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 применение охладителя наддувочного воздуха при давлении наддува 
более 0,15 МПа; 

 понижение степени сжатия до 9…9,5 единиц. 

 сечение второго компрессионного кольца для повышения его рабо-
тоспособности в условиях высоких рабочих температур рекомендуется 

выполнять в виде трапеции; 

 для снижения уровня теплового нагружения увеличить отвод тепло-
ты от гильзы цилиндров интенсификацией движения охлаждающей жид-

кости, омывающей ее верхнюю область в полости системы охлаждения; 
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В статье представлены две методики оценки ресурса шатун-

ного подшипника коленчатого вала дизеля, в основе которых ле-
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Введение. Кривошипно-шатунный механизм является одним из основ-

ных узлов двигателя внутреннего сгорания (ДВС), который определяет его 

надежность. К наиболее ответственным узлам кривошипно-шатунного ме-

ханизма относятся коренные и шатунные подшипники коленчатого вала. 

В соответствии с ГОСТ Р 27.002-2009 [1] ресурс подшипника коленча-

того вала – это интервал времени, выраженный в часах или километрах 

пробега, в течение которого подшипник работает до предельного состоя-

ния. Под предельным состоянием подшипника понимается состояние, при 

котором его дальнейшая эксплуатация нецелесообразна или невозможна 
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по причинам опасности, экономическим или экологическим. Как правило, 

предельное состояние подшипника коленчатого вала характеризуется уве-

личением зазора свыше допустимого значения в результате износа. Это 

часто приводит к появлению стуков при работе двигателя, увеличению 

расхода смазочного материала, а также снижению давления в системе сма-

зывания. 

Оценка ресурса подшипников коленчатого вала на стадии проектиро-

вания двигателя является актуальной задачей. Однако, сложно описать 

процесс изнашивания подшипника с учетом большого числа факторов: фи-

зико-механические и химические свойства материалов элементов подшип-

ника, температурные условия работы, свойства смазочного материала, ха-

рактер нагружения и другие. Подшипники коленчатого вала работают 

в разных режимах трения от граничного (в период спуска) до жидкостного 

(в течение установившегося режима работы), что также усложняет прогно-

зирование их ресурса. 

Ресурс подшипников коленчатого вала может быть определен в резуль-

тате расчетов по известным методикам [2–4], экспериментально [5], а так-

же экспериментально-теоретическими методами [6, 7].  

В основе методик расчета ресурса узлов трения, в частности подшип-

ников коленчатого вала, лежит условие работоспособности [2–4]: 

 
  пред.ΔhΔ h ,  (1) 

где  hΔ  – допустимый износ, мкм; пред.Δh  – предельный износ, мкм. 

Условие долговечности узла трения [2] имеет вид: 

 

 
T

γγ
t 




21

hΔ
, ч (2) 

где t  – расчетный ресурс узла трения до достижения предельного износа; 

21,γγ  – скорость изнашивания элементов узла трения; Т – срок службы узла 

трения. 

Скорость изнашивания определяется произведением интенсивности из-

нашивания hI  на скорость скольжения в зоне контакта [3]. Обоснование 

значений  hΔ  и пред.Δh  является очень важным, поскольку определяет ре-

сурс трибосопряжения. 

Применительно к подшипникам коленчатого вала ДВС можно выделить 

известные методы определения ресурса [6]: усталостная теория износа 

по И.В. Крагельскому; метод фирмы «IВМ»; расчет износа сопряжений 

по А.С. Проникову; изнашивания с позиций термофлуктуационной теории 

прочности по С.Н. Журкову, С.Б. Ратнеру; энергетической теории изно-
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са по Флайшеру; структурно-энергетической теории износа по JI.И. Пого-

даеву; метода оценки износа по статистическим данным. 

В работе [6] представлен исчерпывающий обзор экпсериментальных 

методов определения ресурса узлов трения: микрометрирование деталей, 

оценка износа по потере массы, анализ наличия частиц износа в смазочном 

материале, метод радиоактивных изотопов, определение износа по профи-

лограммам поверхностей трения, метод искусственных баз. 

Экспериментальные и теоретические методы определения ресурса ос-

нованы на оценке контактной зоны с учетом геометрии подшипника, на-

грузки, упругих свойств материалов подшипника. Интенсивность изнаши-

вания материалов определяется, главным образом, экспериментально [3]. 

