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КРИТЕРІЙ РЕЖИМІВ РОБОТИ ПІДШИПНИКІВ КОВЗАННЯ 

СУДНОВОГО ПРОПУЛЬСИВНОГО КОМПЛЕКСУ ІЗ  

УРАХУВАННЯМ НЕНЬЮТОНІВСЬКОЇ ПОВЕДІНКИ МАСТИЛ  

Постановка проблеми в загальному вигляді. Моніторинг ро-

боти підшипників ковзання (ПК) є одним із основних чинників уник-

нення безаварійної роботи суднового пропульсивного комплексу 

взагалі, і ПК зокрема. Моніторинг роботи ПК базується на різного 

роду показниках, зокрема, в’язкістних характеристиках мастильних 

матеріалів. Для безаварійної роботи ПК вказані показники повинні 

задовольняти певним умовам – критеріям, які б забезпечували рідин-

ний режим їх роботи, тобто наявність мастильного шару між вкла-

дишем і цапфою. Тому розробка вказаних критеріїв, які б враховува-

ли різні показники роботи ПК, і зокрема в’язкістних характеристик 

мастил, є не тільки складною теоретичною, але і важливою практич-

ною проблемою.  

Аналіз останніх досліджень і публікацій. Судновий пропуль-

сивний комплекс, який включає енергетичні установки (СЕУ) і до-

поміжне суднове обладнання є складним інженерним комплексом і 

складається із великої кількості різних вузлів і механізмів (дивись, 

зокрема [1-5]). Довговічність роботи суднового пропульсивного ком-

плексу залежить від довговічності роботи кожного окремого вузла, 

розрахунок надійності кожного із яких проводиться, як правило, 

окремо. Одним із таких важливих вузлів є підшипники ковзання, які 

присутні як в головній СЕУ, так і допоміжному обладнанні. Зокрема, 

це рамові і шатунні шийки колінчастих валів, опорні підшипники 

валопроводів гребних гвинтів [4], опорні підшипники стерна [5]. 

Дослідження в цьому напрямку проводились багатьма авторами, 

зокрема, фундаментальна теорія підшипників ковзання, яка викладе-

на в роботі [6], отримала подальший розвиток в роботах [7-11]. В 

роботі [12] експериментально досліджено надійності опорних 
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підшипників гребних гвинтів при різних способах мащення. В роботі 

[13], за допомогою чисельних розв’язків рівняння Рейнольдса, вив-

чались трибологічні характеристики опорних підшипників гребних 

гвинтів із урахуванням деформації вигину кормового валу та кавіта-

ції. В роботах [14-16] за допомогою аналітичних розв’язків рівняння 

Рейнольдса, досліджені різні аспекти довговічності експлуатації суд-

нових опорних підшипників ковзання, в роботі [17] отримані 

аналітичні залежності для кутів початку і кінця робочої зони від 

відносного ексцентриситета 0  і відносного радіального зазору 0  в 

парі ковзання. Вивченню експлуатаційних характеристик, як то ККД, 

суднових гвинтів і стерн присвячені роботи [4, 5]. В роботі [18] вдос-

коналено критерій Зомерфельда для визначення режимів роботи суд-

нових підшипників ковзання. В роботі [19] дана класифікація судно-

вих мастил і наведенні їх характеристики. Дослідження [11, 20, 21] 

показують, що в зв’язку із екстремальними режимами роботи по-

ведінка мастил в робочій зоні підшипників ковзання суднового ком-

плексу, носить неньютонівських [6, 20] характер, не врахування яко-

го призводить до суттєвих похибок при проектуванні і прогнозуванні 

безаварійної роботи. До неньютонівської поведінки мастил призво-

дять також забруднення мастил в ході експлуатації і домішки [23, 

24], які використовують для поліпшення в’язкістних характеристик 

мастил. Аналіз існуючих джерел показав, що практично відсутні до-

слідження, які б враховали неньютонівську поведінку мастил при 

вивченні режимів роботи суднових підшипників ковзання. До робіт в 

цьому напрямку слід віднести роботи [2, 3], де отримані математичні 

моделі для коефіцієнтів навантаженості і для гідродинамічного тертя 

для неньютонівських мастил. Подібні задачі для ньютонівських ма-

стил розглянуті в роботах [6, 24-39]. Процеси мащення в суднових 

енергетичних установках присвячені роботи [40-42]. Але питання 

критеріїв роботи суднових підшипників ковзання, які б враховували 

неньютонівську поведінку мастил залишається вивченим не достат-

ньо.  

