
Конструкция ДВС 

ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 2'2012 66 

дивидуальных трибологических) свойств масел на 

силу трения в сопряжении «поршневое кольцо – 

гильза цилиндра». 

Сотрудниками Вузовско-Академической ла-

боратории «Триботехника» при участии авторов 

совместно со специалистами лаборатории Трибо-

логии Израильского Технологического Института – 

Технион запланированы в июне 2012 году экспе-

риментальные исследования трибосопряжения 

«поршневое кольцо – гильза цилиндра», работаю-

щего на маслах, обладающих отличными друг от 

друга микрореологическими свойствами.  

Результаты экспериментальных исследований 

помогут лучше понять физические процессы, про-

исходящие при трении в малых зазорах в условиях, 

близких к реальным, а также уточнить расчётные 

модели и методики, позволяющие учитывать влия-

ние индивидуальных трибологических характери-

стик смазывающих масел на работу таких узлов 

трения ещё на стадии проектирования, и, в конеч-

ном итоге, точнее определять механические потери 

мощности на трение в поршневых машинах. 

Представленная работа выполняется при под-

держке Федеральной целевой программы «Науч-

ные и научно-педагогические кадры инновацион-

ной России на 2009–2013 годы», Российского фон-

да фундаментальных исследований (проект 10-08-

00424) и Министерства образования и науки РФ 

(проект №2012044 – Г3 05). 
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ОЦЕНКА ТЕПЛОВОГО СОСТОЯНИЯ СЛОЖНОНАГРУЖЕННОГО ПОДШИП-
НИКА С УЧЕТОМ РЕОЛОГИЧЕСКИХ СВОЙСТВ СМАЗОЧНОГО МАТЕРИАЛА 

 
Введение. Поведение слоя смазки, заключен-

ного между поверхностями трения, описывается 

системой уравнений гидродинамической теории 

смазки, теплопередачи, а поверхности трения счи-

таются границами смазочного слоя. При моделиро-

вании и расчете сложнонагруженных подшипников 

скольжения стремятся учитывать как можно боль-

шее число геометрических, силовых и режимных 
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параметров, обеспечивая на ранних этапах проек-

тирования адекватность прогноза работоспособно-

сти гидродинамических трибосопряжений. Конст-

рукцию сложнонагруженного подшипника оцени-

вают расчетной траекторией, по которой под дей-

ствием приложенных нагрузок движется центр ши-

па, и набором взаимосвязанных гидромеханиче-

ских характеристик.  

В классической гидродинамической теории 

смазки движение жидкости в тонком смазочном 

слое трибосопряжений описывается тремя фунда-

ментальными законами: сохранения количества 

движения, массы и энергии. Для сложнонагружен-

ных подшипников к уравнениям, составленным на 

основе законов сохранения, добавляются уравне-

ния движения подвижных элементов трибосопря-

жений. 

Проблематика теории гидродинамических 

трибосопряжений характеризуется совокупностью 

методов решения трех взаимосвязанных задач: 

1. Расчет поля гидродинамических давлений в 

тонком смазочном слое, разделяющем поверхности 

трения шипа и подшипника, при произвольном 

законе их относительного движения. 

2. Определение параметров нелинейных коле-

баний шипа на смазочном слое, расчет траектории 

движения центра шипа. 

3. Расчет температуры смазочного слоя. 

Обобщенное уравнение Рейнольдса для 

гидродинамических давлений в смазочном слое 

неньютоновской жидкости. В безразмерной фор-

ме обобщенное уравнение Рейнольдса для гидро-

динамических давлений в тонком смазочном слое 

неньютоновской смазки, разделяющем поверхно-

сти втулки и цапфы с неидеальной геометрией, в 

обозначениях работы [1] имеет вид 
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Здесь Bzz 2 , 11  z , rBa 2 , 

tt 0 ,   00
2  appp , 0 , ap,0  – 

характерная плотность смазки, атмосферное давле-

ние; 
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кость неньютоновской смазки, являющаяся в об-

щем случае функцией температуры смазочного 
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Вязкость *  аппроксимируем степенным за-

коном Оствальда–Вейла: 
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где m  и n  – параметры степенного закона.  

Безразмерные скорости деформаций предста-

вим в виде: 
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Уравнение (1) интегрируется при граничных 

условиях Свифта- Штибера или Якобсона-

Флоберга-Ольсена (ЯФО) с помощью модифика-

ции алгоритма Элрода. Авторы работ [2, 3] иссле-

довали несколько версий алгоритма сохранения 

массы. В конечном итоге предпочтение отдано вер-

сии, базирующейся на введении функции  zФ , , 

связанной со степенью заполнения  z,  соотно-

шением 

  Фg 11 .  

