Modelling&simulation/Modelowania i symulacja Analiza numeryczna funkcjonowania pakietu pierscieni ttokowych

Andrzejf WOLFF

PTNSS-2009-SS2-C088

Numerical analysis of piston ring pack operation

In the paper a model of a piston ring pack motion on an oil film has been analysed. The local oil film thickness can be
compared to height of the combined roughness of mating surfaces of piston rings and cylinder liner. Equations describing
the mixed lubrication problem based on the empirical mathematical model formulated in works of Patir, Cheng [6, 7]
and Greenwood, Tripp [3] have been combined [12] and used in this paper. A model of a gas flow through the labyrinth
seal of piston rings has been developed [13, 15]. In addition models of ring twist effects and axial ring motion in piston
grooves have been applied [14, 15].

In contrast to the previous papers of the author, an experimental verification of the main parts of developed mathemati-
cal model and software has been presented. A relatively good compatibility between the experimental measurements and
calculated results has been achieved. In addition this study presents the simulation results for an automobile internal
combustion engine.
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Analiza numeryczna funkcjonowania pakietu pierscieni ttokowych

W artykule przedstawiono kompleksowy model ruchu pakietu pierscieni ttokowych po filmie olejowym o grubosci poréw-
nywalnej z sumaryczng chropowatosciq powierzchni roboczych pierscieni tlokowych i tulei cylindrowej. Zaadaptowano
model przeptywu oleju w szczelinie o chropowatych Sciankach Patira i Chenga [6, 7] oraz model elastycznego kontaktu
chropowatych powierzchni Greenwooda i Trippa [3]. Opracowano takze model przephywu gazu przez uszczelnienie
labiryntowe pierscieni [13, 15] oraz model odksztatcen kqtowych pierscieni i ich pionowych przeskokow w rowkach
tloka [14, 15].

W odroznieniu od poprzednich artykutow autora, w niniejszym przedstawiono eksperymentalng weryfikacje gtownych
cztonow opracowanego kompleksowego modelu matematycznego oraz oprogramowania. Uzyskano relatywnie dobrg
zgodnos¢ ilosciowq i jakosciowq wynikow obliczen symulacyjnych i badan eksperymentalnych. Ponadto przedstawiono

wyniki obliczen symulacyjnych dla samochodowego silnika spalinowego.

Stowa kluczowe: pierscienie tiokowe, dynamika gazow, hydrodynamika, chropowatosé powierzchni

1. Introduction

Piston rings are important part of internal combustion
engines. Commonly a set of piston rings is used to form a
dynamic gas seal between the piston and cylinder wall. The
sliding motion of the piston forms a thin oil film between
the ring land and cylinder wall, which lubricates the sliding
components [4, 9, 11]. The hydrodynamic force generated
by this thin oil film is opposed by a combination of the gas
pressure acting on the back side of each ring and the ring
stiffness. Due to the dynamic nature of these forces, each
individual ring is periodically compressed and extended as
the piston runs through its cycle. The problem of studying
this interaction is further complicated by the high tempera-
tures involved, as these result in low oil viscosity and subse-
quently very low oil film thickness. The oil film is typically
thick enough to expect the existence of mixed lubrication, so
this phenomenon should also be taken into account [1, 3, 6,
7, 12]. Numerical simulation of these processes, which take
place in a typical piston ring pack operation, is important
from practical point of view.

The purpose of this paper is to present an experimental
verification of the main parts of developed mathematical
model and also chosen numerical calculations of piston
ring pack operation for an automobile internal combustion
engine.