Постановка завдання. Завданням даного дослідження є розроб-

ка нового критерію для визначення режимів роботи підшипників 

ковзання суднового пропульсивного комплексу, які б враховували 

неньютонівську поведінку мастил.  

Виклад основного матеріалу дослідження.  

1. Математична постановка задачі. 
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Розглянемо задачу по визначенню розподілу питомого тиску 

( )p  , 1 2( , )   , в мастильному шарі підшипника ковзання. Ма-

стильний шар утворюється між вкладишем радіуса 2R  і валом (цап-

фою) радіуса 1R , який обертається із сталою швидкістю -1с0 . 
  Кути 

1  2   початок і кінець робочої зони мастильного шару (див. 

рис. 1). Будемо вважати, що мастила неньютонівські, тобто їх ди-

намічна в’язкість залежить від тиску і визначається за допомогою 

формули Баруса [15, 18]: 
 

0

p
e
 

  , (1) 

де 1
[Па ]

  – п’єзокоефіцієнт в’язкості мастил, 
2

Н с
0

м

 
 
  

  динамічна 

в’язкість при атмосферному тиску. Вказані параметри залежать від 

температури і визначаються експериментально [19 - 21]. Характер 

поведінки в’язкості мастил при зміні тиску в підшипнику ковзання 

визначає градієнта в’язкості:  

 
μ 0( )

pd
G p e

dp

 
    . (2) 

 
Рис. 1. Модель пари ковзання [2, 3] 

Введемо нову безрозмірну функцію ( )q  , яка пов’язана із 

розшукуваним питомим тиском ( )p   так: 

( )( ) pq e   , 
1( ) ln ( )p q    . (3) 
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Скориставшись диференціальним рівнянням Рейнольдса [6-9], 

відносно функції ( )q   не важко отримати наступну крайову задачу 

[2-3]. 

3
p

d dq dh
h

d d d

 
  

   
, 1 2     ; (4) 

   1
01 cosh h        ; (5) 

   1 2 1q q    ; 2( ) 0q   ; (6) 

де  h   товщина мастильного шару; 0
  


 відносний ексцен-

триситет;  – ексцентриситет центрів тіл пар ковзання; 2 1( )R R     

радіальний зазор (див. рис. 1). 

В диференціальному рівнянні (4) безрозмірний коефіцієнт впли-

ву p  виражається через параметри підшипника ковзання і характе-

ристики мастил 

μ0 0

2
05

p

G n
 


, (7) 

де μ0 0 [c]G     значення градієнту в’язкості (2) при атмосферному 

тиску; 0 обр
0 хв

30
n


   

 частотою обертання цапфи; 0
1R

  

відносний радіальний зазор підшипника ковзання. 

2. Визначення питомого тиску в мастильному шарі  

Після інтегрування рівняння (4), отримаємо 

3p

dq h С

d h


 


. (8) 

Враховуючи перші дві умови із (6) і теорему Ролля, можемо 

стверджувати, що на інтервалі 1 2( , )   існує точка 0 , в якій 

0( ) 0q   . Остання рівність, після підстановки 0  в рівняння (8) дає 

можливість невідому сталу С подати так: 0 0 01 сos( )С h      , а 

диференціальне рівняння переписати у вигляді  

0

3

( )

( )
p

h h
dq d

h

 
  


. (9) 
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Точний розв’язок диференціального рівняння (9), який задоволь-

няє другій крайовій умові (6), запишемо у вигляді:  
2

0
0 3

0

cos cos
( ) 1 ψ

(1 cos )
pq d





  
   

  
 . (10) 

Рівняння для визначення кута 0  отримаємо використавши пер-

шу граничну умову із (6): 

 1 1q   ; 
 

2

1

0

3

0

cos cos
0

1 ε cosψ
d





  
  


 . (11) 

Далі, скориставшись другою формулою із (4), знайдемо розподіл 

питомого гідродинамічного тиску ( )p   в робочому шарі пари ко-

взання для неньютонівського мастила  

2

0
0 3

0

cos cos1
( ) ln 1 ψ

ξ (1 cos )
pp d





   
    