Здесь *pФ   и 1g  в области давлений, где 

0Ф ;  1Ф  и 0g  в области кавитации, где 

0Ф . 

Модифицированное уравнение Элрода, ин-

тегрированием которого определяется поле давле-

ний в смазочном слое и степень заполнения зазора, 

записывается в виде 
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Расходы смазки, потери на трение, реакции 

смазочного слоя. Обозначив 
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x dyVzqdyVxq объёмные расходы 

смазки через сечения единичной протяженности в 

направлении координат x  и z ;  степень запол-

нения зазора. 

Объёмный расход смазки через сечение 

constz   в направлении оси Оz  для подшипника с 

полным охватом цапфы определяем как 
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Объёмный суммарный расход в торцы под-

шипника составит 
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Плотность распределения мощности сил тре-

ния, обусловленных касательными напряжениями 

сдвига (диссипативная функция), для случая неизо-

термического течения неньютоновской смазки оп-

ределяется выражением 

 2
*IД  .  

Используя степенной реологический закон 
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Потери на трение для смазочного слоя под-

шипника определяются интегрированием функции 

(4) по объёму смазочного слоя: 
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Интеграл берётся по области s , 

поскольку в области источников смазки s , вслед-

ствие их относительно большого размера в направ-

лении координаты y  по сравнению с толщиной 

смазочного слоя, сколько-нибудь существенные 

значения напряжений сдвига возникнуть не могут. 

Из (5) после введения безразмерных величин 
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Безразмерные реакции смазочного слоя на 

цапфу определяем следующим образом 
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Здесь **
URU RkR  , где 00

2  BDkR ; 

*
UR размерные реакции смазочного слоя на цап-

фу. 

Уравнения движения подвижных элемен-

тов подшипника. Основные идеи разработанного 

алгоритма движения подвижных элементов слож-

нонагруженных трибосопряжений рассмотрим на 

примере сопряжения «цапфа-втулка» (шатунная 

шейка коленчатого вала – нижняя головка шатуна) 

двигателя внутреннего сгорания.  

Приближенные уравнения движения центра 

шатунной шейки записываем в виде: 

 )(),( tfUUPUm UЭ 
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),( UUPU


 – размерные реакции, связанные с без-

размерными *
UR  соотношением *

* URU RkP  . В 

уравнениях (6) эm  – эффективная расчетная масса 

шипа; ),(/ 0 YXhUU   – безразмерный вектор 

перемещения его центра; UU


,  – производные по 

безразмерному времени; ),(
11 YXU FFF  –проекции 

на соответствующие оси внешней нагрузки. Без-

размерные реакции определяются формулами (7). 

Характерной особенностью является малость 

левой части системы (6) по сравнению с *
UR  и 

)(tfU , что является признаком её жесткости. До-

пустимо заменять (6) системой: 

 0)(),(  tfUUP UU


  

и решать последнюю на основе использования ме-

тода ФДН (метода, базирующегося на формулах 
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дифференцирования назад) для уравнений первого 

порядка. 

Уравнение энергии для смазочного слоя 

радиального подшипника с неньютоновской 

смазкой.  

В основу теории тепловых процессов, проис-

ходящих в сложнонагруженной опоре жидкостного 

трения, положено обобщенное уравнение энергии 

(теплопереноса) для тонкого слоя вязкой несжи-

маемой жидкости между двумя движущимися по-

верхностями:  
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Здесь   – плотность смазки; 00   , c  – удельная 

теплоемкость и теплопроводность смазки (обычно 

принимаются постоянными); ),,,( tzyxT  – темпера-

тура в точке с координатами zyx ,, ; t  – время; 

zyx VVV ,,  – компоненты вектора скорости элемен-

тарного объема смазки, расположенного между 

двумя движущимися поверхностями сопряжения. 

В зависимости от используемых допущений о 

распределении температур в тонком смазочном 

слое, могут применяться три подхода к интегриро-

ванию уравнения энергии: термогидродинамиче-

ский (неизотермический), адиабатический, изотер-

мический. 

При термогидродинамическом подходе пред-

полагается изменение температуры во всех направ-

лениях, в том числе поперек смазочного слоя. В 

этом случае граничные условия наиболее адекват-

ны реальным тепловым процессам. При таком под-

ходе получают информацию о локальных свойст-

вах температурного поля смазочного слоя: распре-

деление температур ),,,( tzyxT ; максимальную 

температуру maxT ; мгновенные средние значения 

температур )(tTср ; зоны повышенных температур.  