В работе [6] предложена расчетно-экспериментальная методика оценки 

скорости износа радиальных подшипников скольжения коленчатых валов 

ДВС. Эта методика разработана в соответствии с молекулярно-механи-

ческой теорией трения и усталостной теорией износа (по И.В. Крагельско-

му). С ее помощью можно определить значения безразмерных линейных 

интенсивностей изнашивания поверхностей трения сопряжения «вал-

втулка», что в свою очередь открывает возможность для определения ве-

личин износа этих поверхностей в зависимости от продолжительности ра-

боты сопряжения. Расчетная оценка изнашивания осуществляется после-

довательно для конкретных режимов работы ДВС, то есть с шагом по на-

грузке и частоте вращения коленчатого вала. Результаты применения ме-

тодики показывают хорошее качественное и количественно соответствие 

с экспериментальными данными. Однако, в работе не представлены диа-

граммы износа подшипников и результаты микрометрирования вкладышей 

после испытаний. 

Авторы работы [8] представили методику построения теоретической 

диаграммы износа (теоретического профиля износа) коренных подшипни-

ков коленчатого вала. Контактные параметры сопряжения «шейка вала – 

подшипник», также как в [6], определяются на основе решения контактной 

задачи теории упругости о внутреннем сжатии двух цилиндров с близкими 

радиусами [7]. В работе представлена блок-схема алгоритма для построе-

ния диаграммы износа подшипника, а также результаты построения. Пред-

ложенный в [8] подход может быть использован при проектировании под-

шипников коленчатого вала. Однако в работе не представлено сопоставле-

ния теоретического профиля (диаграммы) износа с ресурсом подшипников 

двигателя. 

В настоящей статье представлено описание двух методик оценки ре-

сурса подшипников коленчатого вала на основе расчета их гидромехани-

ческих характеристик (ГМХ). В основу первой методики положена работа 

[4]. Во второй методике использован подход, разработанный авторами ра-

боты [8]. 
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Критерии работоспособности подшипников коленчатого вала. Ре-

зультатом расчета подшипника коленчатого вала на основе гидродинами-

ческой теории смазки является набор ГМХ, позволяющих оценить работо-

способность подшипников, а также расчетные траектории, по которым под 

действием приложенных нагрузок движутся центры шеек коленчатого ва-

ла. К таким характеристикам относятся [9–12]: минимальные и средние 

за цикл нагружения значение толщины смазочного слоя minh , minh , мкм; 

наибольшее и среднее за цикл нагружения значение гидродинамического 

давления в смазочном слое maxsup p , p*max, МПа; относительные суммар-

ные за цикл нагружения протяженности областей, где значения minh  

меньше допустимых величин crhlim,  – 
crhα lim,

, %; среднеинтегральные за 

цикл потери мощности на трение fP  Вт, расход смазки в торцы подшип-

ника Q  л/с, и эффективная температура в смазочном слое T  °С.  

Величина crhlim,  выбирается из условия обеспечения гидродинамиче-

ского режима трения в подшипнике и должна быть больше средней суммы 

микронеровностей взаимодействующих поверхностей трения 
21

, zz RR : 

 
11lim, zzcr RRh  . (3) 

Как известно, кратковременный переход в область смешанной смазки не 

опасен для подшипника, если продолжительность соприкосновения шейки 

коленчатого вала с поверхностью вкладыша невелика (не более 20 % време-

ни цикла) [13]. Будем считать подшипник работоспособным в случае, если 

протяженность 
crhlim,

 не превышает 20 %. В случае превышения этого значе-

ния резко повышается вероятность возникновения задира в подшипнике. 

Краткое описание методики расчета гидромеханических характе-

ристик коленчатого вала. Расчет гидромеханических характеристик 

подшипников коленвала основан на решении трех взаимосвязанных задач: 

расчет динамики подвижных элементов трибосопряжения; определение 

сил гидродинамических давлений в смазочном слое; оценка теплового со-

стояния элементов подшипника. 

Задача расчета динамики подшипника коленвала сводится к построе-

нию траектории движения центра масс каждого подвижного элемента (на-

пример, шатунной шейки) под действием внешней периодической нагруз-

ки. Траектория строится по координатам, получаемым в результате реше-

ния уравнений движения, интегрирование которых осуществляется мето-

дом формул дифференцирования назад, описанного в работах В.Н. Про-

копьева, Ю.В. Рождественского и др. [9]. 

Поле гидродинамических давлений, необходимое для вычисления ре-

акции смазочного слоя, определяется интегрированием уравнения Рей-
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нольдса при граничных условиях Свифта-Штибера с учетом наличия 

на поверхностях трения источников подачи смазки (отверстий, канавок). 

