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ВЛИЯНИЕ ПРОТИВОИЗНОСНЫХ ПРИСАДОК  

НА ПАРАМЕТРЫ ГИДРОДИНАМИЧЕСКОГО РЕЖИМА ТРЕНИЯ  
В ПОДШИПНИКАХ ДВС 

 
Приведены экспериментальные доказатель-

ства повышения контактных давлений, при кото-
рых достигается минимальное значение коэффици-
ента трения, при введении в смазочное масло стан-
дартной противоизносной присадки - диалкил-
дитиофосфата цинка (ZDDP). Предложена реоло-
гическая модель, позволяющая рассчитывать влия-

ние противоизносных присадок на величину гидро-
динамических давлений в смазочном слое подшип-
ников тепловых двигателей.  
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ANTI-WEAR ADDITIVES INFLUENCE UPON HYDRODYNAMIC FRICTION MODE 

PARAMETERS IN BEARINGS OF INTERNAL-COMBUSTION ENGINES 
 

An essential condition to ensure an engine life 
having 300,000 – 1 000,000 km according to race con-
sists in assurance of a minimum wear rate of crankshaft 
bearings. For such units as connecting-rod bearings a 
maximum allowable value of bearing brass wear makes 
100 mkm which corresponds to an integral linear wear 
intensity of 10-14 …10-13 that is possible only at a hy-
drodynamic mode of friction actually at all modes of 
engines operations. Ensuring liquid friction in all range 
of contact pressures is achieved both through design 
methods, and technological ones. To the latter belongs 
first of all the application of lubricants with high wear-
resistant properties. In this connection arises a problem 
to reveal a mechanism and degree of the effect of lub-
ricant components upon a range of contact pressure 
where liquid friction is realized.  

This paper reports the experimental evidences 
of the increase of contact pressures at which is 
achieved a minimum value of a constant of friction at 
the introduction in lubricant a standard wear-resistant 
additive – dialkyldithiophosphate of zinc (ZDDP). So, 

at the introduction in coal oil without additives I-20A 
(viscosity type ISO 32) 1.25 and 2.5% ZGGP maxi-
mum contact pressure at which is realized a hydrody-
namic mode of friction increases by 1.8 and 2 times 
accordingly. Because of impossibility to explain exper-
imental data by a chemical interaction of ZDDP with 
surface material of tribo-coupling there is offered and 
substantiated a mechanism of ZDDP influence upon 
rheological parameters of lubricant in a separation lay-
er. A rheological model allowing the computation of 
the wear-resistant additives influence upon a value of 
hydrodynamic pressures in a lubrication layer is of-
fered. The idea of the initiation by a wear-resistant ad-
ditive of multimolecular adsorption of lubricant on the 
surface of tribo-coupling may be used for the optimiza-
tion of ZDDP structure and also for the prognostication 
of changes in pressure coefficient of viscosity in a lu-
brication layer.    

Key words: wear-resistant additives, rheologi-
cal model, constant of friction, slider bearings, wear. 

 
Введение 

Необходимым условием обеспечения 
ресурса автомобильных и тракторных 
поршневых двигателей внутреннего сгора-
ния (ДВС), составляющего 
300000…1 000 000 км по пробегу, является 
обеспечение минимальной скорости изна-
шивания узлов двигателей. Для таких ре-
сурсоопределяющих узлов, как шатунные 
и опорные подшипники коленчатого вала, 
максимально допустимая величина износа 
вкладышей составляет 50…100 мкм, что 

соответствует интегральной линейной ин-
тенсивности изнашивания 10-14…10-13. Со-
поставление величины энергии, затрачива-
емой на трение, и допустимых величин из-
носа заставляет сделать вывод о гидроди-
намическом режиме трения практически 
при всех режимах работы двигателей. 
Наибольшие проблемы для реализации 
жидкостного трения возникают при соче-
тании низкой частоты вращения коленча-
того вала двигателя,  высокой температуры 
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и значительных нагрузок. Такое сочетание 
возникает чаще всего при начале движения 
транспортного средства с прогретым дви-
гателем после работы на холостом ходу. 
Косвенным доказательством гидродина-
мического режима трения в этих условиях 
является малое различие ресурса двигате-
лей одной и той же марки, установленных 
на магистральных тягачах и городских ав-
тобусах (например CumminsISBe, ISF 2.8, 
ISF 3.8 или Caterpillar 3116, 3126). 

