,28341) 7,80971) 0,18761) 

0,01452) 0,87722) 0,03962) 

0,00013) 0,03343) 0,00073) 

Скорость изнашивания подшипника, 

мкм/1000км 

0,31771) 9,32421) 0,22361) 

0,01632) 1,04622) 0,04712) 

0,00013) 0,03983) 0,00093) 
Примечание: 
1) – без учёта противоизносных свойств масла, 𝑙ℎ0 = 0 нм, 𝜇𝑆=0; 
2) – с учётом противоизносных свойств масла, при 𝑙ℎ0 = 30 нм, n=0,99; 
3) – с учётом противоизносных свойств масла, при 𝑙ℎ0 = 50 нм, n=0,99 

 

Расчётные значения скоростей изнашивания шатунных подшипников 

ряда рассмотренных ДВС удовлетворительно совпадают с известными эксплу-

атационными данными. В частности, расчётная скорость изнашивания шатун-

ного подшипника двигателя КАМАЗ-740 в зависимости от уровня противоиз-

носных свойств моторного масла и режима работы двигателя лежит в довольно 

широких пределах от 0,0009 мкм/1000км до 9,0 мкм/1000 км. Средний темп из-

носа шатунных подшипников этого двигателя в эксплуатации составляет по 

данным А.С. Денисова от 0,24 до 0,51 мкм/1000 км. Средний темп износа 
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шатунных подшипников двигателя ЗИЛ-130 по данным В.Н. Прокопьева со-

ставляет 0,135 мкм/1000 км, в то время как расчётный темп износа составляет 

от 0,0001 до 0,3 мкм/1000 км в зависимости от уровня противоизносных 

свойств масла. 
Таким образом, разработанное на основе исследований ПО позволяет про-

ектировать ПС различных машин на новом уровне, и тем самым вносит суще-

ственный вклад в развитие научно-технического потенциала страны и обеспече-

ние технической независимости от западных технологий. 

В шестой главе показана взаимосвязь между разработанной в настоящем 

исследовании методикой моделирования изнашивания сложнонагруженных со-

пряжений машин, ПО и техническими решениями смазочных систем и систем 

фильтрации, содержится описание предлагаемых технических решений для повы-

шения ресурса сопряжений машин (например, подшипников скольжения автомо-

бильных двигателей, поршневых компрессоров) – двухступенчатый и разборный 

масляные фильтры [59-62], сигнальное устройство загрязнения масляного филь-

тра [63] (рисунок 21). 

Взаимосвязь теоретических результатов с техническими решениями со-

стоит следующем. Разработанная методика моделирования изнашивания позво-

ляет получить результаты, которые являются базой для построения алгоритмов 

управления автоматическим включением в работу и выводом из процесса филь-

трации отдельных секций комбинированных фильтрующих элементов. А алго-

ритмы управления, как известно, составляют основу любой бортовой информаци-

онно управляющей системы какой-либо машины. 

С помощью разработанного ПО для подшипника заданного конструктив-

ного исполнения в заданных условиях эксплуатации могут быть определены тре-

бования к тонкости отсева и полноте отсева системы фильтрации. 

Проведённые расчётные исследования показывают, что для каждого ре-

жима эксплуатации, а также по мере изменения технического состояния подшип-

ников, тонкость и полнота отсева системы фильтрации должна изменяться для 

 
 

Рисунок 21 – Сигнальное устройство загрязнения масляного фильтра [63] 
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обеспечения максимальной защиты подшипника от абразивных частиц и изнаши-

вания. Другими словами, системы фильтрации должны разрабатываться с учётом 

условий нагружения и работы сопряжений. В данной главе представлены обу-

словленные потребностями практики технические решения, предлагаемые для за-

щиты от абразивного износа сопряжений машин, как наиболее часто встречающе-

гося.  

Необходимо сразу оговориться, 

что эти технические решения требуют 

адаптации под конкретные условия 

применения и могут быть применены не 

только для ДВС.  

В частности, предлагаемое сиг-

нальное устройство, опытный образец 

которого представлен на рисунке 22, яв-

ляется одним из вариантов решений, 

позволяющих перейти к предиктивному 

диагностированию технического состо-

яния масляного фильтра и подшипни-

ков при эксплуатации машины, оценке 

скорости изнашивания и прогнозирова-

нию их индивидуального остаточного 

ресурса. 

В частности, в отличие от си-

стем, основанных на аналогичном принципе измерения перепада давления на 

фильтре для определения степени его загрязненности, предлагаемое устрой-

ство может быть дополнено алгоритмом расчёта остаточного ресурса подшип-

ника, базирующемся на расчётных зависимостях скоростей изнашивания под-

шипника (рисунок 23) при различных условиях эксплуатации с учётом степени 

загрязнения масляного фильтра. 
 