При этом принимаются во внимание реологические свойства смазочного 

материала [15]. Уравнение Рейнольдса решается с помощью разработанно-

го авторами адаптивного многосеточного алгоритма, который позволяет 

получить распределение давлений в смазочном слое с точностью до 10
-4

. 

Для оценки теплового состояния подшипника используется изотерми-

ческий подход, основанный на решении уравнения теплового баланса. Это 

уравнение отражает равенство средних за цикл нагружения значений теп-

лоты, рассеянной в смазочном слое, и теплоты, отведенной смазкой, выте-

кающей в торцы. 

Определение ресурса шатунного подшипника. Первая методика оп-

ределения ресурса подшипников коленчатого вала основана на примене-

нии зависимостей Румба В.К. [9]. Ресурс hR  в часах работы подшипника 

определяется по расчетным минимальным значениям толщины смазочного 

слоя в виде: 

   IhRh
 1

пред. , (4) 

где   – скорость изнашивания, м/с; Iβ  – показатель степени. 

Предельный износ пред.h  обоснованно принимается в каждом отдель-

ном случае, например, по методике, описанной в [14]. В нашем случае 

принято 30пред. h  мкм, а 1310  м/с [3]. 

Показатель степени I  является детерминированной величиной и его 

значение можно задавать в функции от отношения минимальной minh  

толщины смазочного слоя, к критической crhlim, , например, по формуле: 

   In
I h cr lim.min h1 . (5) 

В нашем случае для шатунного подшипника коленчатого вала дизель-

ного двигателя 9,1lim, crh  мкм [9]. Значение показателя степени In  в фор-

муле (5) определяется решением обратной задачи. То есть, если задать ре-

сурс подшипника с конкретными параметрами (в нашем случае примем 

10000 часов) и знать распределение толщины смазочного слоя за цикл, то 

можно определить сначала показатель степени I , а затем и искомую ве-

личину In . Показатель степени In  имеет диапазон значений от -2 до -2,5 

при значении минимальной толщины смазочного слоя )5,3...5,2(min h мкм 

и критическом значении толщины смазочного слоя 9,1lim, crh  мкм. 
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Результаты оценки теоретического ресурса шатунного подшипника ди-

зельного двигателя с диаметром цилиндра 130 мм и ходом поршня 150 мм 

представлены в таблице. 

Таблица 

Результаты оценки ресурса шатунного подшипника дизеля 6ЧН 13/15 

Ширина 

подшипника 

В, мм 

Характеристики подшипника 

minh  мкм βI crhα lim,
, % hR , ч 

методика 1 методика 2 

D = 95мм 

33 5,739 1,109 14,86 4502,2 2282,2 

38 6,606 1,082 12,77 6799,4 2915,7 

43 7,350 1,066 10,88 8761,7 3681,4 

48 8,090 1,055 8,888 10604,7 4767,3 
 

Результаты расчета характеризуют ресурс шатунного подшипника при 

работе двигателя на установившемся режиме максимального крутящего 

момента. Двигатель работает в таком режиме лишь часть рабочего времени 

в реальных условиях эксплуатации. Таким образом, для того, чтобы полу-

чить более точное значение теоретического ресурса шатунных подшипни-

ков целесообразно учитывать характер нагружения двигателя в реальных 

условиях эксплуатации. 

Второй метод базируется на работах [6, 8]. В основе метода также ле-

жит расчет ГМХ подшипника коленчатого вала. По результатам расчета 

минимальной толщины смазочного слоя определяется 
crhlim,

 , то есть часть 

цикла нагружения, где нарушается гидродинамический режим трения. 

В отличие от работы [8], диаграмма износа строится только в том слу-

чае, если crhh lim,min  . 

Условное увеличение износа на каждом шаге расчета по углу поворота 

коленчатого вала [8] предлагается определять как: 

     6102,,  bch RI  .  (6) 

Здесь   ,  – условное увеличение износа (радиального зазора), мкм; 

  – текущее значение угла поворота коленчатого вала; c  – полуугол кон-

такта, рад.;   – текущая угловая координата, которая меняется от c  до 

c ; bR  – радиус подшипника, м. 

Линейную интенсивность изнашивания предлагается определять как 

    mh pkI  ,,  . (7) 

Здесь   ,p  – контактное давление, МПа; 
141065,3 k  – константа, 

МПа
-1

; 0659,0m  – показатель степени. 
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Теоретическая диаграмма износа поверхности 

шатунного вкладыша (1) и траектория движения 

центра шатунной шейки (2) коленчатого вала 

двигателя 6ЧН 13/15 относительно поверхности 

подшипника (3) (режим maxM )  

-1.5

-1

-0.5

0

0.5

1

1.5

-1.5-1-0.500.511.5

x
 

y
 

2 
3 

пред.h  

φ = 206,25° 

1 

Значения k  и m  получены экспериментально для контакта типа «ро-

лик-колодка». 

