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Forcing of ship internal combustion engines at the average effective pressure is accompanied by an increase 
in the maximum cycle pressure, an increase in the thermal stress of the cylinder-piston group parts and an 
intensification of their wear. Wear of parts of the cylinder group leads to an increase in the gap between the piston 
and the cylinder mirror. The consequence of increasing the gap is a decrease in heat transfer from the piston 
to the cylinder walls and an increase in the breakthrough of gases having a high temperature from the combustion 
chamber to the gap. A critical increase in the temperature of the piston can lead to its destruction and engine 
failure. The most typical types of piston failure are presented in the article. The aim of the research was to assess 
the influence of these two factors on the temperature condition of the piston. Calculation of heat transfer processes 
in the annular channel, performed using differential equations of energy and continuity, as well as the criterion 
equations of fluid flow in flat channels allowed to determine the temperature of the gases and the lateral surface 
of the piston at different values of the gap between the piston and the cylinder sleeve and different gas flow rates 
in the gap. The calculation was performed for the engine CHN 18/20, having a piston made of aluminum alloy. It was 
found that the increase in the number of gases entering the gap from the combustion chamber has a more significant 
effect on the temperature condition of the piston compared to the gap, increasing due to wear of the engine cylinder 
group parts. It is concluded that the number of gases with high temperature entering the gap leads to a significant 
increase in the temperature of the piston. The increase in the temperature of the piston due to wear of the parts 
of the cylinder group must be taken into account when determining its heat-stressed state. To ensure the permissible 
temperature level of the piston during operation, it is necessary to develop design and technological measures 
aimed at reducing the flow of gases through the gap between the piston and the cylinder mirror.
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УДК 621.436

ВЛИЯНИЕ ИЗНОСА ДЕТАЛЕЙ ЦИЛИНДРОПОРШНЕВОЙ ГРУППЫ ДИЗЕЛЯ  
НА ТЕМПЕРАТУРНОЕ СОСТОЯНИЕ ПОРШНЯ 

В. А. Жуков, О. В. Мельник, Л. В. Тузов

ФГБОУ ВО «ГУМРФ имени адмирала С. О. Макарова», 
Санкт-Петербург, Российская Федерация

Форсирование судовых двигателей внутреннего сгорания по среднему эффективному давлению со-
провождается ростом максимального давления цикла, повышением теплонапряженности деталей цилин-
дропоршневой группы и интенсификацией их изнашивания. Износ деталей цилиндропоршневой группы при-
водит к увеличению зазора между поршнем и зеркалом цилиндра. Следствием увеличения зазора являются 
снижение теплоотвода от поршня к стенкам цилиндра и возрастание прорыва газов, имеющих высокую 
температуру, из камеры сгорания в зазор. Критическое повышение температуры поршня может приве-
сти к его разрушению и выходу двигателя из строя. В статье представлены наиболее характерные виды 
разрушений поршня. Целью проведенных исследований являлась оценка влияния двух указанных факторов  
на температурное состояние поршня. Расчет процессов теплообмена в кольцевом канале, выполненный  
с использованием дифференциальных уравнений энергии и неразрывности, а также критериальных уравне-
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ний течения жидкости в плоских каналах, позволил определить температуру газов и боковой поверхности 
поршня при различных значениях зазора между поршнем и цилиндровой втулкой и различных расходах газа 
в зазоре. Расчет выполнялся для двигателя ЧН 18/20, имеющего поршень, изготовленный из алюминиевого 
сплава. Было установлено, что увеличение количества газов, поступающих в зазор из камеры сгорания, 
оказывает более существенное влияние на температурное состояние поршня по сравнению с величиной 
зазора, возрастающего вследствие износа деталей цилиндропоршневой группы двигателя. Сделан вывод 
о том, что именно количество газов с высокой температурой, поступающих в зазор, приводит к суще-
ственному повышению температуры поршня. Повышение температуры поршня вследствие износа дета-
лей цилиндропоршневой группы необходимо учитывать при определении его теплонапряженного состоя-
ния. Для обеспечения допустимого температурного уровня поршня в процессе эксплуатации необходимо 
разрабатывать конструкторские и технологические мероприятия, направленные на снижение расхода 
газов через зазор между поршнем и зеркалом цилиндра. 

