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УДАРНЫЕ ПРОЦЕССЫ В ПОДШИПНИКАХ СКОЛЬЖЕНИЯ КОЛЕНЧАТОГО ВАЛА 
ОТ КРУТИЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ

Теоретические и эксперимен-
тальные исследования крутильных 
колебаний коленчатого вала на со-
временном уровне с точки зрения 
прочности самого коленчатого вала 
достаточно хорошо изучены, что 
позволяет обеспечить необходимую 
его прочность. В учебные пособия 
по двигателям внутреннего сгора-
ния уже введены разделы «Удары 
в КШМ». В.Н. Луканин в работе [1] 
отмечает, что удары могут возникать 
в коренных и шатунных подшипни-
ках коленчатого вала, в сопряжении 
«коленчатый вал – шатун – поршне-
вой палец – поршень».

В связи с форсированием ДВС 
стали проявляться и другие неже-
лательные последствия воздействия 
крутильных колебаний коленчатого 
вала – шум, вибрация, повышенный 
расход топлива и масла, разрушения 
приводов механизмов от коленчато-
го вала [2, 3, 4]. В работе [2] было 
теоретически и экспериментально 
показано, что в шестерёнчатом при-
воде масляного насоса нагрузки на 
зуб при резонансе крутильных коле-
баний возрастают в 50–60 раз и при-
водят к питтингу и поломкам зуба. 
В современных автомобильных ди-
зелях применяют ТНВД с повышен-
ной энергией впрыска, что создаёт 
неравномерность момента со сторо-
ны ТНВД и приводит к возникнове-
нию резонансов крутильных колеба-
ний в приводе ТНВД и его поломкам 
[4]. Для обеспечения надёжной рабо-
ты привода ТНВД стали применять 
демпферы крутильных колебаний.

При крутильных колебаниях кри-
вошипа с амплитудой φа шатунная 
шейка коленчатого вала совершает 
перемещения на величину Δа, кото-
рая определяется следующим выра-
жением:

Δа = r tg φа,
где r – радиус кривошипа; φа – амп-
литуда угла закрутки (рис. 1).

В свою очередь, перемещения 
шатунной шейки в пределах зазора 
подшипника, вызванные крутиль-
ными колебаниями, вызывают об-
ратные перемещения коренной шей-
ки (хотя и с меньшим диапазоном) 
в пределах зазоров подшипника ко-
ренной опоры коленчатого вала. Та-
ким образом, должна существовать 
связь между вибрациями двигателя, 
вызванными ударными процессами 
в подшипниках скольжения колен-
чатого вала, и крутильными колеба-
ниями.

Крутильные колебания можно 
измерить непосредственно с по-
мощью датчика торсиографа, ус-
танавливаемого на носок коленча-
того вала. Для установки датчика 
торсиографа приходится зачастую 
изменять штатную конструкцию 
приводов со стороны носка колен-
чатого вала, что приводит к возмож-
ным несоответствиям исследуемой 
колебательной системы и штатной 
системы.

Известно, что у автомобильных 
дизелей максимальный угол закрут-
ки имеет носок коленчатого вала, 
а узел колебаний находится в райо-
не маховика. Для определения связи 
крутильных колебаний коленчатого 
вала и вибраций дизель препариро-
вался одновременно датчиком тор-
сиографа и пьезоакселерометром. 
Датчик торсиографа устанавливался 
на носок коленчатого вала, а пьезо-
акселерометр монтировался при 
помощи шпильки на стяжной болт 
первой коренной опоры и был сори-
ентирован поперёк оси коленчатого 
вала в горизонтальном направлении. 
Испытания проводились на автомо-
бильном дизеле V8Н 12/12.

На рис. 2 приведена внешняя ско-
ростная характеристика исследуемо-
го дизеля, а на рис. 3–5 – результаты 
торсиографирования носка колен-
чатого вала. Анализ торсиограмм 

производился по 10 циклам работы 
дизеля. С помощью персонально-
го компьютера данные аналогового 
сигнала оцифровывались, опреде-
лялись максимальные амплитуды 
углов закрутки носка коленчатого 
вала и рассчитывались средние зна-
чения амплитуд в градусах. Для оп-
ределения резонирующих гармоник 
использовалась программа быстро-
го преобразования Фурье (БПФ). 
Необходимо отметить, что данные 
экспериментов, представленные на 
рис. 2–5, относятся к двигателю 
с внештатной комплектацией. Вме-
сто гидромуфты устанавливался спе-
циальный фланец отбора мощности 
для монтажа датчика торсиографа.