 
Рисунок 23 – «Карта» скоростей изнашивания подшипника при различных 

 условиях эксплуатации 
 

 
Рисунок 22 – Опытный образец сиг-

нального устройства, изготовлен-

ный из полимера 
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В совокупности с комбинированными управляемыми фильтрующими 

элементами предлагаемое устройство может быть использовано для построе-

ния подсистемы адаптивного управления фильтрацией масла в поршневых 

ДВС и оценки остаточного ресурса ПС коленчатого вала. 

Подобные технические решения обусловлены необходимостью защиты 

ПС от абразива в условиях возрастающих нагрузок, развитием систем предик-

тивного диагностирования машин, распространением применения управляе-

мых компонентов, переходом на, так называемое, техническое обслуживание, 

ориентированное на безотказность (методология RCM) или надёжностно-ори-

ентированное техническое обслуживание. 

В заключении приводятся итоги выполненной работы. В приложении по-

мещены нагрузки на подшипники, необходимые для решения тестовых приме-

ров; некоторые результаты экспериментальных исследований; свидетельства о 

регистрации разработанных комплексов программ; акты, подтверждающие ис-

пользование и внедрение результатов работы. 

ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ ИССЛЕДОВАНИЯ И ВЫВОДЫ 

В результате выполненных исследований решена важная научно-техниче-

ская проблема, состоящая в оценке ресурса сложнонагруженных сопряжений 

турбопоршневых машин на ранних этапах их проектирования и при повышении 

технического уровня уже существующих с учётом абразивного и усталостного 

изнашивания поверхностей трения, противоизносных свойств смазочных матери-

алов, конструктивных и режимных факторов. В соответствии с поставленными 

ранее целью и задачами основные результаты и выводы исследования сводятся к 

следующему. 

1. Разработан комплекс математических моделей и алгоритмов, опи-

сывающих механизмы трения в сложнонагруженных ПС при любых возмож-

ных режимах смазки, учитывающих процессы взаимодействия СМ с поверх-

ностями трения, и позволяющих повысить достоверность моделирования 

процесса изнашивания для прогнозирования ресурса подшипников. 

2. Выполнены экспериментальные исследования, позволившие уста-

новить характер влияния дополнительных противоизносных компонентов в 

смазочных маслах различного назначения (моторные, трансмиссионные, гид-

равлические) на условия смены режима смазки в ПС с гидродинамического на 

граничный. Проведение экспериментальных исследований стало возможным 

благодаря выполненной модернизации испытательной машины ИИ-5018 и раз-

работке нового модельного узла. В частности установлено, что добавление 

олеатов меди, цинка и олова в индустриальное масло И-40А приводит к повы-

шению несущей способности ПС до 35 %, которое выражается в снижении 

критического значения характеристики режима работы ПС на ту же величину, 

то есть в смещении диаграммы Герси-Штрибека к началу координат, повыше-

нию нагрузки, при которой происходит смена режима смазки в ПС с гидроди-

намического на граничный. Экспериментальные исследования послужили ос-

новой для разработки методики моделирования сложнонагруженных ПС с 

учётом противоизносных свойств СМ. Подтверждено, что состав моторных 
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масел оказывает существенное влияние на критическое значение характери-

стики режима работы ПС и его энергоэффективность. При смазке исследуе-

мыми образцами моторных масел классов SAE 5W-40 и  0W-20 модельного ПС 

критическое значение характеристики режима работы подшипника отличается 

в 2 раза, при снижении коэффициента трения на 30% для масла 0W-20, что обу-

словлено не только меньшим значением вязкости, но и различным составом 

противоизносных присадок. На основе полученных экспериментальных ре-

зультатов в дальнейшем может быть создана отечественная база данных, поз-

воляющая оценивать степень влияния различных СМ на работоспособность 

подшипников скольжения и тем самым принимать обоснованные технические 

решения при проектировании ПС машин. Результаты проведённых экспери-

ментальных исследований также позволили разработать составы опытных пар-

тий моторных и трансмиссионных масел под маркой «GR7». 

3. На основе современных представлений о механизме противоиз-

носного действия СМ предложена методика моделирования процесса изнаши-

вания сложнонагруженных ПС с учётом физико-химического взаимодействия 

СМ с поверхностями трения, включающая наиболее часто встречающиеся в 

машинах режимы смазки (гидродинамический, смешанный и граничный). Ме-

тодика предполагает совместное решение гидродинамической и контактной 

задач в ПС хорошо апробированными методами, в том числе расчёт усталост-

ной долговечности вкладышей и интенсивности абразивного изнашивания. 