Реализация гидродинамического ре-
жима зависит от ряда факторов, которые 
можно разделить на две группы. К первой 
относятся меры по оптимизации геометри-
ческих параметров подшипников, вклю-
чающие учет тепловых и механических 
деформаций, свойства материалов поверх-
ностей, в том числе микрогеометрия, тех-
нологии изготовления и сборки узлов и 
агрегата в целом. Ко второй группе отно-
сятся реологические параметры моторных 
масел, включающие зависимости значений 
коэффициента динамической вязкости от 
температуры, давления, скорости сдвига. 
Однако при анализе конструкций подшип-
ников ДВС методами гидродинамического 
расчета набор обычных макроскопических 
реологических параметров моторного мас-
ла недостаточен для объяснения реализа-
ции гидродинамического режима трения 
при критическом сочетании температуры, 
частоты вращения коленчатого вала и 
нагрузок. Кроме того, использование этих 
параметров не позволяет объяснить разли-
чие противоизносных свойств различных 
моторных масел одного класса вязкости по 
SAEJ300. Гипотезы о роли продуктов хи-
мического взаимодействия компонентов 
моторного масла с материалами трибосо-
пряжений не имеют экспериментального 
подтверждения и противоречат необходи-

мому выводу о гидродинамическом харак-
тере трения в подшипниках ДВС. 

В статьях [1 - 3] приведены аргумен-
ты о необходимости учета специфических 
микрореологических эффектов, обуслов-
ленных адсорбцией компонентов смазоч-
ного материала на поверхности металла и 
приводящих к повышению вязкости в  
смазочных слоях толщиной менее 5…10 
мкм. Как показано в [2; 3], именно образо-
вание полимолекулярных адсорбционных 
слоев смазочного масла определяет крити-
ческие условия реализации гидродинами-
ческого режима трения для данного узла 
трения. Речь идет о режиме трения, харак-
теризующемся повышением коэффициента 
трения при повышении контактного дав-
ления при данной скорости скольжения 
или снижении скорости скольжения при 
данном контактном давлении. Вопрос о 
механизме трения и износа в этом режиме 
имеет большое прикладное значение, по-
скольку связан с запасом надежности под-
шипников скольжения. Повышение удель-
ной мощности ДВС, стремление произво-
дителей автомобилей к использованию 
энергосберегающих моторных масел низ-
кой вязкости и ограниченные возможности 
оптимизации геометрии подшипников 
приводят к увеличению доли работы под-
шипников в условиях граничной смазки. В 
настоящей статье приведены данные экс-
периментов по оценке влияния наиболее 
распространенной противоизносной при-
садки – диалкилдитиофосфата цинка 
(ZDDP) на условия реализации гидроди-
намического режима трения в модели 
подшипника скольжения и критерии срав-
нительной оценки моторных масел одина-
ковой вязкости по способности обеспечи-
вать жидкостное трение при высоких кон-
тактных давлениях. 

 
Эксперимент 

Режим трения определяется по ха-
рактеру зависимости коэффициента трения 

от контактного давления. Типичная зави-
симость представлена на рис. 1. 
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а)                                                                              б) 

 
Рис. 1. Диаграмма Герси (a) и зависимость коэффициента  

трения от контактного давления (б) 
 
Значение P1 характеризует диапазон 

гидродинамического режима трения, зави-
сящий как от макроскопической вязкости, 
так и от эффективности противоизносных 
присадок. Диапазон P2…P3 соответствует 
режиму, обусловленному граничным сло-
ем. Значения коэффициента трения в этом 
режиме и значение P3 характеризуют 
устойчивость разделяющего слоя масла к 
контактным нагрузкам.  

