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Представлен алгоритм определения ресурса 

трибосопряжений теплового двигателя, основан-
ный на теоретических исследованиях. Параметри-
ческие исследования выполнены на примере расче-
та динамики и смазки подшипника верхней головки 
шатуна. Расчётные значения гидромеханических 
характеристик сопряжения, а также полученные на 

их основе значения ресурса сравнены с экспери-
ментальными данными других авторов. 
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METHODOLOGY IN DEFINITION OF CONROD BEARINGS LIFE O F HEAT-ENGINE 

 
The paper reports the sequence of the definition 

of bearings resource in a crank gear of heat-engines. A 
brief description is given regarding the procedure for 
the computation of bearing hydromechanical properties 
in terms of hydro-dynamic theory of lubrication and 
that of the procedure for the definition of an area of 
contact interaction. The input equations for the compu-
tation of dynamics and lubrication are: the equation for 
the field of hydrodynamic pressures in a lubrication 
layer separating random loaded surfaces (Reynolds 
equation); the equations set of plane motion of a shaft 
journal center; the heat-balance equation manifesting 
the equality of heat values mean in a cycle of load dis-
seminated in a lubrication layer of a bearing and heat 
removed by lubricant flowing out in its faces. The pro-
cedure for the determination of an area of a contact 
interaction is developed in accordance with a molecu-
lar-mechanical theory of friction and a fatigue theory 

of wear according to I.V. Kragelsky. The extension of 
the area of a contact interaction (an area of the viola-
tion of a hydrodynamic mode of lubrication) in a slider 
bearing was defined in terms of the computation of the 
dependence of a minimum thickness in a lubrication 
layer of a bearing of a connecting rod upper head upon 
a rotation angle of a crankshaft. At the same time there 
were taken into account: the non-Newton’s properties 
of a lubricant; the presence of oil feeding sources on 
friction surfaces; possible deviations of friction surfac-
es from a regular form. The procedures presented at the 
given stage can be used for a comparative assessment 
of tribo-couplings life in heat-engines at an initial stage 
of designing.      

Key words: bearing for upper head of connect-
ing rod, theoretical resource, hydromechanical proper-
ties, contact interaction, wear diagram. 

 
Введение 

Кривошипно-шатунный механизм 
(КШМ) является одним из основных узлов 
двигателя внутреннего сгорания (ДВС), 
который определяет его надёжность. К 
наиболее ответственным узлам КШМ 
относятся такие ресурсоопределяющие 
сопряжения, как коренные и шатунные 
подшипники коленчатого вала, а также 
подшипник верхней головки шатуна. 

Ресурс подшипника – это интервал 
времени, выраженный в часах или кило-
метрах пробега, в течение которого сопря-
жение работает до предельного состояния 
[1]. Под предельным состоянием подшип-
ника понимается состояние, при котором 
его дальнейшая эксплуатация нецелесооб-

разна или невозможна по причинам опас-
ности, экономическим или экологическим. 
Как правило, предельное состояние под-
шипника характеризуется увеличением за-
зора свыше допустимого значения в ре-
зультате износа. Это часто приводит к по-
явлению стуков при работе двигателя, уве-
личению расхода смазочного материала, а 
также снижению давления в системе сма-
зывания. 

Подшипник верхней головки шатуна 
работает в условиях интенсивных знакопе-
ременных нагрузок от газовых и инерци-
онных сил, при повышенных температу-
рах, с ограниченным поступлением сма-
зочного материала. Известно, что в под-
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шипнике верхней головки шатуна имеют 
место два режима трения - жидкостный и 
полужидкостный (граничный), которые в 
течение цикла периодически сменяют друг 
друга и соизмеримы по продолжительно-
сти [2]. Оценить степень изношенности 
сопряжения в процессе работы двигателя 
без его разборки почти невозможно. В свя-
зи с этим оценка ресурса подшипников 
КШМ на стадии проектирования двигателя 
является актуальной задачей. Однако опи-
сать процесс изнашивания подшипника 
очень сложно, так как задача является 
многопараметрической. При ее решении 
необходимо учитывать большое число 
факторов: физико-механические и химиче-
ские свойства материалов элементов под-
шипника, температурные условия работы, 
свойства смазочного материала, характер 
нагружения и др. 