Предложена степенная зависимость, описывающая явление разрушения высо-

ковязкого граничного смазочного слоя (ВГСС) под действием сдвига и путём 

параметрических исследований при решении тестовых задач обоснованы вхо-

дящие в неё, параметры, в частности, степень устойчивости адсорбционных 

ВГСС к сдвигу (принимает значение от 0,5 до 0,99). Применение разработан-

ной методики позволяет на ранней стадии проектирования машин с ПС обос-

новывать выбор СМ, класс шероховатости и материал поверхностей трения, 

геометрических параметров ПС с учётом их влияния на ресурс. Это значи-

тельно повышает достоверность моделирования и вносит существенный вклад 

в развитие методов оценки показателей долговечности (ресурса) и безотказно-

сти ПС. 

4. В результате анализа и обобщения известных методов моделиро-

вания ПС и экспериментальных исследований предложена концепция оценки 

ресурса сложнонагруженных ПС поршневых и роторных машин, основанная 

на углублённых экспериментальных исследованиях вязкостно-температурных, 

реологических и противоизносных свойств СМ, микрогеометрии поверхно-

стей трения, а также на физическом и математическом моделировании ПС. 

Концепция может служить основой для планирования объёмов научно-иссле-

довательских и опытно конструкторских работ, направленных на повышение 

долговечности ПС турбопоршневых машин для различных отраслей промыш-

ленности. 

5. Главным практическим результатом выполненного исследования яв-

ляется то, что разработанная методика моделирования изнашивания ПС после-

довательно реализована в специальных версиях ПО, зарегистрированных в 
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Федеральной службе по интеллектуальной собственности (Роспатент). Отли-

чительной особенностью разработанного ПО от известных расчётных про-

грамм является возможность учитывать влияние индивидуальных противоиз-

носных свойств СМ на ресурс ПС, а также оценивать усталостную 

долговечность и интенсивность абразивного изнашивания элементов ПС. Раз-

работанное ПО позволяет проводить многовариантные расчёты ПС турбо-

поршневых машин на ранних стадиях проектирования и обосновывать техни-

ческие решения, направленные на повышение ресурса и надёжности машин. 

На примере шатунных подшипников ряда отечественных ДВС различного 

назначения, а также крупногабаритного подшипника турбогенератора пока-

заны возможности разработанного ПО для оценки скоростей изнашивания и 

ресурса ПС.  Показано, что несущая способность подшипников коленчатого 

вала ДВС в зависимости от уровня противоизносных свойств для рассматрива-

емых масел может увеличиваться до 63%. При этом скорость изнашивания 

подшипников также существенно зависит от уровня противоизносных свойств 

масел и нагруженности подшипников, при этом, чем более нагруженным явля-

ется подшипник, тем ярче проявляется влияние противоизносных свойств 

масла. Например, скорость изнашивания шатунного подшипника двигателя 

типа 8ЧН 21/21 уменьшается, при прочих равных условиях, на 36-40% в зави-

симости от уровня противоизносных свойств масла, а снижение скорости из-

нашивания шатунного подшипника двигателя 8ЧН12/12 достигает 79-98%. 

Впервые получены расчётные диаграммы Герси-Штрибека для шатунных под-

шипников коленчатых валов ряда отечественных поршневых машин – ДВС, с 

учётом влияния уровня противоизносных свойств моторного масла. Установ-

лено, что критическое значение характеристики режима работы подшипников 

имеет экспоненциальную зависимость от уровня противоизносных свойств 

применяемого СМ. Получены аппроксимирующие коэффициенты для шатун-

ных подшипников ряда отечественных ДВС. Таким образом, пренебрежение 

противоизносными свойствами масел при расчётах сложнонагруженных со-

пряжений машин ведёт к существенному снижению достоверности моделиро-

вания и ошибочной оценки их работоспособности. Расчётные значения скоро-

стей изнашивания шатунных подшипников ряда рассмотренных ДВС 

удовлетворительно совпадают с известными эксплуатационными данными. В 

частности, расчётная скорость изнашивания шатунного подшипника двигателя 

КАМАЗ-740 в зависимости от уровня противоизносных свойств моторного 

масла и режима работы двигателя лежит в довольно широких пределах от 

0,0009 мкм/1000км до 9,0 мкм/1000 км. Средний темп износа шатунных под-

шипников этого двигателя в эксплуатации составляет по данным А.С. Дени-

сова от 0,24 до 0,51 мкм/1000 км. Средний темп износа шатунных подшипни-

ков двигателя ЗИЛ-130 по данным В.Н. Прокопьева составляет 0,135 мкм/1000 

км, в то время как расчётный темп износа составил от 0,0001 до 0,3 мкм/1000 

км в зависимости от уровня противоизносных свойств масла. Такое удовлетво-

рительное совпадение позволило использовать разработанное ПО для оценки 

скоростей изнашивания и ресурса подшипников ряда перспективных отече-

ственных двигателей (12ЧН18,5/21,5 и 4ЧН13/15). 
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6. Расчётные исследования шатунного подшипника двигателя пер-