Ключевые слова: судовые двигатели внутреннего сгорания, детали цилиндропоршневой группы, из-
нос, прорыв газов, теплообмен в плоских каналах, температурное состояние поршня, надежность судовых 
дизелей.
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Введение (Introduction)
Основной тенденцией развития судовых дизелей на протяжении нескольких последних де-

сятилетий является их форсирование по среднему эффективному давлению и частоте вращения 
коленчатого вала [1]–[3]. Оба фактора обусловливают повышение тепловых и механических на-
грузок на детали цилиндропоршневой группы (ЦПГ). В наиболее тяжелых условиях работают 
цилиндровые втулки, поршни и поршневые кольца форсированных двигателей. Рабочая темпе-
ратура цилиндровых втулок в зоне перемещения поршневых колец составляет 150–200 °С, тем-
пература кромок камер сгорания — 350 °С, а температура поршней в районе поршневых колец — 
200– 250 °С для поршней из алюминиевых сплавов и 350–400 °С для чугунных поршней [4], [5]. Пре-
вышение допустимых рабочих температур поверхностей поршней и поршневых колец приводит  
к отказам, связанным с разрушением масляной пленки и нарушением условий смазывания в паре 
«поршень – гильза цилиндра», приводящим к задирам поршня и зеркала цилиндра (рис. 1), меха-
ническим разрушениям поршня вследствие перегрева днища (рис. 2), жарового пояса и поршне-
вых колец (рис. 3), а также камеры сгорания (рис. 4) — [6].
    а)              б)

             
Рис. 1. Следы задиров на юбке поршня (а) и зеркале (б) цилиндра 
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Рис. 2. Расплавленная головка поршня дизельного двигателя

        а)         б)

              
Рис. 3. Оплавленные участки на жаровом поясе поршня (а)  

и поршневых кольцах (б) дизельного двигателя

                а)                       б)

              
Рис. 4. Трещины на кромке камеры сгорания: а — общий вид; б — увеличенный фрагмент
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По имеющимся статистическим данным, собранным в течение длительного периода време-
ни, надежность деталей ЦПГ определяет безотказность двигателя в целом. Доля отказов двигате-
лей различного назначения, связанных с выходом из строя деталей ЦПГ, составляет 30–45 % обще-
го количества отказов [7]–[9]. Проблема обеспечения необходимого уровня надежности деталей 
ЦПГ требует проведения анализа их напряженно-деформированного состояния с использованием 
методов математического моделирования [10]–[13], а также экспериментальных исследований ус-
ловий работы деталей ЦПГ [14]–[16]. На основании исследований совершенствуются конструкция 
поршней [17]–[19] и технология их изготовления [20], [21], разрабатываются и внедряются новые 
материалы [22], [23]. Анализ литературных источников позволяет сделать вывод о том, что кон-
структорские и технологические мероприятия направлены на обеспечение допустимого темпера-
турного состояния деталей поршневой группы, что является обязательным условием надежной 
работы двигателя. Одним из факторов, определяющих температурное и теплонапряженное состо-
яние поршня, является интенсивность отвода теплоты от него в процессе эксплуатации. 

Методы и материалы (Methods and Materials)
Известно, что теплота, воспринимаемая днищем поршня при осуществлении рабочего цик-

ла, передается к цилиндровой втулке и далее к охлаждающей жидкости через поршневые кольца 
[24], [5]. Износ поршней, поршневых колец и цилиндровых втулок при эксплуатации дизелей при-
водит к нарушению нормального сопряжения трущихся пар, увеличивает зазор между ними, из-
меняет условия теплообмена по боковой поверхности поршня до первого компрессионного кольца 
и увеличивает температуру газов, непосредственно соприкасающихся с компрессионными коль-
цами. Износ компрессионных колец и поверхностей втулок вызывает также нарушение уплотня-
ющей функции компрессионных колец, при этом будет возрастать количество прорывающихся 
в картер газов, что, в свою очередь, должно отрицательно сказаться на температурном уровне 
деталей поршневой группы.