В настоящее время разработано мно-
го различных подходов к определению ре-
сурса трибосопряжения. Например, ресурс 
подшипников может быть определён в ре-
зультате расчётов по известным теорети-
ческим методикам [3-5], экспериментально 
[6], а также экспериментально-
теоретическими методами [7; 8].  

В основе теоретических методик для 
определения ресурса узлов трения, в част-
ности подшипников скольжения, лежит 
условие работоспособности [3-5] 

[ ] предh h∆<∆ , 

где [ ]h∆  – допустимый износ, мкм; 
предh∆  – 

предельный износ, мкм. 
Условие долговечности узла трения 

[3] имеет вид 

                    

[ ]
Tt ≥

+
∆=

21

h

γγ
,                      (1) 

где t  – расчётный ресурс узла трения до 
достижения предельного износа; 21,γγ  – 
скорость изнашивания элементов узла тре-
ния; Т – срок службы узла трения. 

Скорость изнашивания определяется 
произведением интенсивности изнашива-
ния hI   и скорости скольжения в зоне кон-

такта [3]. Обоснование значений [ ]h∆  и 

предh∆  является очень важным и сложным, 

поскольку зависит от вида трибосопряже-
ния, условий его работы и определяет ре-
сурс узла трения в целом. 

Применительно к подшипникам 
КШМ ДВС можно выделить следующие 
методы определения ресурса: усталостная 
теория износа И. В. Крагельского; метод 
фирмы «IВМ»; расчет износа сопряжений 
по А.С. Проникову; изнашивание с пози-
ций термофлуктуационной теории прочно-
сти по С. Н. Журкову, С.Б. Ратнеру; энерге-
тическая теория износа по Флайшеру; 
структурно-энергетическая теория износа 
по JI.И. Погодаеву; метод оценки износа 
по статистическим данным. 

В работе [7] представлен исчерпыва-
ющий обзор экспериментальных методов 
определения ресурса узлов трения: микро-
метрирование деталей; оценка износа по 
потере массы; анализ наличия частиц из-
носа в смазочном материале; метод радио-
активных изотопов; определение износа по 
профилограммам поверхностей трения; 
метод искусственных баз. 

Экспериментальные и теоретические 
методы определения ресурса основаны на 
оценке зоны возможного контакта с учё-
том геометрии подшипника, нагрузки, 
упругих свойств материалов подшипника. 
Интенсивность изнашивания материалов 
определяется главным образом экспери-
ментально [4]. 

В работе [7] предложена расчетно-
экспериментальная методика оценки ско-
рости износа радиальных подшипников 
скольжения коленчатых валов ДВС. Эта 
методика разработана в соответствии с мо-
лекулярно-механической теорией трения и 
усталостной теорией износа (по И. В. 
Крагельскому). С её помощью можно 
определить значения безразмерных линей-
ных интенсивностей изнашивания поверх-
ностей трения сопряжения «вал - втулка», 
что, в свою очередь, открывает возмож-
ность для определения величин износа 
этих поверхностей в зависимости от про-
должительности работы сопряжения. Рас-
четная оценка изнашивания осуществляет-
ся последовательно для конкретных режи-
мов работы ДВС, т. е. с шагом по нагрузке 
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и частоте вращения коленчатого вала. Ре-
зультаты применения методики показыва-
ют хорошее качественное и количествен-
ное соответствие  экспериментальным 
данным. Однако в работе не представлены 
диаграммы износа подшипников и резуль-
таты микрометрирования вкладышей по-
сле испытаний. 

Авторы работы [9] представили ме-
тодику построения теоретической диа-
граммы износа (теоретического профиля 
износа) коренных подшипников коленча-
того вала. Контактные параметры сопря-
жения «шейка вала - подшипник», так же 
как в [7], определяются на основе решения 
контактной задачи теории упругости о 
внутреннем сжатии двух цилиндров с 
близкими радиусами [8]. В работе приве-
дена блок-схема алгоритма для построения 

диаграммы износа подшипника, а также 
результаты построения. Предложенный в 
[9] подход может быть использован при 
проектировании подшипников КШМ. Од-
нако в работе не представлено сопоставле-
ние теоретического профиля (диаграммы)  
износа с ресурсом подшипников двигате-
ля. 

