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Анотація. У статті запропонована методика моделювання видів мащення плунжерних 

пар об’ємних гідравлічних агрегатів – насосів і моторів, паливних насосів високого тиску, які 

є головними агрегатами систем приводів або живлення мобільних технологічних машин. 

Моделювання видів мащення ґрунтовано на встановленні граничної в’язкості робочої рідини, 

за якої відбувається перехід від граничного або еластогідродинамічного мащення до стійкого 

гідродинамічного мащення плунжерної пари. 

Ключові слова: мобільні машини, двигун, гідравлічний привод, паливний насос, 

гідравлічний насос, гідравлічний мотор, плунжерна пара, енергозбереження, надійність, 

довговічність, мащення. 

 

Abstract. The article proposes a methodology for modeling the types of lubrication of plunger 

pairs of volumetric hydraulic units - pumps and motors, high-pressure fuel pumps, which are the 

main units of drive systems or power supply of mobile technological machines. Modeling the types of 

lubrication is based on establishing the limiting viscosity of the working fluid, at which the transition 

from the limiting or elastohydrodynamic lubrication to the stable hydrodynamic lubrication of the 

plunger pair occurs. The criterion for the transition from one type of lubrication to another is the 

relative thickness of the lubricating film, which is defined as the ratio of the actual minimum film 

thickness to the sum of the average values of the deviations of the microprofile of the contacting 

surfaces from the center line. 

The resulting mathematical model has the form of a dependence for determining the limiting 

transient viscosity, which takes into account the geometric and kinematic parameters of the plunger 

pair, the force acting on the plunger from the fluid pressure in the hydraulic system, as well as the 

condition of transition from limiting to liquid lubrication with a set value of the relative thickness of 

the lubricating film at level 5. For the selected initial data for the axial plunger pump, numerical 

verification of the mathematical model was carried out. The dependence of the plunger speed at half 

a revolution of the pump shaft on the fluid injection stroke, as well as the limiting viscosity, depending 

on the plunger stroke and the shaft rotation frequency, at constant fluid pressure, was established. 

In order to provide an example of modeling the types of lubrication of the proposed hydraulic 

unit, the values of the limiting viscosity obtained in the calculations were compared with the actual 

values of the dynamic viscosity of three hydraulic fluids of viscosity classes according to ISO VG-15, 
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VG-22 and VG-46 at a temperature of 60 °C. The result of such a comparison was an assessment of 

the type of lubrication of the plunger pair when using working fluids of low and high viscosity. These 

actions established the transition points from limiting to stable hydrodynamic lubrication for different 

fluids, thereby proving the operability of the resulting model. 

Keywords: mobile machines, engine, hydraulic drive, fuel pump, hydraulic pump, hydraulic 

motor, plunger pair, energy saving, reliability, durability, lubrication. 

 

Вступ. Мобільні технологічні 

машини, до яких відносимо будівельні, 

колійні, видобувні машини, спеціальні 

рейкові та колісні засоби, складаються з 

енергетичного обладнання, зазвичай 

двигуна внутрішнього згорання, ходового 

обладнання та робочого обладнання, яке має 

систему гідравлічного привода [1, 2]. 

Загальною конструктивною ознакою 

перелічених видів обладнання є 

застосування в їхніх системах плунжерних 

агрегатів (паливних насосів високого тиску, 

гідравлічних насосів і моторів), які 

призначені для перетворення механічної 

енергії в енергію потоку робочої рідини, або 

навпаки. Ці агрегати є найбільш 

коштовними та відповідальними 

елементами систем, тому їхній технічний 

стан визначає енергоефективність і 

надійність окремого обладнання або 

машини в цілому [3, 4]. 

Технічний стан плунжерних гідрав-

лічних агрегатів у процесі їхньої роботи 

поступово погіршується, він залежить від 

інтенсивності зношування головних деталей 

тертя, до яких слід віднести такі елементи і 

кінематичні пари: «плунжер – блок або 

втулка блока плунжерів», підшипники вала, 

сферичні шарніри плунжерів, «блок 

плунжерів – розподільчий диск» [3, 4]. 