Для определения значений P1, P2 и P3 
был использован следующий метод. Изме-
рения выполнены на стандартной машине 
трения с датчиком момента вращения. В 
качестве модели подшипника использова-
ны стальной ролик и фрагмент вкладыша 
подшипника дизельного двигателя. Ролик 
изготовлен из материала коленчатого вала 
и обработан аналогично шейке коленчато-
го вала. Для достижения контактных дав-
лений в диапазоне гидродинамического и 
граничного режимов трения при надежно 
измеряемых значениях силы (момента) 
трения антифрикционный слой фрагмента 
вкладыша обточен до размеров 4×12,5 мм 
(поперечный и продольный соответствен-

но). В качестве базового масла для испы-
таний использовано минеральное инду-
стриальное масло без присадок класса вяз-
кости ISO 32, получаемое селективной 
очисткой. Следует отметить, что такое 
масло содержит некоторое количество 
нефтяных поверхностно-активных веществ 
(ПАВ), обеспечивающих определенный 
уровень противоизносных свойств.  

Измерения проводили при следую-
щих условиях: диаметр ролика 95 мм, ча-
стота вращения 1000 мин–1, температура 
контакта 100±3 ºС (обдув горячим возду-
хом с регулируемой температурой), подача 
смазочного масла в зону трения при атмо-
сферном давлении. Диапазон прижимаю-
щих нагрузок - 0…1000 Н, диапазон кон-
тактных давлений - 0…20 МПа. Интенсив-
ность изнашивания измеряли взвешивани-
ем фрагмента бронзового вкладыша до ис-
пытаний (после приработки) и после испы-
таний в течение 1 часа. Испытания повто-
ряли при добавке к маслу концентрата 
противоизносной присадки в количестве, 
соответствующем 1,25% ZDDP (рекомен-
дуемое для моторных масел) и 2,5% ZDDP. 

 
Результаты измерений 

Зависимость коэффициента трения от контактного давления представлена на рис. 2. 
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Рис. 2. Зависимость коэффициента трения от контактного давления: 
1 – базовое масло; 2 – масло с 1,25% ZDDP; 3 – масло с 2,5% ZDDP 

 
Как видно из данных, приведенных 

на рис. 2, добавление ZDDP изменяет зна-
чения P1, P2 и P3 в сторону увеличения. В 
наибольшей степени увеличивается значе-
ние P1, соответствующее минимальному 
значению коэффициента трения. Таким 
образом, влияние противоизносной при-
садки заключается в том, что гидродина-
мический режим трения реализуется при 
более высоких контактных давлениях.  

Второй особенностью трения в ради-
альных подшипниках скольжения является 
существование области c приблизительно 
постоянным коэффициентом трения. Для 
выяснения механизма трения в области 
контактных давлений от P2 до P3 выполне-
ны измерения величин износа.  

На рис. 3 приведены значения износа 
образцов после испытаний. Значения для 
исходного масла не показаны вследствие 
больших величин. При достижении мини-
мума коэффициента трения и его после-

дующем возрастании скорость износа не 
изменяется. Это не является неожиданным, 
так как в области минимума коэффициента 
трения режим заведомо гидродинамиче-
ский.  

Более интересным фактом является 
практически постоянная скорость износа в 
диапазонах контактных давлений от 8 до 
12-14 МПа для масла с 1,25% ZDDP и от 
10 до 14-16 МПа для масла с 2,5% ZDDP. 
До этих значений контактного давления 
сохраняется зависимость скорости износа, 
характерная для гидродинамического ре-
жима трения. 

Таким образом, при введении в угле-
водородное масло ZDDP реализация жид-
костного режима трения не зависит от 
макроскопической вязкости смазочного 
масла. Единственным объяснением может 
быть влияние присадки на вязкость масла 
в тонком слое.

 



Вестник Брянского государственного технического университета                 № 3(51) 2016 
 