В настоящей статье представлена по-
следовательность определения теоретиче-
ского ресурса подшипника верхней голов-
ки шатуна теплового двигателя, а также 
сравнение расчётных данных авторов 
настоящей статьи с экспериментальными 
данными других авторов [10]. 

Предлагаемая последовательность 
определения теоретического ресурса под-
шипников КШМ приведена на рис. 1. 

 
Краткое описание методики расчёта гидромеханических характеристик подшипников 
КШМ 

Расчёт гидромеханических характе-
ристик (ГМХ) подшипников КШМ осно-
ван на решении трех взаимосвязанных за-
дач: расчёт динамики подвижных элемен-

тов подшипника; определение сил гидро-
динамических давлений в тонком смазоч-
ном слое; оценка теплового состояния 
элементов подшипника. 

Задача расчёта динамики подшипни-
ка КШМ сводится к построению траекто-
рии движения центра масс каждого по-
движного элемента (например шатунной 
шейки, поршневого пальца) под действием 
внешней периодической нагрузки. Траек-
тория строится по координатам, получае-
мым в результате решения уравнений 
движения, интегрирование которых осу-
ществляется методом формул дифферен-
цирования назад, описанным в работах 
В.Н. Прокопьева, Ю.В. Рождественского и 
др. [11; 12]. 

Поле гидродинамических давлений, 
необходимое для вычисления реакции сма-
зочного слоя, определяется интегрирова-
нием уравнения Рейнольдса при гранич-
ных условиях Свифта - Штибера с учётом 
наличия на поверхностях трения источни-
ков подачи смазки (отверстий, канавок). 
При этом принимаются во внимание рео-
логические свойства смазочного материала 
[13]. Уравнение Рейнольдса решается с 
помощью разработанного авторами адап-
тивного многосеточного алгоритма, кото-
рый позволяет получить распределение 
давлений в смазочном слое с точностью до 
10-4. 

Определение гидромеханических характе-
ристик подшипника с учётом характера 

нагружения 

Определение расположения и продолжи-
тельности зоны контактного взаимодей-

ствия элементов подшипника 

Определение износа в зоне контактного 
взаимодействия и построение диаграммы 

износа 

Определение ресурса подшипника до до-
стижения предельного зазора 

Рис. 1. Последовательность определения 
теоретического ресурса подшипников 

КШМ 
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Для оценки теплового состояния 
подшипника используется изотермический 
подход, основанный на решении уравне-
ния теплового баланса. Это уравнение от-
ражает равенство средних за цикл нагру-
жения значений теплоты, рассеянной в 
смазочном слое, и теплоты, отведенной 
смазкой, вытекающей в торцы. 

Поведение слоя смазки, заключенно-
го между поверхностями трения, описыва-
ется системой уравнений гидродинамиче-
ской теории смазки, теплопередачи, а по-
верхности трения считаются границами 
смазочного слоя (в реальности обладают 
упругими свойствами). 

Геометрию смазочного слоя (рис. 2) 
рассматриваем в системе координат с по-
лярным углом ϕ  и полярной осью 11XО , 
жёстко связанной с подшипником (шату-
ном) и вращающейся вместе с ним с угло-
вой скоростью 1ω . Оси Ox , Oz  системы 
координат Oxyz, в которой рассматрива-
ются процессы в смазочном слое, лежат в 
плоскости, на которую развёртывается по-
верхность отсчёта 1S . Ось Oyнаправлена 
по нормали к ней, 22 BzB ≤≤− , где B  – 
ширина опоры.  

В системе координат Oxyz подшип-
ник неподвижен, шип вращается с угловой 
скоростью ( )1221 ωωω −= . На шип в плос-
кости Oxy в сечении 0=z  действует пере-
менная по времени t  внешняя сила ( )tF . 
Центр шипа 2O  движется в плоскости Oxy 
с относительной скоростью, проекции ко-
торой на линию центров и перпендикуляр-
ное ей направление равны dtdee =′  и 

dtede δδ =′ , где ( ) 21OOte =  – смещения 
центров масс шипа относительно подшип-
ника, ( )tδ  – угол положения линии цен-
тров. 