Экспериментальные исследования дизеля ЧН18/20 показали, что при увеличении зазора 
в результате износа цилиндровой втулки на 0,9 мм температура центра днища поршня повышает-
ся на 30–35 °С, а при износе на 1,37 мм — на 140 °С. Безусловно, еще большее влияние на тепло-
напряженность поршневой группы может оказать аварийное состояние поршневых колец — их 
залегание (пригар). Эксперименты также показывают, что уровень теплонапряженности поршня 
значительно изменяется при увеличении зазоров в канавках поршневых колец. В связи с этим воз-
никает вопрос: что может служить объективным показателем допустимости эксплуатации 
дизеля без ремонта при значительных износах поверхностей цилиндропоршневой группы.

Многочисленные исследования дизелей с различной степенью изношенности ЦПГ показа-
ли, что даже при предельно допустимом износе их мощность падает всего на 6–14 %, а расход то-
плива растет на 2–10 %. Критерий допустимости эксплуатации дизеля без ремонта должен учиты-
вать показатели роста теплонапряженности. При оценке теплонапряженности поршневой группы 
дизелей, находящихся в эксплуатации, целесообразно отдельно оценить влияние износа сопри-
касающихся деталей и ухудшения уплотняющей способности колец. У дизелей ЧН18/20, широко 
распространенных на флоте и имеющих средний уровень форсированности, износ боковых по-
верхностей поршней в процессе эксплуатации сравнительно невелик, однако наблюдается значи-
тельный износ втулки цилиндра в зоне остановки первого компрессионного кольца. В процессе 
эксплуатации это может нарушить уплотнительную способность кольца, вызвать резкое увеличе-
ние прорыва газов в картер и, как следствие, повышение уровня теплонапряженности поршневой 
группы дизеля. 

Одновременно ухудшаются и условия теплообмена поршня с втулкой цилиндра. На базе 
имеющихся источников научной и технической литературы практически невозможно установить 
причины, оказывающие более сильное влияние на тепловое состояние поршня: увеличение про-
рыва газов вследствие износа компрессионных колец и втулки цилиндра или ухудшение теплоот-
вода от поршня из-за увеличения зазора. Для двигателя ЧН18/20 эта проблема особенно актуальна, 



В
ы

п
ус

к
4

1044

 2
01

8 
го

д.
 Т

ом
 1

0.
 №

 5

так как поршень двигателя изготовлен из алюминиевого сплава, а цилиндровая втулка — из стали. 
Различные коэффициенты теплового расширения приводят к необходимости увеличенного зазора 
между деталями ЦПГ. Поршень имеет уплотняющую часть с тремя компрессионными кольцами 
и короткую юбку. Указанные особенности повышают вероятность прорыва газов из камеры сгора-
ния в зазор между поршнем и цилиндровой втулкой и изменения вследствие этого температурного 
состояния поршня. 

Для выяснения этого важного для практики вопроса необходимо детально изучить изме-
нения условий теплообмена в зазоре между головкой поршня и втулкой цилиндра в зависимости 
от его величины и качества прорывающихся газов. С этой целью, прежде всего, необходимо опре-
делить температуру газов в зазоре. Для определения температуры газов найдем тепловой поток 
на стенках канала, который можно определить из уравнения баланса энергии для элемента жид-
кости длиной dх, ограниченного стенками канала и двумя сечениями, нормальными к его оси. 
Для этого проинтегрируем уравнение энергии по сечению канала.