    

 . (12) 

Подання (12) питомого гідродинамічного тиску в мастильному 

шарі для неньютонівських мастил крім відносного ексцентриситету 

0ε  також містить коефіцієнт впливу p , який згідно формулі (7) за-

лежить від параметрів підшипника ковзання і характеристики ма-

стил, і, зокрема, від п’єзокоефіцієнту в’язкості мастил  . Саме 

останній визначає неньютонівський характер поведінки мастил, при 

0  мастила стають ньютонівськими. Якщо в формулі (12) вико-

нати граничний перехід: 0  ( 0p  ), скориставшись правилом 

Лопіталя, то отримаємо розподіл питомого гідродинамічно тиску для 

ньютонівських мастил н ( )p  .  

2

0 0 0
н 02 3ξ 0

0 0

cos cos
( ) lim ( ) ψ

5 (1 cos )

n
p p d






   
    

   
 . (13) 

3.  Критерій рідинного тертя для неньютонівських мастил 

Згідно формулі (12) питомий тиск в мастильному шарі буде 

невід’ємним і обмеженим лише при виконанні умови  

0 0

1
0 ( , )

p

q   


, (14) 

 
2

0
0 0 3

cos cos1
( , ) 1 ( ) ψ

( )p

q q d
h





  
     

 
 . 
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Враховуючи, що функція ( )q   в тоці 0  досягає мінімуму, а в 

точках 1 , 2  максимуму, причому    1 2 1q q    , то функція 

0 0( , )q    в точках 1 , 2  буде досягати мінімуму, причому 

   0 1 0 0 2 0, , 0q q      , а в точці 0  буде досягати максимуму: 

1 2
0 0 0 0 0 0 0( ) ( , ) max ( , )q q q

 
       . Наведенні міркування дозволя-

ють зробити висновок: умовою застосовності мастил для заданих 

режимів роботи пари ковзання є виконання критерію: 

p K  . (15) 

0 0

1

( )
K

q
 


; 

2

0

0
0 0 0 3

0

cos cos
( ) ψ

(1 cos )
q d





  
  

  
 . (16) 

В умові (15) число K  можна вважати критерієм обмеженості 

питомого тиску в робочій зоні підшипника ковзання, тобто перебу-

вання його в стані рідинного режиму тертя. У формули (16) для 

визначення критерію K  входять характерні кути пари ковзання: 

кінець робочої зони 2  і кут максимального тиску 0 . В роботі [17] 

доведено, що вказані характерні кути залежить тільки від відносного 

ексцентриситету 0ε ,  і отримані формули для їх визначення  

 2 0 0 0 0

180
2.83 arccos( ) 1.655 arcsin( ) 0.165



         


; (17) 

 0 0 0 0 0

180
1.096 arccos( ) 1.137 arcsin( ) 1.293 )



         


. (18) 

Отже критерій K  є функцією відносного ексцентриситету, в 

Таблиці 1 виписані його значення для різних значень 0ε . Це дає 

можливість, за допомогою умови (15), виконувати моніторинг режи-

му рідинного тертя в підшипнику ковзання при заданих технічних 

параметрах підшипника і заданій швидкості обертання цапфи, з 

урахуванням в’язкістних характеристик мастил. Слід зауважити, що 

оскільки для ньютонівських мастил 0р  , тому без урахування в 

математичній моделі підшипника ковзання неньютонівської по-

ведінки мастил, критерій (15) отримати не можливо.  
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Таблиця 1. Значення критерію K 

0 K 0 K 0 K 0 K 

0,01 85,1064 0,275 3,6912 0,525 1,5630 0,775 0,5184 

0,05 17,3256 0,300 3,4008 0,55 1,4322 0,800 0,4386 

0,075 11,6730 0,325 3,0942 0,575 1,3104 0,825 0,3630 

0,100 8,8836 0,350 2,8254 0,600 1,1946 0,850 0,2910 

0,125 7,3014 0,375 2,5890 0,625 1,0842 0,875 0,2244 

0,150 6,2592 0,400 2,3760 0,65 0,9786 0,900 0,1620 

0,175 5,4942 0,425 2,1810 0,675 0,8784 0,925 0,1074 

0,200 4,9158 0,450 2,0034 0,700 0,7818 0,950 0,0594 

0,225 4,4286 0,475 1,8480 0,725 0,6900 0,975 0,0216 

0,250 4,0284 0,500 1,7028 0,750 0,6018 0,990 0,0055 

 

Аналіз даних таблиці 1 показує, що значення K  спадають по 

експоненті із ростом 0ε , а ln K  спадає приблизно як 0ctg (ε ) . 