Переважними видами зношування вказаних 

елементів є втомне зношування та 

механічне зношування за пластичного 

відтиснення або абразивної дії твердих 

частинок у робочій рідині [4, 5]. Якщо 

відкинути розгляд абразивного зношування, 

що можна зробити для випадку чистої 

робочої рідини, тоді головними видами 

зношування є втомне та механічне. 

Зношування деталей гідравлічних 

агрегатів призводить до зменшення їхнього 

коефіцієнта корисної дії внаслідок 

зростання технологічних зазорів і витоків 

робочої рідини, а також зменшення 

імовірності безвідмовної роботи і 

продуктивності. Це, зокрема, призводить до 

зменшення енергоефективності системи 

привода або паливної системи, а також 

погіршення показників надійності 

технологічних машин. 

Із робіт із трибології відомо, що 

інтенсивність зношування суттєво залежить 

від виду мащення, що має місце в області 

контакту деталей тертя [5]. Наприклад, із 

тертям із мастильним матеріалом для 

граничного мащення характерні 

максимальні втрати на тертя і високий знос. 

Навпаки, із рідинним мащенням, до якого 

відносять гідростатичне, гідродинамічне та 

еластогідродинамічне, значно менші втрати 

на тертя і знос [5]. Саме тому, проєктуючи 

плунжерні гідромашини, виробники 

прагнуть забезпечити рідинне мащення 

деталей тертя як номінальний вид мащення. 

З іншого боку, реалізація того чи іншого 

виду мащення залежить від декількох 

головних параметрів: кінематики руху, 

площі контакту, тиску в контакті, в’язкості 

робочої рідини, температури. 

У плунжерних гідравлічних агрегатах 

усі перелічені вище елементи, окрім 

підшипників кочення, проєктують з 

урахуванням їхнього гідродинамічного та, 

рідше, еластогідродинамічного мащення [3, 

5]. Однак для кінематичної пари «плунжер – 

блок або втулка блока плунжерів» 

забезпечити таке рідинне мащення протягом 

одного циклу (оберту) вала неможливо, 

оскільки плунжер здійснює зворотно 

поступальний рух і проходить через 

«мертві» точки, тобто змінює напрямок 

руху за швидкості ковзання, близької до 
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нуля. Якщо швидкість ковзання близька або 

дорівнює нулю, головна умова реалізації 

гідродинамічного мащення відсутня, тобто в 

області «мертвих» точок завжди має місце 

граничне мащення, як наслідок, високий 

коефіцієнт тертя і знос. 

Описана вище проблема є загальною 

для всіх типів плунжерних гідравлічних 

агрегатів. Тому для прогнозування їхньої 

енергоефективності та надійності 

актуальним науково-практичним завданням 

є моделювання видів мащення плунжерних 

пар з урахуванням їхніх геометрії, 

кінематики та реологічних властивостей 

робочої рідини. 

Аналіз останніх досліджень і 

публікацій. Загальні проблеми 

забезпечення енергоефективності та 

довговічності гідравлічних приводів на 

основі плунжерних насосів і моторів 

висвітлені в огляді роботи [6], у якій 

зроблено висновок про необхідність 

забезпечення рідинного мащення елементів 

гідромашин як головної умови підтримки 

їхньої працездатності. Хоча робота 

присвячена авіаційним гідромашинам, її 

результати можна проєціювати на наземні 

мобільні технологічні машини. Метод 

проєктування та випробування нового 

радіально-поршневого насоса [7] базований 

на положенні про досягнення 

максимального коефіцієнта корисної дії як 

критерію енергоефективності за рахунок 

забезпечення гідродинамічного мащення 

деталей тертя і мінімізації зносу і витоків 

рідини. У роботі [8] запропонована модель 

оптимізації енергоспоживання для 

об’ємного гідравлічного привода з 

урахуванням технологічних зазорів у 

плунжерних парах насосів і моторів, а також 

реологічних властивостей робочої рідини. 