Для определения поля гидродинами-
ческих давлений ( )zp ,ϕ  в тонком смазоч-
ном слое (рис. 2) достаточно широко ис-
пользуется обобщенное уравнение Рей-
нольдса, в обозначениях работы [2] запи-
сываемое в виде: 

 
t

h

z

hh

z

ph

z

ph

r ∂
∂+

∂
∂+

∂
∂=









∂
∂

∂
∂+









∂
∂

∂
∂

ϕ
ω

µϕµϕ 21212

1 21
33

2
. (2) 

При интегрировании уравнения (2) в 
области ( )2/,2/;2,0 BBz −∈∈=Ω πϕ  чаще 
всего применяют граничные условия 

Свифта - Штибера (СШ), которые записы-
вают в виде следующих ограничений на 
функцию ( )zp ,ϕ :   

 ( ) ( ) aa pzpzpzppBzp ≥+==±= ,);,2(),(;2/, ϕπϕϕϕ . (3) 
При наличии на поверхностях трения 

шипа и подшипника источников подачи 
смазочного материала в слой условие (1) 
должно быть дополнено соотношением 

 ( ) ( ) ,...2,1,,, *SSzнаpzp SS =Ω∈= ϕϕ  (4) 

где SΩ  – область источника смазки, где 

давление равно давлению подачи Sp ; *S  – 

количество источников. 

Для определения угловой скорости 
шипа относительно подшипника 21ω  
определяем угловую скорость шатуна. 

Как известно,  

 

ω2 

X1 

• 
• 

Y1 

O1 

O2 

• 
y 

x 

r1 

r2 

ω1 

dtde

td

d
e

δ

δ

β  

ϕ
O 

1S

2S

X ′

Рис. 2. Схема радиальной опоры 
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( )
( )αλ

αλβ
22 sin1

sin

−

⋅= arctg , где 
ш

k

L

R=λ . 

Здесь kR  – радиус кривошипа; шL  – длина 
шатуна. 

Следовательно,  
( )

( ) vω
αλ

αλβω ⋅
−

⋅==
22

1
sin1

cos
ɺ ,                (5) 

где vω  – угловая скорость вращения колен-
чатого вала. 

Так как поршневой палец считается 
неподвижным, т.е. 02 =ω , относительную 
угловую скорость определим как 

( ) 11221 ωωωω −=−= . 
Толщина смазочного слоя с учетом 

произвольной геометрии поверхностей 
трения шипа и подшипника (без перекоса 
их осей) определяется выражением  

( ) ( ))cos(),,(),,( * ttetzhtzh δϕϕϕ −−= , 

где ),,(* tzh ϕ  – толщина смазочного слоя 
при центральном положении шипа в под-
шипнике с неидеальной геометрией.  

Величины ( ) ( )tte δ,  определяются ре-
шением системы уравнений движения. 
Методика расчёта динамики и гидромеха-
нических характеристик шатунного под-
шипника  рассмотрена в [11; 12].  

При определении поля гидродинами-
ческих давлений обычно учитывают зави-
симость вязкости смазки от температуры и 
давления [11]. Вязкость  рассчитывается 
как функция некоторой эффективной за 

цикл нагружения температуры эТ , значе-
ние которой определяется из уравнения 
теплового баланса, отражающего равен-
ство средних за цикл цt  количеств тепло-

ты, рассеиваемой в смазочном слое и отво-
димой смазкой, вытекающей в торцы под-
шипника. 

Для решения уравнения (2) с учетом 
соотношений (3 - 5) используют числен-
ные методы, среди которых наибольшее 
распространение получили вариационно-
разностные методы с применением конеч-
ноэлементных аппроксимирующих моде-
лей и методы конечных разностей (МКР). 
Использование методов, основанных на 
конечноразностной аппроксимации диф-
ференциальных операторов краевой задачи 
со свободными границами, позволяет 
наиболее просто и быстро получать реше-
ния достаточной точности для подшипни-
ков с неидеальной геометрией слоя, учесть 
наличие источников смазки на поверхно-
сти трения. Одним из эффективных прие-
мов интегрирования уравнения Рейнольдса 
при помощи МКР является использование 
многосеточных алгоритмов, что позволяет 
на порядок уменьшить затраты времени на 
решение [14; 15]. Уравнение (2) после его 
аппроксимации сводили к системам алгеб-
раических уравнений, которые с учетом 
соответствующих граничных условий ре-
шали итерационным методом Зейделя. 