Скориставшись вказаними закономірностями і методами регресійно-

го аналізу [4, 5, 17, 18], отримаємо наступну аналітичну залежність: 

 0 0exp 0.4542ctg(3.1588 0.0902) 2.7621 2.746K       . (19) 

Для верифікації отриманої математичної моделі (19), обчислені 

значення критерія за формулою формули (19), на рисунку 1, це синя 

суцільна лінія, і за допомогою сплайн апроксимації табличних даних, 

це точкова лінія чорного кольору. Результати обчислень показали 

практично повне співпадіння отриманих значень (98.97% - 99.75%), 

що підтверджує високу адекватність математичної моделі (19).  
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Рис.1. Верифікація математичної моделі (19) для K  

 

4.  Валідація критерію рідинного тертя для неньютонівських 

мастил K. 

Для валідації отриманого критерію досліджено на усталених ре-

жимах роботу основних типів суднових двигунів D1 – D10, наведе-

них в таблиці 2, там же наведені деякі проектно-розрахункові пара-

метри рамових і шатунних підшипників ковзання (ПК) цих двигунів, 

зокрема: 

 питоме середнє навантаження рамових підшипників pra, МПа; 

 питоме середнє навантаження шатунних підшипників pst, МПа; 

 максимально можлива частота обертання nmax, об/хв; 

 штатні частота обертання n0, об/хв; 

 відносний радіальний зазор рамових підшипників ra0; 

 відносний радіальний зазор рамових підшипників st0. 

В таблиці 3 наведені рекомендовані мастила для двигунів D1 – 

D10, а також значення їх динамічної в’язкості 0 і п’єзокоефіцієнту 

в’язкості , при основних температурах в робочому циклі мащення: 

60°С, 80°С, 90°С. 

Данні наведенні в таблицях 2 і 3 дають можливість розрахувати 

значення відносного ексцентриситету 0, критерію K і коефіцієнту 

впливу p. Ці значення для рамових і шатунних підшипників ковзан-

ня для двигунів D1 – D10 наведені відповідно в таблицях 4 і 5.  
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Таблиця 2. Робочі параметри рамових і шатунних ПК 

D Двигун 
pra, 

МПа 

pst, 

МПа 

nmax, 

об/хв 
n0, об/хв ra010

3 
st010

3
 

1 
Sulzer 

9RTA84C 
8...12 10...14 102 90...100 

0,714... 

0,952 

1,00... 

1.28 

2 
Sulzer 

7RTA68 
8...12 10...14 102 90...100 

0,882... 

1,176 

1,25... 

1,61 

3 
MAN B&W 

6S50ME 
6...10 8...12 127 120 

0,962... 

1,346 

1,25... 

2,00 

4 
MAN 

12V48/60CR 
5...8 7...10 514 500 

0,833... 

1,25 

1,32... 

1,84 

5 Wärtsilä 46F 7...10 9...13 600 540... 600 
1,087... 

1,522 

1,.58... 

2,11 

6 
Wärtsilä 

9L32 
4...7 6...9 750 720 

1,25... 

1,875 

1,.92... 

2,69 

7 
MAN 

8L27/38 
4...6 5...8 800 720...750 

1,481... 

2,222 

2,27... 

3,18 

8 
Yanmar 

6EY22 
5...7 6...9 1000 720...900 

1,364... 

2,273 

2,22... 

3,33 

9 
MTU 

20V4000 
6...9 8...12 1900 1800 

1,50... 

2,50 

2,22... 

3.33 

10 
MTU 

16V4000 M93 
6...9 8...12 1900 1800 

1,50... 

2,50 

2.22... 