Робота [9] присвячена дослідженню впливу 

трибологічних властивостей робочої рідини 

на підвищення зносостійкості плунжерних 

пар насосів за рахунок додавання в рідину 

протизадирної присадки. Усі ці роботи 

висвітлюють базові положення для 

моделювання видів мащення плунжерних 

гідравлічних агрегатів і прогнозування на 

цій основі показників їхньої енергоефек-

тивності та надійності. Розглянемо більш 

детально попередні дослідження, 

спрямовані на моделювання видів мащення 

плунжерних пар і їх випробування. 

За загальноприйнятою методикою, 

види мащення класифікують за критерієм 

відносної товщини мастильної плівки, яку 

розраховують за формулою [5, 10] 

 

a2a1

wzg
RR

h
h

+
= ,                   (1) 

 

де Ra1 і Ra2 – середні відхилення від 

центральної лінії нерівностей поверхонь, які 

контактують із тертям, мкм;  

h – фактична товщина мастильної плівки, 

мкм. 

Значення відносної товщини мастиль-

ної плівки hwzg для граничного мащення 

встановлюють у межах 0 < hwzg < 1, для 

перехідного напіврідинного та еластогідро-

динамічного мащення 1< hwzg < 5, для 

рідинного гідродинамічного мащення hwzg > 5. 

Щодо плунжерних гідравлічних 

агрегатів, то аналіз видів мащення за 

товщиною мастильної плівки виконано в 

роботі [10]: запропоновано метод 

оцінювання виду мащення між плунжером і 

циліндром (блоком) в аксіально-

поршневому насос-моторі з похилою 

шайбою; проведено числовий аналіз для 

отримання тиску в контакті між плунжером 

і циліндром; показано, що для 

досліджуваних умов відносна товщина 

мастильної плівки відповідала умові 

змішаного напіврідинного мащення як для 

насоса, так і мотора. Товщину мастильної 

плівки також встановлювали 

експериментально, а кінцевий результат 

виражений залежністю між відносною 

товщиною плівки та співвідношенням 

динамічного тиску до тиску подачі. У цій 

роботі, хоча і наведені цікаві 

експериментальні результати, не розв’язано 

повністю проблему моделювання видів 
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мащення для кінематичної пари «плунжер – 

блок або втулка блока плунжерів», оскільки 

не враховувано кінематику руху з 

оцінюванням області переходу від 

граничного до рідинного мащення з 

урахуванням реологічних властивостей 

робочої рідини. Однак загальний підхід 

щодо моделювання в цій роботі можна 

брати за основу подальшого дослідження. 

Найбільш складними для врахування з 

моделюванням видів мащення плунжерних 

пар є визначення розподілу та величини 

тиску в контакті залежно від тиску рідини в 

напірній магістралі та кута повороту вала 

гідромашини. 

Вивченню цих питань присвячені 

роботи [11-13]. Наприклад, у роботі [11] 

досліджували мінімальну товщину 

мастильної плівки та види мащення 

плунжерних пар авіаційних плунжерних 

насосів, які працюють в умовах дуже 

високих швидкостей обертання. Були також 

ураховані деформація деталей із тертям, 

розподіл тиску в контакті та їхній вплив на 

товщину мастильної плівки, однак не 

врахована динамічна в’язкість робочої 

рідини. У роботі [12] дослідили вплив 

в’язкості робочої рідини (і вплив на неї 

температури) на товщину та розподіл 

мастильної плівки в контакті плунжера та 

втулки блока циліндрів. Проте розглядали 

лише варіант реалізації гідродинамічного та 

еластогідродинамічного мащення без 

урахування області існування граничного 

мащення. У роботі [13] запропоновано 

математичну залежність для визначення 

сили тертя між плунжером і гільзою, яка 

враховує коефіцієнт тертя, площу контакту, 

тиск робочої рідини на плунжер, товщину 

мастильної плівки як фактор зазора. 

Отримана залежність справедлива для 

рідинного мащення і також не враховує 

вплив в’язкості рідини на вид мащення 

плунжерної пари. Метод інтегрального 

оцінювання показників надійності 

плунжерної пари наведено в роботі [14]. 