 
Критерии работоспособности подшипников коленчатого вала 

Результатом расчёта подшипника 
КШМ на основе гидродинамической тео-
рии смазки является набор ГМХ, позволя-
ющих оценить работоспособность под-
шипников, а также расчетные траектории, 
по которым под действием приложенных 
нагрузок движутся центры подвижных 
элементов подшипников. К таким характе-
ристикам относятся [16]: минимальное и 
среднее за цикл нагружения значения тол-
щины смазочного слоя minh , minh , мкм; 
наибольшее и среднее за цикл нагружения 
значения гидродинамического давления в 
смазочном слое maxsupp , p*max, МПа; отно-

сительные суммарные за цикл нагружения 

протяженности областей 
crhlim,

α  в %, где 

значения minh  меньше допустимых вели-

чин crhlim,  (зона контактного взаимодей-

ствия); среднеинтегральные за цикл потери 
мощности на трение ,fP  Вт; расход смазки 

в торцы подшипника ,Q  л/с; эффективная 

температура в смазочном слое ,T  °С.  

Величина crhlim,  выбирается из 

условия обеспечения гидродинамического 
режима трения в подшипнике и должна 
быть больше средней суммы микронеров-
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ностей взаимодействующих поверхностей 
трения 

21
, zz RR [17; 18]: 

11lim, zzcr RRh +> . 

 
Определение расположения и продолжительности зоны контактного взаимодействия 
элементов подшипника 

Будем считать, что если в какой-то момент времени по углу поворота коленчатого вала 
расчётная минимальная тол-
щина смазочного слоя в под-
шипнике меньше либо равна 
предельно допустимому значе-
нию (рис. 3), то в данный мо-
мент нарушается гидродина-
мический режим трения и про-
исходит контактное взаимо-
действие поверхностей трения. 

Как известно, кратковре-
менный переход в область 
смешанной смазки не опасен 
для подшипника, если продол-
жительность соприкосновения 

поверхностей трения невелика 
(не более 20 % времени цикла) 
[16; 17]. Другими словами, 
подшипник считается работо-

способным, если зона контактного взаимодействия 
crhlim,

α  не превышает 20 % времени 

цикла нагружения. В случае превышения этого значения резко повышается вероятность воз-
никновения задира в подшипнике. 

 
Определение износа в зоне контактного взаимодействия и построение диаграммы изно-
са 

На основе работ [7-9] предлагается 
следующая модель для оценки износа 
подшипников КШМ. 

В случае контактного взаимодей-
ствия поверхностей трения напряжённое 
состояние в сопряжении характеризуется 
значениями контактных параметров, кото-
рые определяются при следующих допу-
щениях [8]: подшипник имеет достаточно 
большую ширину; вкладыши находятся в 
жёстком корпусе и исключено их про-
скальзывание относительно него; толщина 
вкладышей намного меньше их внутренне-
го радиуса; перекосы вала в подшипнике 
отсутствуют; поведение материалов вкла-
дышей описывается линейной теорией 
упругости; вал и корпус подшипника абсо-
лютно жесткие; температура в подшипни-
ке изменяется незначительно; нагрузка 
приложена к оси вала; сближение поверх-
ностей вала и вкладыша вследствие объ-
емных деформаций не учитывается; ин-
тенсивность изнашивания не меняется со 

Рис.3. Типичная зависимость минимальной толщины смазочно-
го слоя в подшипнике от угла поворота коленчатого вала 

Рис. 4. Расчётная схема к определению  
контактных параметров  

в радиальном подшипнике 

crhlim,α
crhlim,
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временем и является функцией контактных 
давлений (нормальных напряжений в кон-
такте); напряжённое состояние в зоне кон-
такта не изменяется по мере изнашивания 
подшипника до предельного зазора; твёр-
дость вала выше твердости вкладыша 
(прямая пара трения). 

Расчётная схема к определению кон-
тактных параметров в подшипнике сколь-
жения представлена на рис. 4. 