3,33 

 

Таблиця 3. Мастила та їх динамічні в’язкості і п’єзокоефіцієнт в’язкості при 

різних температурах для двигунів D1 – D10 

D Мастило 010
3
, Пас 10

8
, Па

–1
 

60° 80° 90° 60° 80° 90° 

1 Total Atlanta Marine  

D3005 
42,08 26,93 21,54 3,3 3 2,8 

2 BP Vanellus Multi 48,51 31,04 24,83 2,9 2,6 2,4 

3 Mobilgard™ 300 41,56 26,6 21,28 2,9 2,6 2,4 

4 Shell Argina T 44,62 28,56 22,85 3,4 3,1 2,9 

5 Chevron Delo 400 MGX 46,98 30,07 24,05 3,9 3,6 3,4 

6 Castrol CDX 30 41,82 26,76 21,41 2,4 2,1 1,9 

7 Shell Rimula  

R4X15W-40 
47,08 30,13 24,10 3,9 3,6 3,4 

8 Yanmar Genuine Oil  

15W-40 
43,68 27,96 22,36 3,4 3,1 2,9 

9 Exxon Mobil 

Delvac1LE5W-30 
36,57 23,41 18,73 2,4 2,1 1,9 

10 Mobil Delvac 

MX 15W-40 
49,5 31,68 25,34 2,4 2,1 1,9 
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Зауважимо, що Таблицях 4 і 5 наведені максимально можливі 

значення відносного ексцентриситету 0ε  для кожного типу двигуна 

на усталених режимах. Значення 0ε  можуть бути визначенні також 

онлайн в процесі експлуатації для кожного двигуна за допомогою 

віброметрів, індикаторів стану підшипників, аналізаторів стану 

підшипників, та іншого обладнання Інші параметри розраховані за 

допомогою формул (7) і (19) з використанням даних таблиць 2 і 3.  
 

Таблиця 4. Верифікація критерію K для рамових ПК 

D 0 K 
p 

60° 80° 90° 

1 0.82 0.398 0.171 0.099 0.074 

2 0.80 0.459 0.114 0.065 0.048 

3 0.75 0.616 0.098 0.056 0.042 

4 0.65 0.964 0.686 0.401 0.300 

5 0.65 0.964 0.585 0.345 0.261 

6 0.59 1.342 0.291 0.163 0.118 

7 0.55 1.390 0.394 0.233 0.176 

8 0.45 1.953 0.452 0.264 0.197 

9 0.43 2.090 0.441 0.247 0.179 

10 0.43 2.090 0.597 0.334 0.242 

 

Таблиця 5. Значення критерію K для шатунних ПК 

D 0 K 
p 

60° 80° 90° 

1 0.83 0.368 0.087 0.051 0.038 

2 0.80 0.459 0.057 0.032 0.024 

3 0.72 0.715 0.058 0.033 0.025 

4 0.65 0.964 0.275 0.161 0.120 

5 0.70 0.783 0.277 0.164 0.124 

6 0.59 1.207 0.123 0.069 0.050 

7 0.57 1.296 0.168 0.099 0.075 

8 0.50 1.649 0.170 0.099 0.074 

9 0.47 1.825 0.201 0.113 0.082 

10 0.45 1.953 0.272 0.152 0.110 

 

Висновки і перспективи подальших досліджень.  
Проведене числове моделювання дозволило зробити наступні, 

важливі для застосування висновки:  



ISSN 1815-6770. Суднові енергетичні установки. 2026. № 52 30 
 

при збільшенням навантаження на ПК і зменшенням частоти 

обертання цапфи значення відносного ексцентриситету 0ε  зростає, 

при цьому для шатунних ПК значення 0ε  дещо більше ніж у рамо-

вих; 
критерій (15) виконується для усталених режимів рамових і ша-

тунних ПК, при основних температурах в робочому циклі мащення: 
60°С, 80°С, 90°С, для основних типів суднових двигунів D1 – D10; 

для нових мастил, наведених в Таблиці 3, критерій (15) вико-
нується при робочих температурах, і на етапі запуску двигунів не 
призводить до критичного зростання гідродинамічного, тобто ПК 
буде працювати в рідинному режимі. 

В процесі експлуатації суднових двигунів за рахунок забруднен-
ня відбувається збільшення кінетичної в’язкості мастил, що може 

призвести до зростання значень коефіцієнту впливу p . Це свідчить 

про необхідності розробки методики регулярного контролю значення 

p  і моніторингу виконання критерію (15) в процесі експлуатації. 
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