При адиабатическом подходе принимается, 

что изменение температуры поперек смазочного 

слоя не учитывается, а шип и подшипник предпо-

лагаются идеальными тепловыми изоляторами. Так 

как при таком подходе не учитывается теплоотдача 

в шип и подшипник, расчетные температуры полу-

чаются завышенными, что снижает достоверность 

полученных результатов.  

При изотермическом подходе принимается, 

что расчетная текущая температура )(tTT ээ   оди-

накова во всех точках смазочного слоя. Эта темпе-

ратура является весьма инерционным параметром и 

определяется при решении уравнения теплового 

баланса 

    tAtA QN
**  ,   

отражающего равенство средних за цикл значений 

теплоты *
NA , рассеянной в смазочном слое и тепло-

ты *
QA , отведенной смазкой, вытекающей в торцы 

опоры. Приращение температуры в смазочном слое 

определим по формуле 

 
0сQ

N
T

T
э


 ,  

где N  – потери мощности на трение в смазочном 

слое на каждом временном шаге (за цикл нагруже-

ния ); TQ  – расход смазки через опору на каждом 

временном шаге (за цикл нагружения ). 

Зависимость вязкости смазки от температуры 

находим по формуле Фогеля: 

     321 exp CTCCT  , (8) 

где 321 ,, CCC  – константы, являющиеся эмпириче-

скими характеристиками смазочного материала.  

Значения коэффициентов iC  рассчитываются 

по формулам, следующим из зависимости (8): 
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При термогидродинамическом подходе обоб-

щенное уравнение энергии (теплопереноса) для 

смазочного слоя вязкой несжимаемой неньютонов-

ской жидкости записывается в безразмерном виде: 

 

.
1111

1

12

2

2
Д

hky

T

hPe

z

T

a
V

y

T
D

T
V

t

T

n
T

zx





































  

Здесь 0TTT   – безразмерная температура в про-

извольной точке смазочного слоя, 0T  – характерная 

температура;  
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n

x
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V
IД )( *

00
2

000  TckT ; 

0
2
0000  cPe  – число Пекле, 00   , c  – удель-

ная теплоемкость и теплопроводность смазки (при-

нимаются постоянными). 

Для упрощения решения задачи было рас-

смотрено двухмерное уравнение энергии. Чтобы 

обосновать возможность такого упрощения, рас-

смотрим сложнонагруженные подшипники с раз-

ными способами подачи смазки из источников (ка-

навок, отверстий), оси z  которых совпадают с 

осью 0z  .  

Эксперименты показывают, что при таких 

способах подачи смазки в источники, температуры 

поверхности втулки, граничащей со смазочным 

слоем, изменяются по ширине подшипника не 

столь значительно, как в направлении координаты 

 . Условимся считать, что тепловое состояние 

смазочного слоя определяется температурой 

 tyT ,,  в сечении 4Bz   (рис. 1), где y  изме-

няется от 0  до )(h  . 

С учетом принятого допущения о постоянстве 

температуры по оси z  уравнение для T  запишем в 

виде 
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где 0TTT  .  (9) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Теплоотдача во втулку и цапфу. Вследствие 

значительной тепловой инерции цапфа и втулка 

практически не реагируют на тепловые изменения 

в смазочном слое за время цикла нагружения цt , 

эквивалентного, например, для двигателей внут-

реннего сгорания времени двух оборотов коленча-

того вала. Исходя из этого, при интегрировании 

уравнения (9) поля температур поверхностей цап-

фы и втулки, ограничивающих смазочный слой, в 

пределах цикла нагружения будем считать неиз-

менными, соответствующими концу предыдущего 

цикла  

На каждом шаге расчета траектории центра 

цапфы, когда совместно интегрируются уравнение 

Рейнольдса и уравнение энергии, рассчитываются 

тепловые потоки из смазочного слоя, приходящие-

ся на единицу поверхностей втулки вQ ( 0y ) и 

цапфы (шипа) шQ ( hy  ), т.е. единичные тепловые 

потоки в сечении 4/Bz  :  
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Здесь  )(* удельная теплопроводность смазки, 

определяется соотношениями  

.1если,)(;1если,)( 0
*

0
*    

После окончания цикла нагружения рассчи-

тываются средние за время цикла единичные теп-

ловые потоки из смазочного слоя во втулку и цап-

фу  
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Распределение температур ),,( tRTв   во втул-

ке, где R радиальная координата (рис. 2),  опре-

деляется решением уравнения для неустановивше-

гося теплового потока, которое в цилиндрических 

координатах и безразмерных переменных записы-

вается в виде  
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Здесь rRR  ; 0TTT вв  ;  2
0 rcT вввв   – 

безразмерный коэффициент теплоотдачи от втулки 

в окружающую среду, ввв c  ,,  – плотность, 

удельная теплоемкость, удельная теплопровод-

ность материала втулки.  