На каждом шаге расчёта подшипника 
по углу поворота коленчатого вала α в зо-
нах, где выполняется усло-
вие crhh lim,min <

,
 использовали следую-

щие основные соотношения и формулы: 
− путём итерационных приближе-

ний по методике, предложенной в [7], 
определяли половину угла контакта 0φ , 

исходя из параметра 
( )( )

BCRE

xF

м

ммni

2

2 211 µµψ −−= , 

где iF – нагрузка на шип на текущем шаге 

расчёта по углу поворота коленчатого вала 

α, Н; nx  – толщина вкладыша, м; мµ  – 
коэффициент Пуассона менее жёсткого 
материала пары (вкладыша); 

мE  – модуль 

упругости менее жёсткого материала пары 
(вкладыша), МПа; 2R  – внутренний радиус 

вкладыша, м; 12 RRC −=  – радиальный 

зазор ( 1R  – радиус шейки вала, м); 

– параметр ψ  подставляли в при-
ближённые формулы [8] 

3
0 3,1 ψφ ≈ , ( ) 5/8,30 ψφ +≈ ; 

– находили распределённую нагрузки 
по ширине подшипника 

B

F
q i

Fb
= ; 

– рассчитывали контурную площадь 
касания 

;2 10 BRAc φ=  

– определяли контурное (среднее 
контактное) давление 

cic AFp = ; 

– проверяли условие возникновения 
ненасыщенного упругого контакта по не-
равенству 

( )( ) mммc Ep ∆≤−≤ −22 610/10 µ ,    (6) 

где m∆  – безразмерный параметр шерохо-

ватости истирающей поверхности, т. е. по-
верхности вала, который определялся как 

( )v
m RbR 1

max=∆ , 

где maxR – максимальное расстояние меж-

ду выступом и впадиной на профилограм-
ме поверхности; R– радиус кривизны 
микронеровностей поверхности; vb, – па-
раметры кривой опорной поверхности; 

– определяли максимальное контакт-
ное давление [8] 









+= 35,0

1
55,0

02
max φR

q
p bF

c ; 

– на протяжении области контакта от 

0φ−  до 0φ+  определяли распределение 

контактных давлений 

( )
2/12

0

1
max 






















−=

φ
φφ cc pp

; 

– находили линейную интенсивность 
изнашивания подшипника при упругом 
ненасыщенном контакте как функцию 
контактного давления (при условии что 
твёрдость шейки вала выше твёрдости по-
верхности вкладыша): 

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( )

м

мn

м

м

t

м

mмc
м

м

t
В

cм

t
м

hn

Ep

E

pk
I













−

∆
+⋅











 −=
8,02

4,08,02,0

0

2

1
5,0

134,0

µ

φ
βτ

σ
φµφ ,  

где мk  – коэффициент эластичности 

(хрупкости) материала подшипника; tм – 
показатель кривой усталости для подшип-
ника; 

мВ
σ – предел прочности на разрыв 

материала подшипника; мβτ
м

,0  – фрикци-

онные характеристики подшипника при 

данных условиях работы (зависят от усло-
вий смазывания). 

Если условие (6) не выполнялось и 

( )( ) ммcm Ep /1106 22 µ−≤∆⋅ − , то для насы-

щенного упругого контакта линейная ин-
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тенсивность изнашивания подшипника определялась как 

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( ) .
1

75,0
134,0

322

613231

0
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м

мn

м

м

t

м

mмc
м

м

t
В

мcм

t
м

hn

Ep

E

pk
I













−

∆
+⋅











 ∆−=
µ

φ
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φµφ

 Интенсивность изнашивания шейки 
вала определялась в виде 

( ) ( )
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2

1

2
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1

1
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−
−+= , 

где mµ  – коэффициент Пуассона для вала; 

mE  – модуль упругости для вала, МПа; mt  

– показатель кривой усталости для вала; 

mβ  – фрикционная характеристика для 

вала при данных условиях работы (зависят 
от условий смазывания). 

Приращение износа в каждой точке 
контактной зоны определяли следующим 
образом: 

( ) ( ) .sI hn ∆= φφδ  

Здесь s∆  – путь трения, который может 
быть найден в виде [9] 

1112 −+−=∆ iidtRs ωω , 

где dt  – продолжительность текущего ша-
га по углу поворота коленчатого вала; 

111 , −ii ωω  – абсолютная угловая скорость 

вращения подшипника на текущем и 

предыдущем шаге по углу поворота ко-
ленчатого вала соответственно. 