Результаты оценки ресурса шатунного подшипника коленчатого вала 

по второй методике также представлены в таблице. Теоретическая диа-

грамма износа и траектория движения центра шатунной шейки в подшип-

нике представлены на рисунке, где предельный износ 30пред. h  мкм 

указан с масштабным коэффициентом 1/6. 
Как видно из таблицы, теоретический ресурс шатунного подшипника, 

рассчитанный по первой методике, отличается от результата, полученного 
по второй методике, более чем на 50 %. Однако, полученные значения со-
поставимы со значениями назначенного ресурса до первой переборки ана-
логичных двигателей. Например, для дизелей типа ЧН15/18 назначенный 
ресурс до первой переборки составляет от 2000 до 5000 часов. Это обстоя-
тельство позволяет говорить о том, что обе методики могут быть исполь-
зованы для прогнозирования ресурса подшипников коленчатого вала после 
уточнения параметров, входящих в математические модели. 

Заключение. Отличия 

в результатах, предполо-

жительно связаны с тем, 

что в методиках использу-

ются разные подходы. 

Кроме того, результат 

в значительной степени за-

висит от принятого значе-

ния линейной интенсивно-

сти изнашивания для мате-

риалов коленчатого вала 

и вкладыша подшипни-

ка. Очевидно, что обе ме-

тодики необходимо уточ-

нять на основе результа-

тов экспериментальных ис-

следований подшипников, 

как в условиях реальной 

эксплуатации двигателей, 

так и в лабораторных ус-

ловиях. 
Общим недостатком представленных методик является и то обстоя-

тельство, что ресурс может быть определен только в случае наличия зон 
граничного трения в подшипнике. В тех же случаях, когда минимальная 
толщина смазочного слоя превышает предельно допустимое значение на 
протяжении всего цикла нагружения подшипника, то ресурс теоретически 
будет равен бесконечности. В условиях реальной эксплуатации этого, ко-
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нечно, не происходит, поскольку режим граничного трения реализуется 
в подшипниках в моменты пуска и остановки двигателя. 

Таким образом, дальнейшее совершенствование методик расчета сле-
дует вести в направлении связи гидродинамических давлений, развивае-
мых в подшипнике, с его ресурсом. То есть наряду с фрикционной устало-
стью оценивать многоцикловую усталость антифрикционного слоя под-
шипника. Методики уже на данном этапе могут быть использованы для 
сравнительной оценки ресурса подшипников коленчатого вала ДВС на 
ранней стадии проектирования. 

Представленная работа выполнена при поддержке РФФИ (проект НК-

13-08-00875\14). 
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УДК 621.822+ 621.43.004 

ИССЛЕДОВАНИЕ РАБОТОСПОСОБНОСТИ ПОДШИПНИКОВ 

КОЛЕНЧАТОГО ВАЛА ТЕПЛОВОГО ДВИГАТЕЛЯ  

ПРИ РАБОТЕ НА НЕУСТАНОВИВШИХСЯ РЕЖИМАХ  

 

Е.А. Задорожная, Д.И. Раскатов, Д.Ю. Иванов 

 
Представлена методика расчета сложнонагруженных подшип-

ников коленчатого вала дизельного двигателя, работающего на 

неустановившихся режимах. Определены газовые, инерционные и 

результирующие силы, действующие на шатунные подшипники. 

Выполнен расчет гидромеханических характеристик шатунного 

подшипника, определяющие его работоспособность при перемен-

ной угловой скорости коленчатого вала. Представлена также ме-

тодика контроля износа подшипников при эксплуатации двигате-

ля, основанная на методе безразборной вибродиагностики. Полу-

чена зависимость изменения амплитуды сигнала от увеличения 

зазора в шатунном подшипнике.  

Ключевые слова: рабочий цикл, неустановившийся режим, гид-

родинамические параметры, индикаторное давление, газовые на-

грузки, акустический спектр, амплитуда сигнала, вибродиагностика. 

 

Двигатели транспортных установок большую часть времени работают 

на неустановившихся режимах. В этих случаях работа двигателя сопрово-

ждается ухудшением его мощностных и экономических показателей, уве-

личением механических и тепловых нагрузок, снижением моторесурса. 

http://www.science-education.ru/117-13637
http://www.science-education.ru/117-13637