Уравнение энергии в общем случае имеет вид

ρ
τ

λ µc dT
d

T q Sp v= ( ) + +div grad ,

где r — плотность жидкости; cp — изобарная теплоемкость газа, отнесенная к единице массы;  
T — температура жидкости; t — время; l — коэффициент теплопроводности жидкости; qv — 
мощность внутренних источников теплоты; m — динамический коэффициент вязкости; mS — дис-
сипативная функция.

Преобразуем левую часть этого уравнения с помощью уравнения неразрывности и перейдем 
от температуры к энтальпии:
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где wx и wr — соответственно осевая и радиальная составляющие скорости; h — энтальпия, отне-
сенная к единице массы.

Введя допущения о стационарности течения и теплообмена и пренебрегая диссипацией 
и наличием внутренних источников, получим
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Умножив последнее уравнение на 2πrdr и выполнив интегрирование от r1 до r2, получим
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где r1 и r2 — соответственно внутренний и внешний радиусы канала. 
Второй член левой части обращается в нуль, так как wr = 0 при r = r1 и r = r2. Преобразуем 

второй член правой части:
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Для осредненного по периметру теплового потока с учетом его направления можно записать
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Окончательный вид равенства
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Изменив последовательность дифференцирования по х и интегрирования по r, получим
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Отсюда
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Теплопроводностью вдоль канала можно пренебречь ввиду ее малости, как это традиционно 
делается при решении инженерных задач. Тогда уравнение для теплового потока примет более 
простой вид:

               q
r r

d
dx

hdfc x
f

=
+( ) ∫

1
2 2 1π

ρω .     (2)

Это уравнение справедливо при переменных плотности и теплоемкости среды по длине ка-
нала. В оценочном расчете переменностью этих величин можно пренебречь. Выполнив преобра-
зования с учетом уравнения (2) и введя среднемассовую температуру, запишем
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Уравнение для теплового потока можно представить в следующем виде:

                   q
r r

dT
dxc p=

+( )
1

2 2 1π
c G ,      (3)

где G — массовый расход жидкости.
Местный коэффициент теплоотдачи определяется по формуле

α
λ

= −
−








=T T

dT
dn nc 0

.

Следовательно, учитывая уравнение (3), получим

              α
π

= −
+( ) −( )
c G

r r T T
dT
dx

p

2 2 1 c
.      (4)

Запишем уравнение (4) следующим образом:

dT
dx

r r
Gc

T
r r
Gc

T
p p

+
+( )

=
+( )2 22 1 2 1π α π

c ,

где Тс — температура стенки в данной точке.
Обозначив 

f x
r r
Gcp

( ) =
+( )2 2 1π α

 и g x
r r
Gc

T
p

( ) =
+( )2 2 1π

c ,

получим 
dT
dx

f x T g x T+ ( ) = ( ) c ,

С учетом граничного условия T T= 0  при х = 0 решение этого уравнения имеет вид

T e T g x e dxx xx
= + ( )∫











− ( ) ( )ϕ ϕ
0

0
,

где ϕ x f x dx
x

( ) = ( )∫ .
0

Если температура стенки постоянна по длине канала (Tc = const), то

T e T T e dx e T T e d
x

= + ∫








 = + ∫











− −ϕ ϕ ϕ ϕ
ϕ

ϕ ϕ0
0

0
0

c c ,
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откуда следует, что

T T T T e= + −( ) −
c c0

ϕ.

Если коэффициент теплоотдачи постоянен, то температура газа определяется по формуле

               T T T T e
r r
Gc

x
p= + −( )

−
+( )

c c0

2 2 1π α

.       (5)
Так как кривизна канала мала, коэффициент теплоотдачи от газов к стенкам, образующим 

зазор между головкой и втулкой цилиндра, может быть рассчитан по формуле для плоских тече-
ний. Приближенная оценка коэффициентов теплообмена при ламинарном и турбулентном тече-
нии жидкости в плоских каналах [25]:

Nu Nu= +







 ≥( )∞1 n l
x

x lΗ
Η; ,

где N̅u — среднее для всего канала число Нуссельта; lн — длина гидродинамического, начального 
участка, определяемая по формуле lн = аРr213 hRе; Рr, Rе — соответственно числа Прандтля и Рей-
нольдса; х — текущая координата вдоль зазора; а, n — постоянные, определяемые согласно реко-
мендациям, приведенным в работах [26], [27].