Суммарное увеличение износа nh∆  в 

каждой точке контактной зоны находили 
из выражения 

( )φδ+∆←∆ nn hh . 

Полученные значения износа сумми-
ровали в каждой точке дискретной сетки 
на протяжении всего цикла нагружения 
подшипника, затем находили максималь-
ное значение износа за цикл max,wh∆ и его 

угловую координату. Максимальную ско-
рость изнашивания подшипника (мкм/ч) 
определяли из выражения 

3600
max,

цикла

w
maxw, T

h∆
=υ , 

где 1/2 ωπ=циклаT – время цикла нагру-

жения, с. 
Диаграмму износа поверхностей 

вкладыша и вала строили, исходя из ре-
зультатов расчёта распределения износа по 
угловой координате подшипника [9]. 

 
Определение ресурса подшипника до достижения предельного зазора 

После завершения расчёта по всему 
циклу нагружения подшипника определя-
ли его ресурс по формуле 

maxw,

lim
h υ

h
R

∆= , 

где limh∆ – предельно допустимый износ, 
мкм. 

Предельно допустимый износ может 
быть определён по следующей формуле: 

CCh −=∆ limlim , 
где limC – предельно допустимый ради-
альный зазор в подшипнике, мкм. 

Выбор значений limC обоснован в 
работе [18]. 

  Представленная модель позволяет 
оценить время работы подшипника до до-
стижения предельных значений радиаль-
ного зазора. 

Необходимо отметить, что зависи-
мость линейной интенсивности изнашива-
ния от контактного давления может быть 
найдена экспериментально. Это открывает 
возможности прогнозирования ресурса 
трибосопряжений с учётом физико-
механических свойств материалов взаимо-
действующих поверхностей. 

Однако такой подход не учитывает 
характер нагружения двигателя в реальных 
условиях эксплуатации, т. е. продолжи-
тельность работы подшипников на различ-
ных режимах. 
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Рис. 5. Скорость изнашивания подшипника верхней 
головки шатуна двигателя 8ДВТ-330 по результатам 

ресурсных испытаний [10] 

Параметрические исследования 
Параметрические исследования были 

выполнены на примере расчета динамики 
и смазки подшипника верхней головки ша-
туна двигателя 8ДВТ-330. В литературе 
[10] были найдены данные о скорости из-
нашивания подшипника верхней головки 
шатуна указанного двигателя (рис. 5). 

Из рис. 5 следует, что после 5653 ча-
сов работы двигателя (при нормативном 
ресурсе 6000 часов) наибольший суммар-
ный зазор в подшипниках верхней головки 
шатуна равен 80 мкм [10]. 

Исходные данные для расчётов под-
шипника верхней головки шатуна двигате-
ля представлены в табл. 1. 

Для того чтобы сравнить результаты 
расчёта с результатами эксперимента, бы-
ло принято значение предельного зазора в 
подшипнике верхней головки шатуна 

80lim =C мкм. Время работы двигателя до 

достижения этого значения 5653=hR часа. 

На рис. 6 представлена зависимость 
минимальной толщины смазочного слоя в 
подшипнике верхней головки шатуна дви-
гателя 8ДВТ-330 от угла поворота колен-
чатого вала для режима максимального 
крутящего момента. Теоретическая диа-
грамма износа поверхностей подшипника 
приведена на рис. 7. 

Некоторые ГМХ и результаты оценки 
ресурса подшипника верхней головки ша-
туна представлены в табл. 2. 

 
Таблица 1  

Исходные данные для расчётов подшипника верхней головки шатуна двигателя 8ДВТ-330 

Параметр 
Ед. 
изм. 