Для измерения вибраций ис-
пользовался стандартный комплект 
виброизмерительной аппаратуры 
фирмы «Брюль и Къер», состоящий 
из пьезоакселерометра, предуси-
лителя, частотного анализатора и 
самописца. За оценочные параме-
тры вибраций принимались об-
щие уровни среднеквадратичного 
значения виброускорения, а также 
среднеквадратичное значение спек-
тральной составляющей с частотой 

Рис. 1. Схема перемещения криво-
шипа от крутильных колебаний

Электронный архив УГЛТУ



7979№ 1–2 (42–43), 2012 г.         Леса России и хозяйство в них

250 Гц при ширине полосы пропу-
скания 316 Гц. Значение 250 Гц со-
ответствует 8-й моторной гармонике 
на резонансном режиме, а полоса 
пропускания в 316 Гц определялась 
экспериментально методом подбора.

Из рис. 3 следует, что кривая угла 
закрутки носка коленчатого вала 
имеет несколько резонирующих пи-
ков. Наиболее явный резонанс отме-
чается при частоте вращения колен-
чатого вала, равной 1900 мин–1. При 

этом резонанс происходит с 8-мо-
торной гармоникой, что выявлено 
БПФ и показано на рис. 4. Времен-
ная диаграмма (см. рис. 5) также 
отражает чисто резонансный харак-
тер колебаний системы коленчато-
го вала на данном режиме работы 
дизеля. Применение силиконового 
демпфера крутильных колебаний 
полностью устраняет резонансы 
крутильных колебаний системы ко-
ленчатого вала во всём диапазоне 

рабочих частот вращения коленча-
того вала (см. рис. 3, кривая 2). Из 
сравнения временных диаграмм без 
демпфера (см. рис. 5) и с демпфе-
ром крутильных колебаний (рис. 6) 
следует, что хотя демпфер работает 
эффективно, но крутильные колеба-
ния остаются с той же гармоникой 
8-го порядка.

На рис. 7 показаны результа-
ты замеров параметров вибрации 
стяжного болта и их сравнение 

Рис. 3. Амплитуда угла закрутки носка коленчатого вала 
при работе дизеля по ВСХ:

1 и 2 – соответственно без демпфера и с демпфером крутиль-
ных колебаний;

6,5; 7; 8; 9; 12 – номера резонирующих моторных гармоник
Рис. 2. Внешняя скоростная 

характеристика дизеля V8Н 12/12

Рис. 4. Спектр угла закрутки носка 
коленчатого вала при n=1900 мин–1

Рис. 5. Одноцикловая временная диаграмма угла закрутки 
носка коленчатого вала при n = 1900 мин–1 без демпфера кру-

тильных колебаний

Рис. 6. Одноцикловая временная диаг-
рамма угла закрутки носка коленчатого 
вала  при n = 1900 мин–1 с демпфером 

крутильных колебаний
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с замерами угла закрутки носка ко-
ленчатого вала.

Показано, что характер изме-
нения кривых общего уровня ви-
браций и изменения угла закрутки 
носка коленчатого вала идентичен. 
Наблюдается совпадение пиков на 
кривых вибрации и угла закрутки.

Анализом выявлено, что уро-
вень спектральной составляющей 
250 Гц лучше коррелируется с углом 
закрутки, чем общий уровень ви-
браций. Таким образом, параметры 
вибрации на стяжном болте первой 
коренной опоры качественно харак-
теризуют крутильные колебания ко-
ленчатого вала. 

Анализируя данные рис. 7 с уче-
том схемы рис. 1, определяем, что 
при амплитуде угла закрутки но-
ска коленчатого вала, равной 0,4°, 
амплитуда перемещения на оси 
шатунной шейки составит 0,42 мм, 
а двойная амплитуда – соответ-
ственно 0,84 мм. Учитывая, что зазор 
в подшипнике находится в пределах 
0,07–0,117 мм, приходим к выводу 
об ударах шатунной шейки о шатун-
ный подшипник. На радиусе корен-
ной шейки (Rк.ш. = 42,5 мм) двойная 

амплитуда будет равняться 0,6 мм, 
что также вызывает ударные явле-
ния в подшипнике. Для проверки 
данного положения были произве-
дены замеры вибраций с демпфером 
крутильных колебаний (рис. 8, а).