1. Wstep

Pierscienie ttokowe stanowig istotng czes$¢ silnikow
spalinowych. Zwykle stosowany jest zestaw pierscieni tto-
kowych, aby utworzy¢ dynamiczne uszczelnienie gazowe
pomiedzy tlokiem i gladzig cylindrowa. Ruch slizgowy
tloka przyczynia si¢ do powstania cienkiej warstewki oleju
pomigdzy warga pier§cienia i powierzchnig cylindra, ktora
smaruje elementy slizgowe [4, 9, 11]. Sita hydrodynamiczna
powstajaca w tym cienkim filmie olejowym przeciwdziata
ztozeniu sily ci$nienia gazu dziatajacego na wewnetrzne
strony kazdego pierscienia i sily sprezystosci pierscienia.
Z uwagi na dynamiczny charakter tych sit, kazdy pierscien
z osobna jest okresowo sprezany i rozprezany, gdy tlok
przemieszcza si¢ w ramach cyklu pracy silnika. Zagadnienie
analizy tych oddziatywan jest dodatkowo skomplikowane
przy wysokich temperaturach, gdyz wtedy prowadzi to
do obnizenia lepkosci oleju i w konsekwencji do bardzo
cienkich warstewek oleju. Zwykle jednak film olejowy
ma wystarczajacg grubos¢ do istnienia tarcia mieszanego.
Zatem to zjawisko powinno by¢ takze uwzgledniane w ana-
lizie[1, 3,6, 7, 12]. Symulacja numeryczna procesow, ktore
towarzysza pracy typowego pakietu pier§cieni ttokowych,
jest istotna z praktycznego punktu widzenia.

Celem tego artykutu jest przedstawienie eksperymental-
nej weryfikacji gtownych elementow opracowanego modelu
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2. Modelling of piston ring pack operation

2.1. Developed sub-models

A combined model of piston rings operation has been
developed. It consists of two main models: a) model of gas
flow through the labyrinth seal piston-rings-cylinder, b)
model of oil flow in the lubrication gap between the ring and
cylinder liner. The both mentioned models are coupled. In
addition sub-models of the following mechanical phenomena
have been used: a contact of rough surfaces, an axial move-
ment of rings within piston grooves and an elastic torsional
deformation of piston rings.

2.2. Model of gas flow through the labyrinth seal
of piston rings

The gas flow model [13, 15] consists of several volume
regions (V1, V2, ..., V5), which are connected by orifices
with cross-section areas A1,A2, ..., A6 (Fig. 1). The volumes
V3, V5 correspond to volumes of among the piston rings,
while volumes V2, V4 correspond to groove volumes behind
rings. Orifices with cross-section areas A1, A4 correspond to
the ring end gaps, whereas orifices with cross-sections A2,
A3, A5, A6 correspond to ring-side crevices. Due to typical
construction of two lip ring, it was assumed that the gas
pressure around the ring surfaces is the same.

It was also assumed that the gas flow through orifices is
isentropic (depending on pressure ratio — subsonic or sonic).
The heat transfer among gas volume regions and surrounding
walls was taken into account.

Thermal expansions of piston and cylinder liner and wear
of cylinder liner were taken into account. Leaks between piston
rings and cylinder liner were defined by flow areas of ring end
gaps, which depend on a position of piston in cylinder.

In addition the mathematical description takes into ac-
count the changes of defined gas volume regions and cross-
section areas between the rings and piston grooves (due to
axial movement of the rings) [5, 10, 13, 15].

For the mathematical modelling of described phenomena
the following equations of fundamental physical laws have been
applied (here given for a chosen gas volume region Vol):

Equation of mass balance:

dm =Y dm,, - dm,, (1
i i

Equation of energy balance:

zdmlni iy, _zdmOutj low, — Q=
i i

(2)
d(m Vol * Uyel )"‘ Pyor “ AV
Gas state equation in a differential form:
dTVol :Tvol . (dp\/ol + dVVol _ dm Vol j (3)
Vol VVol m Vol

where: m — gas mass, p — gas pressure, T — gas temperature,
u—internal gas energy, i — gas enthalpy, Q — heat transferred
through cylinder walls; I — gas inflow, Out — gas outflow,
i — number of inflow channel, j — outflow channel number,
Vol — analysed gas volume.

matematycznego, a takze wybranych wynikow obliczen
numerycznych funkcjonowania pakietu pierscieni thokowych
samochodowego silnika spalinowego.

2. Modelowanie funkcjonowania pakietu
pierscieni ttokowych

2.1. Opracowane podmodele

Opracowano kompleksowy model pracy pierscieni ttoko-
wych. Sktada si¢ on z dwoch gtéwnych modeli: a) przeptywu
gazu przez uszczelnienie labiryntowe: tlok—pierscienie—cy-
linder, b) przeplywu oleju w szczelinie smarnej pomiedzy
pierscieniem a gtadzig cylindrowa. Oba wspomniane modele
sa ze soba sprz¢zone. Dodatkowo zastosowano podmodele na-
stepujacych zjawisk mechanicznych: kontaktu chropowatych
powierzchni, osiowych przemieszczen pier§cieni w rowkach
tloka oraz spr¢zystych odksztatcen katowych pierscieni.