спективного семейства типа 12ЧН18,5/21,5 позволили сформировать рекомен-

дации по повышению его ресурса. В частности, повышение класса чистоты об-

работки поверхности шатунной шейки и вкладышей для обеспечения 

критической толщины смазочного слоя не выше 1,5 мкм. Поскольку шатунный 

подшипник около 50% цикла нагружения работает вблизи критических значе-

ний характеристики режима работы, то необходимо также снизить тонкость 

отсева масляного фильтра. Однако, на скорость изнашивания подшипника чи-

стота поверхностей шейки и вкладыша оказывает большее влияние, чем тон-

кость отсева системы фильтрации. Предварительно, снижение тонкости отсева 

в системе фильтрации до 5 мкм способствует снижению скорости изнашивания 

на 8%. В то время как понижение критической толщины смазочного слоя (свя-

зана с величиной шероховатостей поверхностей) с 2,6 мкм до 1,8 мкм приводит 

к снижению скорости изнашивания подшипника в 8-11 раз в зависимости от 

уровня противоизносных свойств масла. В связи с этим важно обеспечить по-

стоянство класса шероховатостей поверхностей трения в процессе эксплуата-

ции для обеспечения ресурса. Расчётным путём показано, что снижение кон-

центрации активных абразивных частиц в масле с 0,015 % до 0,0015% 

приводит к снижению скорости изнашивания на 8%, аналогично снижению 

тонкости отсева. Для повышения ресурса подшипников коленчатого двигателя 

типа 12ЧН18,5/21,5 рекомендовано применять моторные масла, обеспечиваю-

щие толщину адсорбционного граничного слоя не менее 1 мкм. 

7. Предложены технические решения для повышения ресурса под-

шипников скольжения коленчатого вала ДВС – двухступенчатый комбиниро-

ванный масляный фильтр, разборный масляный фильтр, фильтр с сигнализа-

тором загрязнённости, а также отдельное сигнальное устройство, позволяющее 

оценивать степень загрязнённости масляного фильтра по перепаду давлений 

на входе и выходе из фильтра, и которое может быть использовано для постро-

ения подсистемы адаптивного управления фильтрацией масла в поршневых 

ДВС и оценки остаточного ресурса ПС коленчатого вала. Изготовлен опытный 

образец сигнального устройства загрязнённости масляного фильтра из поли-

мерного материала. 

Рекомендации по использованию результатов исследования 

 и перспективы развития 

Разработанное ПО рекомендуется использовать для оценки ресурса ПС 

поршневых и роторных машин на ранней стадии проектирования, обоснования 

технических решений по повышению ресурса ПС, формирования требований 

к системам фильтрации СМ, а также для моделирования ПС в различных усло-

виях эксплуатации, в том числе при наличии повреждений поверхностей тре-

ния, анализа влияния на ресурс ПС технологических погрешностей изготовле-

ния, качества обработки поверхностей и др. Специальные версии 

разработанного ПО рекомендуется использовать в учебном процессе на всех 

уровнях образования при подготовке специалистов, занимающихся проектиро-

ванием и эксплуатацией машин. 
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Модернизированная машина ИИ-5018 и реализованные технические ре-

шения станут основой дальнейшего развития оборудования для исследований 

ПС, что находится в полном соответствии со стратегией национальной без-

опасности Российской Федерации (РФ), в рамках которой научно-технологи-

ческое развитие РФ предполагает «развитие производства в Российской Феде-

рации оборудования для научных исследований и испытаний». 

Дальнейшее развитие предложенной методики моделирования изнашива-

ния ПС и математической модели смазочного слоя предполагает проведение 

экспериментальных исследований ВГСС, образуемого различными СМ (мо-

торными, трансмиссионными, гидравлическими маслами), с целью установле-

ния закономерностей изменения его характеристик в зависимости от темпера-

туры, нагрузки, скорости сдвига, чистоты обработки поверхностей, наличия 

абразивных частиц и др. Это позволит сформировать базу данных для исполь-

зования при моделировании и проектировании ПС различных машин. 
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