Из рис. 3 следует, что демпфер 
полностью устраняет резонансные 
колебания и снижает амплитуду 
угла закрутки до 0,1° и соответст-
венно снижается амплитуда пере-
мещений шейки вала в 4 раза до 
0,1 мм. Данная величина всё-таки 
является достаточной для возник-
новения ударных явлений в под-
шипниках коленчатого вала. В спек-
тре составляющие с частотами 250 
и 320 Гц снижены в 3 раза, что близ-
ко соответствует снижению угла за-
крутки. Высокочастотные колеба-
ния при этом уменьшаются от 2 до 
7 раз, хотя при этом они остаются 
все ещё определяющими в спектре 
составляющими.

Аналогичные испытания были 
проведены на двигателе V8ЧH 12/12 
с другой форсировкой: номинальная 
мощность 191 кВт при номиналь-
ной частоте вращения 2600 мин–1. 
Результаты показаны на рис. 9–11.

При работе дизеля по ВСХ от-
мечаются 4 резонансных режима. 
Наиболее сильные из них возни-
кают при частотах вращения ко-
ленчатого вала n 1850 и 2700 мин–1 
с 8-й и 5,5-й моторными гармони-
ками. Но поскольку частота вра-
щения вала 2700 мин-1 не является 
рабочей, анализу подлежит режим 
n = 1850 мин-1. Амплитуда на этом 
режиме составляет 0,311°, что 
в 1,3 раза ниже, чем на дизеле 
мощностью 162 кВт при номи-
нальной частоте 2200 мин–1. На 
рис. 9 представлены сравнитель-
ные результаты торсиографиро-
вания коленчатого вала двигателя 
без и с силиконовым демпфером 
крутильных колебаний. Эффектив-
ность демпфера на резонансных 
режимах 1850 и 2700 мин–1 различ-
на. Так, в первом случае амплитуда 
угла закрутки снижена до 0,065°, 
а во втором – только до 0,15°. Соот-
ветственно эффективность состав-
ляет 4,8 и 2,1 раза. Общий уровень 
вибрации и спектральная составля-
ющая 250 Гц достаточно адекватно 
коррелируются с углом закрутки 
(см. рис. 10). Спектр вибрации на 

Рис.7. Взаимосвязь угла закрутки носка коленчатого вала 
и вибраций на стяжном болте блока цилиндров

Рис. 8. Вибрации на стяжном болте блока 
цилиндров без фланца торсиографа: 

а – спектральная составляющая вибрации 250 Гц;
б – спектр при n=2000 мин–1
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резонансном режиме показан на 
рис. 11. В отличие от спектра, по-
казанного на рис. 8, здесь наиболее 
явно выражена высокочастотная 
составляющая в диапазоне 1500–
3000 Гц, причём уровень вибра-

ции на частоте 2000 Гц превосхо-
дит другие составляющие от 3 до 
6 раз.
В статье представлены экспери-

ментальные результаты исследова-
ний, которыми доказана четкая корре-

ляция между ударными процессами 
и вибрациями, происходящими в под-
шипниках скольжения кривошипно-
шатунного механизма двигателей 
внутреннего сгорания, и крутильны-
ми колебаниями коленчатого вала.

Рис. 11. Спектр вибраций на стяжном болте 
на резонансном режиме при n = 1850 мин–1
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Рис. 9. Зависимость амплитуды угла закрутки носка 
коленчатого вала дизеля мощностью 191 кВт:

5; 5,5; 6,5; 7; 8 – номера резонирующих моторных 
гармоник

Рис. 10. Связь угла закрутки носка коленчатого вала и 
вибраций на стяжном болте:

1 – среднеквадратичное значение общего уровня ви-
брации; 2 – угол закрутки; 3 – среднеквадратичное зна-
чение вибрации спектральной составляющей 250 Гц 
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