Важливим результатом цієї роботи є 

визначений розподіл тиску в контакті 

плунжера та втулки блока, значення якого 

наведені на рис. 1.
 

 

 
 

Рис. 1. Еквівалентні напруження в контакті плунжера всередині отвору циліндра  

(взято з роботи [14]) 

 

Результати, наведені на рис. 1, 

показують області поблизу «мертвих» 

точок, у яких виникають максимальні 

напруження в деталях, що контактують в 

умовах тертя. Якщо прийняти такий 

розподіл напружень, то за мінімальних 

швидкостей руху плунжера слід очікувати 

реалізацію граничного мащення в цих 

областях, як наслідок, підвищений знос 

плунжера та гільзи. 

Аналізуючи результати попередніх 

досліджень, можна стверджувати, що 

найменш вивченим критерієм, що 

обумовлює вид мащення плунжерних пар, є 
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в’язкість робочої рідини. Саме тому з 

подальшим моделюванням видів мащення 

слід ураховувати в’язкість, при цьому саме 

моделювання корисно спрямувати на пошук 

такої в’язкості робочої рідини, за якої буде 

мати місце гідродинамічне мащення. 

Мета дослідження. Метою 

дослідження є розроблення математичної 

моделі для визначення граничної в’язкості 

робочої рідини, яка обумовлює перехід від 

граничного до гідродинамічного мащення в 

плунжерних парах, а також чисельна 

верифікація розробленої моделі. 

Розробка математичної моделі. На 

першому етапі необхідно вибрати умову для 

мінімальної товщини граничної плівки, за 

якої надійно забезпечено рідинне гідроди-

намічне мащення. Згідно з аналізом попе-

редніх досліджень, така умова має вигляд 

 

5) + a2a1min R(Rh .              (2) 

 

За теорією гідродинамічного мащення 

Рейнольдса, мінімальну товщину 

мастильної плівки для плунжерної пари 

будь-якого гідравлічного агрегату можна 

визначити за формулою 

 

к

П

р

rμ U
h


=min ,                (3) 

 

де r – радіус плунжера, м; 

μ – динамічна в’язкість робочої рідини, 

Па·с;  

UП – швидкість плунжера, м/с;  

pк – тиск у контакті плунжера та гільзи, 

Па. 

 

Ураховуючи умову (2), встановлюємо 

залежність для граничної в’язкості робочої 

рідини, за якої забезпечено перехід до 

стабільного гідродинамічного мащення:

 

 

( )

П

aaк

П

к
гр

Ur

RRр

Ur

ph



+
=




=

2

25

2

2

21

2

min .                               (4) 

 

Для подальшого розкриття 

математичної моделі (4) необхідно 

визначити максимальний тиск плунжера на 

стінку гільзи, розрахункова схема якого 

наведена на рис. 2, а також лінійну 

швидкість плунжера у функції кута оберту 

вала гідромашини на такті нагнітання. 

Схема для розрахунку швидкості наведена 

на рис. 3. 

Точне аналітичне визначення тиску в 

контакті є дуже складною задачею, однак з 

урахуванням результатів роботи [14] для 

наближеної оцінки можна застосувати 

залежність 

 

,
Ф

T
k

S

F
p =

                      
(5)

 
 

де FТ – вертикальна складова реакції F, Н; 

SФ – фактична площа контакту плунжера 

і гільзи, м2. 

Вертикальна складова  

 

c

T
O

hpS
F

 sin)2/sin( 
= ,             (6) 

 

де p – тиск рідини в гідравлічній системі, 

МПа;  

S – площа плунжера, м2;  

h – хід плунжера (відстань між крайніми 

положеннями), м; 

β – кут нахилу диска;  

α – кут повороту вала;  

Ос – винос точки кріплення плунжера до 

башмака (рис. 3). 
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Рис. 2. Схема для розрахунку тиску в контакті 
 

 

 
 

Рис. 3. Схема для розрахунку швидкості плунжера 

 

Визначення фактичної площі Sф 

потребує моделювання дискретного 

контакту нерівностей поверхонь, що є 

предметом подальших досліджень. У статті 

для розрахунку µгр замість Sф використаємо 

значення номінальної площі контакту Sн. 