Введем расчетную систему координат 

111 zyOx  (рис. 2) и безразмерные переменные 

    ),1/(1)/( 3103101  rRrrrRy  ,/33 rrr   

где 3r  – расчетный радиус наружной поверхности 

втулки. 

 

 

Рис. 1. К расчету распределения температур 
смазочного слоя: КН , – углы начала и конца 

частичной смазочной канавки; 0  – угол распо-

ложения отверстия для подачи смазки,  
аппроксимированного квадратом 
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Теперь уравнение (10) принимает вид 
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Для расчета температуры цапфы представляется 

перспективной схема, предложенная Ханом и Па-

ранджипом [5], трактующими цапфу как термиче-

ский элемент с однородным температурным полем. 

Расчетное уравнение для температуры )t(Tш  цап-

фы записывается в виде 

 )( 2 cшc
c
ш

ш
шш TTSQ

dt

dT
cm   , (12) 

где шш cm ,  – масса и удельная теплоемкость цап-

фы; c  – усредненный коэффициент теплоотдачи 

от цапфы в окружающую среду; шS  – площадь 

теплообменной поверхности цапфы; cT  – темпера-

тура окружающей среды;  c
шQ  – суммарный 

средний за цикл нагружения тепловой поток от 

смазочного слоя в цапфу, определяемый соотноше-

нием 
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В безразмерных переменных уравнение (12) 

принимает вид  

 )( cшc

c

ш

ш
TTQ
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T





 , (14) 

где 0TTT шш  ; 0TTT cc  ; 

 0 шш
c
ш

c
ш cmQQ ;  0 шшшcc cmS . 

При интегрировании уравнений (11), (14) зна-

чения номинальных удельных теплоёмкостей 

шв cc ,  втулки и цапфы уменьшаются на порядок, 

что значительно уменьшает общие затраты време-

ни на решение задачи. Такой приём эквивалентен 

по смыслу введению вместо времени t  псевдовре-

мени tt 10'  .  

Начальные и граничные условия. При пе-

риодическом характере приложенных нагрузок 

решение всей задачи продолжается до момента, 

когда расчетные координаты центра цапфы, давле-

ния и температурные поля в двух соседних циклах 

(периодах) нагружения совпадут, т.е. выполнятся 

условия, заменяющие начальные:  

);()( цttUtU    ),,(' tzp );,,(' цttzp   

 ),,( tyT );,,( цttyT   

 ),,( tRTв );,,( цв ttRT  )(tTш  );( цш ttT 
 

где цц tt 0 . 

Граничные условия, при которых интегриру-

ются уравнения тепловой подзадачи, формулиру-

ются следующим образом. 

Для температуры смазочного слоя и втулки 

справедливы условия периодичности в окружном 

направлении 

 ),,( tyT );,,2( tyT   

 ),,( tRT в ),,2( tRT в  . 

На наружной поверхности втулки считается 

справедливой гипотеза свободной конвекции 

,
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где в  – коэффициент теплоотдачи для втулки.   

На поверхности, общей для смазочного слоя и 

втулки, ставятся условия непрерывности потока 

тепла 
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На поверхностях смазочного слоя, общих с 

поверхностями втулки и цапфы, ставятся условия 

равенства температур: 

);,1,(),0,( 1 цв ttyTtyT 

).(),1,( цш ttTtyT   

Все уравнения тепловой подзадачи аппрокси-

мируются конечными разностями и сводятся к сис-

темам алгебраических уравнений, которые реша-

Рис. 2. К расчету распределения 
температур во втулке 
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ются на основе метода итераций: по известной ин-

формации, справедливой для точки nt , касающей-

ся координат, скоростей центра цапфы, полей тем-

ператур смазочного слоя, втулки и цапфы, осуще-

ствляется переход в точку 1nt . 

Численные примеры. На первом этапе рас-

чет проводился для статически нагруженного под-

шипника ( 8.0 , 5.0a  , 04.0r  м, 1c272  ). 

На рис. 3 представлено распределение темпе-

ратур в смазочном слое при заданных температурах 

на шипе (100○С) и втулке (120○С). Максимальные 

значения достигаются в зоне максимальных гидро-

динамических давлений. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Сравнение изотермического и неизотермиче-

ского подходов осуществляли на примере расчета 

динамики шатунного подшипника двигателя внут-

реннего сгорания типа ЧН 13/15, производства 

ООО «ЧТЗ-Уралтрак».  