Значе-
ние 

Угловая скорость вращения коленчатого вала c-1 177,9 
Радиус кривошипа м 0,08 
Длина шатуна м 0,3 
Диаметр подшипника м 0,060 
Ширина подшипника м 0,051 
Номинальный диаметральный зазор в подшипнике м 0,000030 
Давление подачи масла в подшипник МПа 0,4 

Температура масла (SAE 10W-40), подаваемого в подшипник C�  118 

Коэффициент Пуассона менее жёсткого материала пары (втулки из бронзы) - 0,23 
Коэффициент Пуассона для вала (поршневого пальца) - 0,26 
Модуль Юнга для втулки МПа 96000 
Модуль Юнга для пальца МПа 210000 
Безразмерный параметр шероховатости поверхности вала [8] - 2,2·10-2 
Безразмерный параметр шероховатости приработанной поверхности подшипника [8] - 2,8·10-2 
Коэффициент эластичности (хрупкости) материала втулки - 3,0 
Показатель кривой усталости для втулки - 8,42 
Показатель кривой усталости для пальца - 9,0 
Предел прочности на разрыв материала втулки МПа 330 
Предел прочности на разрыв материала пальца МПа 980 
Фрикционная характеристика втулки 

м
τ0 и вала 

m
τ0  МПа 0,4 

 Фрикционная характеристика втулки 
мβ  и вала

mβ  - 0,01 

Предельно допустимый радиальный зазор в зоне износа  м  80,0·10-6 
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Таблица 2  

ГМХ и ресурс подшипника верхней головки шатуна двигателя 8ДВТ-330 
Радиальный зазор С, мкм ,inf minh  мкм 

crhlim,
α , % hR , ч 

10 0,93 0,0 ∞ 
15 0,64 9,1 2790 
20 0,26 19,1 1352 

Как видно из табл. 2, ресурс 
составляет от 1352 часов до бес-
конечности. Это позволяет за-
ключить, что представленная со-
вокупность приёмов и методов 
может быть использована для 
прогнозирования ресурса под-
шипников после уточнения пара-
метров, входящих в математиче-
ские модели. 

Результаты расчета харак-
теризуют ресурс подшипника 
верхней головки шатуна при ра-
боте двигателя в установившемся 
режиме. В реальных условиях 
эксплуатации двигатель работает 
в таком режиме лишь часть рабо-
чего времени. Это одно из обсто-
ятельств, обусловливающих от-
личие от результатов ресурсных 
испытаний. Однако полученные 

значения ресурса сопоставимы. 
 
Заключение 

Подход к определению износа 
и ресурса подшипников скольже-
ния на основе определения зон кон-
тактного взаимодействия нуждает-
ся в дополнении. При моделирова-
нии работы подшипника может 
быть реализован вариант, при кото-
ром зоны контактного взаимодей-
ствия будут отсутствовать, т. е. ми-
нимальная толщина смазочного 
слоя будет больше критической на 
протяжении всего цикла нагруже-
ния. В этом случае в соответствии с 
описанным подходом подшипник 
не будет изнашиваться, если не по-
высить значение критической тол-
щины смазочного слоя. 

В связи с этим дальнейшее 
развитие модели целесообразно ве-
сти в направлении усталостного 
изнашивания антифрикционного 
слоя подшипника под воздействием 
циклического нагружения 

...., вкпградα

Рис. 6. Зависимость минимальной толщины смазочного слоя в 
подшипнике верхней головки шатуна от угла поворота коленча-

того вала двигателя 8ДВТ-330 

мкмh
cr

8,0lim =

мкм

h ,min

Рис. 7. Теоретическая диаграмма износа подшипника верхней 
головки шатуна двигателя 8ДВТ-330: 

1 – диаграмма износа поверхности поршневого пальца; 2 – еди-
ничная окружность, соответствующая неизношенным поверхно-
стям пальца и втулки; 3 – диаграмма износа втулки верхней го-
ловки шатуна; 4 – траектория движения центра поршневого 

пальца во втулке верхней головки шатуна 
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гидродинамическими давлениями, т. е. 
наряду с фрикционной усталостью оцени-
вать многоцикловую усталость антифрик-
ционного слоя подшипника. 

Представленные методики уже на 
данном этапе могут быть использованы 
для сравнительной оценки ресурса три-
босопряжений тепловых двигателей на 
ранней стадии проектирования. 

 
Работа выполнена при финансовой поддержке Российского фонда фундаментальных исследований 

(проект № 16-08-00990\16, проект № 16-08-01020\16). 
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