Тоді для тиску в контакті отримаємо 

кінцеву залежність 

cн

k
OS

hpS
p

 sin)2/sin( 
= .            (7) 

 

Лінійна швидкість плунжера є 

функцією кута повороту вала, тобто 
 

UП = f(α).                            (8) 

 

За рис. 3, переміщення плунжера 
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х = ( ) ( ) ( ) ( ) cos12/2/2/2/ −=−=− tgDtgсоsDtgDОh с ,                (9) 

 

тоді швидкість плунжера 
 

UП =
t

x
,                       (10) 

 

де t – час одного оберту, с. 

Час одного оберту визначають через 

кутову швидкість ω або частоту обертання 

вала n: 
 

t =


1
 ,                        (11) 

 

де ω – кутова швидкість, рад/с. 
 

ω = 2πn ,                      (12) 

де n – частота обертання, с-1. 

 

У кінцевому вигляді час оберту 

 

t = 
n2

1
.                         (13) 

 

Підставимо вирази (9) і (13) у формулу 

(10) та отримаємо для швидкості плунжера 

 

( ) ( ) cos12/2 −= tgDnUп .  (14) 

 

Ураховуючи залежності (7) і (14), у 

залежності (4) отримаємо розкриту 

математичну модель для граничної в’язкості 

робочої рідини

 

 

( )
( ) cн

aa
гр
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RR 




sin)2/sin(

cos1

5,12
2

21 


−

+
= .                          (15) 

 

 

Отримана модель (15) для розрахунку 

граничної в’язкості робочої рідини враховує 

геометричні та кінематичні параметри 

плунжерного блока гідромашини, а також 

умову стійкого гідродинамічного мащення 

плунжерної пари за умови hwzg = 5. 

Трактувати поняття граничної в’язкості 

рідини можна так: це теоретична в’язкість, 

вище якої реалізовано стійке 

гідродинамічне мащення, а нижче – 

напіврідинне або граничне мащення. 

Чисельна верифікація 

математичної моделі. Розрахуємо 

кінематичні параметри – швидкість 

плунжера за формулою (14) і граничну 

в’язкість робочої рідини за формулою (15) 

для аксіально-плунжерного насоса, 

вибравши такі вихідні дані: 

– винос точки кріплення плунжера до 

башмака Ос = 0,02 м; 

– діаметр плунжера dП  = 0,02 м; 

– діаметр кола кріплення плунжерів    

D = 0,08 м; 

– хід плунжера h = 0,05 м; 

– кут нахилу диска β = 20º; 

– тиск рідини в гідросистемі 

р = 25 МПа; 

– частота обертання вала n = 16,67, 25 

і 33,33 с-1; 

– кут повороту вала α = 0…3 рад. 

Результати розрахунку швидкості 

плунжера залежно від кута повороту вала 

наведені на рис. 4.
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Рис. 4. Залежність швидкості плунжера від кута повороту вала насоса: 

1 – n = 16,67 с-1; 2 – n = 25 с-1; 3 – n = 33,33 с-1 

 

 

За рис. 4, швидкість плунжера на 

половині оберту вала на такті нагнітання 

рідини в крайніх положеннях має мінімальні 

значення, а в центральному положенні 

проходить через максимум. Це говорить про 

зміни умов мащення плунжерної пари на 

досліджуваному шляху, коли в крайніх 

точках умова стійкого гідродинамічного 

мащення може не бути виконана. З іншого 

боку, для виконання цієї умови потрібно, 

крім швидкості, забезпечити також 

відповідну в’язкість робочої рідини за 

сталого навантаження на плунжер, що 

залежить від тиску нагнітання рідини. 

Розрахунок граничної в’язкості 

робочої рідини виконаємо за формулою (15) 

із використанням наведених вище вихідних 

даних. Результати розрахунку наведені на 

рис. 5. 