Результаты представлены в таблице и на рис. 

4, 5. Уточнение текущей температуры может было 

выполнено на каждом временном шаге расчета с 

учетом теплового взаимодействия смазочного слоя 

с шипом, подшипником и смазочной канавкой. 
 

Таблица – Гидромеханические характеристи-
ки шатунного подшипника 

Параметр Изотермическая 
задача (1) 

Неизотермическая 
задача (2) 

*N , Вт 278 253,8 

*Q , л/с 0,00975 0,0102 

maxsup p , 

МПа 
72,7 78,17 

*,T ºС 114,5 118 

min*h , мкм 7,312 6,838 

mininf h ,мкм 3,545 3,256 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Решение базировалось на конечно-разностной 

аппроксимации в окружном и радиальном направ-

лении. Перекос шипа не учитывался. При решении 

уравнения для гидродинамических давлений учи-

тывалась зависимость вязкости смазки от второго 

инварианта скоростей сдвига и полученного рас-

пределения температур. 

Результаты показали, что учет распределе-

ния температуры по толщине смазочного слоя ве-

дет к уточнению расчетных параметров и к сниже-

нию осцилляции при пошаговом определении па-

раметров, обеспечивая, тем самым, более реали-

стичную картину представления физических про-

цессов, протекающих в трибосопряжении. 

Дальнейшее направление исследований свя-

зано с реализацией части алгоритма, учитывающей 

теплообмен смазочного слоя с валом и втулкой. 

Представленная работа выполняется при под-

держке Федеральной целевой программы «Науч-

ные и научно-педагогические кадры инновацион-

ной России на 2009–2013 годы», Российского фон-

да фундаментальных исследований (проект 10-08-

Рис.3. Распределение температур в  
смазочном слое по угловой координате 

подшипника 
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Рис. 4. Зависимость потерь мощности на 
трение от угла   
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Рис. 5. Зависимость минимальной толщины 
смазочного слоя от угла  
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00424) и государственного задания Минобрнауки 

РФ (проект №2012044 – ГЗ 05). 
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ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫЕ ИССЛЕДОВАНИЯ ДИНАМИКИ ПОРШНЯ ДВС 
 

Введение 
Увеличение мощности и быстроходности со-

временных ДВС влечет за собой повышение дина-

мической нагруженности узлов трения кривошип-

но-шатунного механизма. Это придает все боль-

шую актуальность вопросам оптимизации при про-

ектировании деталей цилиндро-поршневой группы 

(ЦПГ), так как эффективные и ресурсные показате-

ли двигателя в значительной степени определяются 

совершенством именно узлов трения. Серьезной 

задачей, в частности, является создание энергосбе-

регающего сопряжения «поршень-цилиндр», обла-

дающего минимальными механическими потерями 

и работающего, преимущественно, в условиях жид-

костного трения. Решение такой задачи сопряжено 

с оптимизацией профиля боковой поверхности юб-

ки поршня, исследованиями динамической нагру-

женности пары «поршень-цилиндр» и процессов 

трения. 

Несмотря на то, что в настоящее время суще-

ствуют методики и программы, позволяющие с 

достаточной точностью в целом описывать дина-

мику поршня, такие явления как перекладка и пе-

реходные процессы при изменении режимов тре-

ния в ЦПГ плохо поддаются теоретическому опи-

санию[1,2]. Поэтому для исследования быстроте-

кущих процессов перекладки, выявления вероят-

ных пятен контакта, оценки нагруженности пары и 

верификации математических моделей необходимо 

проведение широких экспериментальных исследо-

ваний. 

Формулирование проблемы 

Проблема экспериментального исследования 

динамики поршня обусловлена тем, что он совер-

шает сложное плоско-параллельное движение, ко-

торое характеризуется практически мгновенным 

изменением динамических и кинематических па-

раметров, и отличается существенной их неравно-

мерностью в пределах цикла. Одновременно с 

этим, такое движение происходит в пределах 

«замкнутого» пространства цилиндра, что накла-

дывает ограничение на возможность проведения 

прямых измерений параметров этого движения. 

Поэтому, для практического исследования таких 

процессов, помимо выбора и применения сложных 

измерительных систем, необходимо проведение 

комплекса работ, связанного с задачами интегра-

ции чувствительных элементов в состав двигателя. 

Особая сложность такой интеграции заключается в 
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