Результаты (Results)
Расход газов, прорывающихся через кольцевое уплотнение, определялся из расчета давле-

ний в кольцевом лабиринте. Как показали расчеты, результаты которых приведены на рис. 5, газ 
на сравнительно коротком участке приобретает температуру, близкую к температуре стенок. Рас-
стояние, на котором происходит движение температуры газа до безопасной для работы колец, 
увеличивается с ростом расхода газов или зазора между головкой поршня и втулкой. Полученные 
данные показывают, что увеличение прорыва газов приводит к повышению температуры газового 
потока на середине длины кольцевого канала на 30–40 %, а на выходе из зазора температура может 
превышать безопасные для алюминиевых сплавов значения. Повышенные значения температуры 
прорывающихся газов приводят также к интенсивному старению моторного масла. 

Для определения влияния прорыва газов и величины зазора на температурный уровень 
поршня необходимо определить условия теплообмена поршня с втулкой цилиндра, учитывающие 
теплоту, вносимую с газами в зазор, и распределение газов в зазоре. На данном этапе трудно до-
статочно точно описать теплообмен в зазоре между головкой поршня и втулкой цилиндра, так 
как протечки газа носят нестабильный характер. Течение газа в зазоре происходит не по всему пе-
риметру одновременно, а имеет вид прорывов в различных местах уплотнения. Наличие масла в за-
зоре, в свою очередь, усложняет задачу. Экспериментальный материал, связанный с определением 
характера изменения температуры газов в зазоре и теплообмена в нем, практически отсутствует.  
В связи с этим представляется целесообразным разработать приближенную методику, основан-
ную на осредненных параметрах.

Движущуюся в зазоре среду будем рассматривать как поток с внутренними источниками 
теплоты, мощность которых определяется из выражения

q
c G T
D xhv
p=
∆

∆
Γ

π
,

где DTг — разность температур газа на входе в участок Dx и выходе из него, которые определяются 
по формуле (5); h — радиальный зазор (ширина канала); D — диаметр цилиндра.

Считая процесс стационарным и одномерным, уравнение энергии запишем в следующем 
виде:

d T
dy

qv
2

2 =
λ

,

где l — коэффициент теплопроводности среды; y — координата в радиальном направлении.
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Рис. 5. Изменение температуры газа в зазоре между головкой поршня и втулкой цилиндра:  
tг — средняя температура газового потока в кольцевом канале, °С;  

l — расстояние от огневого днища крышки цилиндра, мм

Решив это уравнение с граничными условиями первого рода Т = Тц при у = 0 и Т = Тп при y = h, 
где Тц — температура цилиндра; Тп — температура поршня, получим распределение температуры 
в потоке: 

Т = Tц + (Тп + Тц)T T T T
q hv= + +( ) − −( )F ? F η
λ
η η

2

2
1 ,

где η = y
h

.

Отсюда получим тепловой поток через боковую поверхность поршня:

qп = q
h
T T? ? F= − ′( )λ ,(Тп – Т ′

ц),

где 

Т ′
ц = Tц + ′ = +T T

c G T h
D x

p
F F

3∆

∆2π λ
.

Такой подход позволяет учесть влияние прорыва на условия теплообмена головки поршня 
с втулкой цилиндра заданием Тц, учитывающей теплоту, вносимую газами в зазор, вместо средней 
температуры втулки. Эта методика использовалась для определения граничных условий теплооб-
мена по боковой поверхности головки поршня при расчете температурных полей поршня дизеля 
12ЧН18/20. Теплопередача через поршневые кольца определялась по разработанной ранее про-
грамме, учитывающей изменение толщины масляной пленки между кольцом и втулкой цилиндра 
и осевое перемещение колец в канавках под действием сил трения, инерции и давления газов.