Як видно з рис. 5, максимальних 

значень гранична в’язкість досягає в крайніх 

положеннях плунжера, а мінімуму – у 

центральному положенні. При цьому зі 

зростанням частоти обертання вала 

гранична в’язкість зменшується. Отримані 

дані дають змогу моделювати види мащення 

плунжерних пар з урахуванням їхньої 

геометрії кінематики та діючих сил. 

Для прикладу оцінювання виду 

мащення, який може бути реалізований у 

плунжерній парі на досліджуваному ході 

поршня, на графіках рис. 5 нанесли 

пунктирні лінії, які відповідають фактичній 

в’язкості гідравлічних олив класів в’язкості 

за ISO VG-15, VG-22 і VG-46 за температури 

60 °С. Бачимо, що для частоти обертання 

33,33 с-1 застосування олив із класом 

в’язкості VG-46 і VG-22 повністю 

задовольняє умову стійкого гідродина-

мічного мащення (крива 3, прямі 4 і 5). Для 

цієї частоти обертання застосування оливи з 

класом в’язкості VG-15 умова 

гідродинамічного мащення виконувана 

лише в центральній зоні – приблизно від 0,8 

до 2,3 рад повороту вала (крива 3, пряма 6). 

Тобто поблизу крайніх положень плунжера 
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можлива реалізація лише граничного або, у 

найкращому випадку, 

еластогідродинамічного мащення. 

Аналогічну картину можна спостерігати для 

менших значень частоти обертання вала, 

наприклад за мінімальної частоти 16,67 с-1 

жодна із запропонованих олив не забезпечує 

стійкого гідродинамічного мащення на 

всьому ході плунжера (крива 1, прямі 4, 5 і 

6), а олива з класом в’язкості VG-15 взагалі 

не забезпечує гідродинамічного мащення в 

будь-кому положенні, оскільки її в’язкість 

набагато менша за граничну в’язкість 

кривої 1. Ці дані підтверджують 

експериментальні результати з дослідження 

зношування плунжерних пар, яке 

відбувається більш інтенсивно в крайніх 

точках контакту плунжера та гільзи. 

 

 

 
 

Рис. 5. Залежність граничної в’язкості рідини від кута повороту вала насоса: 

1 – n = 16,67 с-1; 2 – n = 25 с-1; 3 – n = 33,33 с-1; 4 – в’язкість робочої рідини VG-46;  

5 – в’язкість робочої рідини VG-22; 6 – в’язкість робочої рідини VG-15 

 

Висновки. 1. Для моделювання видів 

мащення плунжерних гідравлічних 

агрегатів отримали залежність для 

розрахунку граничної динамічної в’язкості 

робочої рідини, за якої відбувається перехід 

із граничного мащення до стійкого 

гідродинамічного мащення плунжерної 

пари. Отримана залежність враховує 

геометричні та кінематичні параметри 

плунжерних пар, а також сили, які діють на 

плунжер від тиску робочої рідини. 

2. Розрахунки для отриманої 

математичної моделі показали, що в 

широкому діапазоні частоти обертання вала 

гідравлічного агрегату швидкість плунжера 

змінюється від мінімальної в крайніх 

положеннях до максимальної в 

центральному положенні, тобто умови 

мащення змінюються з рухом плунжера в 

гільзі. У крайніх точках такі умови не 

відповідають стійкому гідродинамічному 

мащенню, що погіршує характеристики 

тертя і зношування плунжерних пар. 

3. Збільшення динамічної в’язкості 

робочої рідини розширює діапазон 

існування гідродинамічного мащення 

плунжерної пари. Це призводить до 

позитивних наслідків, пов’язаних зі 
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зменшенням часу роботи для граничного 

мащення та зменшенням зносу деталей і 

витоків рідини по зазору. З іншого боку, 

підвищення динамічної в’язкості в 

гідравлічній системі призводить до 

підвищення втрат потужності. Тобто 

подальші дослідження енергоефективності 

та довговічності гідравлічних приводів і 

паливних систем потрібно спрямувати на 

оптимізацію параметрів в’язкості за 

декількома критеріями, наприклад ресурс 

гідравлічного агрегату та енерговитрати в 

гідравлічній системі.
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