33 
 

 
Рис. 3. Значения износа образца при испытаниях в течение 1 часа 

 
Обсуждение 

Формально режим трения в диапа-
зоне контактных давлений P2…P3 может 
быть назван граничным или переходным 
режимом. Трение в режиме граничной 
смазки исследовано в большом количестве 
работ [4–23]. В большинстве случаев гра-
ничная смазка рассматривается примени-
тельно к контактам поршневых колец с 
гильзой цилиндра. Преобладающее пред-
ставление о механизме трения в этом ре-
жиме заключается в сочетании гидродина-
мического режима с контактом части по-
верхности трибосопряжений. Очевидно, 
что такой подход не может быть использо-
ван для объяснения приведенных выше 
закономерностей. Повышение контактного 
давления должно приводить к увеличению 
площади непосредственного контакта по-
верхностей и увеличению деформации ма-
териала поверхностей. Вследствие этого 
коэффициент трения в диапазоне контакт-
ных давлений P1…P3 должен монотонно 
возрастать. В действительности этого не 
происходит. При более тщательных изме-
рениях, выполненных с использованием 
моторных масел, значения коэффициента 
трения в области P2…P3 незначительно 
снижаются. Для объяснения механизма 
трения в условиях граничной смазки в 
предыдущих работах авторов [1 – 3; 
24]была предложена реологическая модель 
смазочного слоя, учитывающая полимоле-

кулярные адсорбированные слои смазоч-
ного материала. Роль ZDDP и других про-
тивоизносных присадок заключается в 
инициировании полимолекулярной ад-
сорбции компонентов смазочного масла. 

Указанная реологическая модель ос-
нована на общих закономерностях поли-
молекулярной адсорбции и построена на 
постулатах известной теории М. Поляни 
(M. Polany). Модель была дополнена пред-
ставлениями о свойствах поверхности, об-
разованной адсорбированным слоем 
ZDDP, и преобладающем значении лате-
ральной когезии при адсорбции неполяр-
ных жидкостей. Такое представление 
включает зависимость вязкости от рассто-
яния до твердой поверхности: 

( ) ( )






−+=

Tl

h
T

h

i
si exp0 µµµ , 

где iµ  – условное значение вязкости на 

расстоянии ih  от поверхности; sµ  – зна-

чение вязкости углеводородного слоя, 
непосредственно адсорбированного на по-
верхности слоя ПАВ; hl – параметр, харак-

теризующий скорость изменения вязкости 
при удалении от смачиваемой поверхности 
и имеющий размерность длины; 0µ – ис-

ходная вязкость жидкости (на бесконечном 
удалении от поверхности). 
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Анализ распределения скорости 
сдвига по толщине слоя при расчете эф-
фективной вязкости слоя h  приводит к 
существованию на поверхности непо-

движных псевдотвердых слоев sh , толщи-

на которых рассчитывается исходя из 
условия минимума силы трения трF . 
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Данная модель использована в гид-
родинамических расчетах подшипника 
скольжения и позволяет описывать влия-
ние присадок на величину P1 (рис. 1) воз-
растанием гидродинамической подъемной 
силы при данной толщине слоя [24].  

Для построения модели, описываю-
щей реологические параметры смазочного 
слоя в диапазоне контактных давлений 
P2…P3, необходим учет дополнительных 
факторов. При контактных давлениях вы-
ше 10 МПа вязкость в большей степени 
зависит от давления. Следует учесть, что 
пьезокоэффициент вязкости зависит от 

значения вязкости и для адсорбированных 
слоев должен быть существенно выше, чем 
для исходного масла. Кроме того, следует 
учитывать влияние скорости сдвига на 
процесс адсорбции. Два этих фактора вли-
яют на текущее значение ( )hiµ  противо-

положным образом. Качественный анализ 
позволяет предположить некоторое сни-
жение значений sh  при одновременном 

возрастании значений sµ  и снижение вяз-

кости при si hh > .  

 
Заключение 

Наличие жестких адсорбированных 
слоев на поверхностях трибосопряжений и 
снижение вязкости масла между ними до 
значения вязкости исходного масла в диа-
пазоне контактных давлений P2…P3 пред-
ставляется авторам наиболее точным опи-
санием реологического поведения смазоч-
ного масла. Следует еще раз подчеркнуть, 
что данный режим трения наиболее важен 
для таких тяжелонагруженных трибосо-

пряжений, как подшипники коленчатого 
вала ДВС, подшипники жидкостного тре-
ния промышленного оборудования и т.д. 
Разработка адекватной реологической мо-
дели смазочного масла и методов гидро-
динамических расчетов для случая трения 
при граничной смазке дает возможность 
более реалистичной оценки работоспособ-
ности подшипников с учетом влияния 
свойств смазочного масла. 

 
Работа выполнена при финансовой поддержке Российского фонда фундаментальных исследований 

(проект № 16-08-01020 \ 16). 
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