Расчет температурных полей поршня при различных уплотняющих способностях колец 
и зазорах между головкой поршня и втулкой цилиндра проводился в осесимметричной постанов-
ке. Результаты расчета температурных полей поршня дизеля 12ЧН18/20 при различной величине 
зазоров между головкой поршня и втулкой цилиндра и уплотняющей способности колец при-
веден на рис. 6. Результаты расчета показывают, что увеличение зазора между поршнем и зерка-
лом цилиндра, так же, как и рост прорыва газов в картер, приводит к значительному повышению 
температуры поршня. При увеличении прорыва газов в два раза по сравнению со значениями, 
характерными для зазоров, предусмотренных нормальным состоянием деталей ЦПГ, температура 
днища цилиндра превышает значения, допустимые для алюминиевых сплавов. Это может явиться 
причиной разрушения поршня и выхода двигателя из строя. 
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Рис. 6. Изменение температуры поршня в зависимости  
от величины зазора и прорыва газов в картер:  

tп — температура боковой поверхности поршня, °С; lп — расстояние от днища поршня, мм

Обсуждение (Discussion)
Результаты проведенных расчетных исследований показали, что при увеличении зазора 

между поршнем и цилиндровой втулкой, вследствие износа деталей ЦПГ, наблюдается изменение 
температурного состояния поршня. При этом увеличение количества прорывающихся в зазор га-
зов оказывает более сильное влияние на температурный уровень поршня по сравнению с ростом 
величины зазора. Фактор повышения температуры в зазоре необходимо учитывать при оценке 
теплонапряженного состояния поршня в процессе эксплуатации и формирования интегральных 
показателей теплонапряженности, таких, например, как предложенные в работе [28]. Превышение 
допустимого температурного уровня поршня может привести к снижению его прочности и раз-
рушению (см. рис. 2–4).

Следует отметить, что увеличение зазора между головкой поршня и втулкой цилиндра ме-
нее опасно, чем увеличение прорыва газов, так как с увеличением зазоров темп роста температу-
ры поршня замедляется за счет влияния соответствующего теплового расширения поршня. Этот 
процесс может стабилизироваться на безопасном для работы двигателя уровне. Увеличение про-
рыва газов может привести в результате теплового расширения поршня к полному исчезновению 
зазора, разрушению масляной пленки, задиру поршня и цилиндровой втулки, и, как следствие, 
к выходу двигателя из строя. 

Предотвращение или минимизация прорыва газов из камеры сгорания в зазор между порш-
нем и цилиндровой втулкой позволит обеспечить сохранение допустимого температурного уров-
ня поршня, снизить вероятность появления отказов судовых дизелей, что будет способствовать 
повышению их надежности.

Выводы (Summary)
Проведенные исследования позволяют сделать следующие выводы.
1. Форсирование дизелей по среднему эффективному давлению и увеличение максимально-

го давления цикла увеличивает вероятность прорыва газов в зазор между поршнем и цилиндро-
вой втулкой при износе деталей ЦПГ в процессе эксплуатации.

2. Наиболее актуальной эта проблема является для двигателей, поршни которых изготовле-
ны из алюминиевых сплавов с высокими коэффициентами теплового расширения.

3. Увеличение количества прорывающихся в зазор газов при износе деталей ЦПГ оказывает 
на температурное состояние поршня более существенное влияние, чем уменьшение теплоотвода 
от него вследствие увеличения зазора.
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4. Фактор повышения температуры газов в зазоре необходимо учитывать при оценке тепло-
напряженного состояния поршней дизелей, находящихся в эксплуатации, и формировании инте-
гральных показателей теплонапряженности.

5. Необходимо продолжение исследований, направленных на разработку конструкторских 
и технологических мероприятий, обеспечивающих высокую герметичность камеры сгорания, из-
носостойкость деталей ЦДГ и их защиту от потенциально опасных повышений температурного 
уровня, приводящих к отказам дизелей.
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