2.2. Model przeplywu gazu przez uszczelnienie labi-
ryntowe pierscieni tlokowych

Model przeptywu gazu [13, 15] sktada si¢ z kilku stref
objetosciowych (V1, V2, ..., V5), potaczonych ze soba
kanatami dtawigcymi o przekrojach A1, A2, ..., A6 (rys. 1).
Objetosci V3, V5 reprezentuja objetosci miedzy pier§cienia-
mi tlokowymi, a objetosci V2, V4 dotycza objetosci rowkow
tloka za pierscieniami. Szczeliny o przekrojach Al, A4
reprezentuja zamki pier§cieni, a przewezenia o przekrojach
A2, A3, A5, A6 dotycza szczelin pomiedzy pier§cieniami
i rowkami ttoka. Z uwagi na typowa konstrukcje dwuwar-
gowego pierscienia (zgarniajacego), zatozono, ze ci$nienie
gazu wokot powierzchni pierécienia jest jednakowe.
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Fig. 1. Scheme of gas flow through the labyrinth seal: piston—rings—
cylinder and the applied physical model for a four stroke engine with
three piston rings

Rys. 1. Schemat przeplywu gazu przez uklad labiryntowy: tlok—pier-
Scienie—cylinder oraz model fizyczny dla pakietu 3 pierscieni tlokowych
silnika czterosuwowego

Przyjeto, ze przeplyw przez szczeliny jest izentropowy
(w zalezno$ci od stosunku cisnien podkrytyczny, badz kry-
tyczny). Uwzgledniono wymiang ciepta pomi¢dzy gazem i
$ciankami przyjetych stref objetosciowych.
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2.3. Model of oil flow in a gap (with rough surfaces)
between the ring and cylinder

Two main cases of oil flow in the system piston ring —
cylinder liner are presented in Fig. 2.

A one dimensional form of the average Reynolds equa-
tion developed by Patir and Cheng [6, 7] has been used to
calculate hydrodynamic forces in the case of rough gap
surfaces. This equation is applicable to any general rough-
ness structure and takes the following form:

0|, hdp|_udhr u_db dhs

ox| “l2udx | 2 dx 2 dx  dt

“

where: t — time, x — coordinate along cylinder liner, h — no-
minal oil film thickness, h, —average separation, p —hydro-
dynamic pressure, u — axial piston velocity, p — oil dynamic
viscosity, v = dh/ 0t — radial piston velocity, ¢ — composite
root—-mean—square roughness of both mating surfaces.

The significance and mathematical description of empiri-
cal coefficients ¢, ¢, and boundary conditions of equation
(4) are presented in [6, 7] and also in [12].

Effects of interacting asperities of piston ring and cylinder
liner surfaces were modelled using the mathematical model
developed by Greenwood and Tripp [3], which was precisely
described in the publication [12] of the author of this article.

Uwzgledniono takze odksztalcenia termiczne ttoka i
Scianki cylindra oraz zuzycie gtadzi cylindrowej. Szczeliny
przeptywowe miedzy pierscieniami tlokowymi i $ciankg
cylindra zdefiniowano jako przekroje przeptywowe zamkow
pierscieni, ktore zalezg od potozenia ttoka w cylindrze.

Opis matematyczny uwzglednia ponadto zmienno$¢
objetosci zdefiniowanych stref oraz wielkosci szczelin po-
migdzy pierscieniami i rowkami ttoka (wskutek pionowych
przemieszczen pierscieni) [5, 10, 13, 15].

W modelowaniu matematycznym opisanych zjawisk
wykorzystano nastepujgce rownania podstawowych praw
fizyki (tu: zapisane dla wybranej strefy objetosciowej Vol):
rownanie zachowania masy (1), rOwnanie zachowania
energii (2), rownanie stanu gazu w formie rdézniczkowej
(3), gdzie: m — masa gazu, p — ci$nienie gazu, T — tempera-
tura gazu, u — energia wewnetrzna gazu, i — entalpia gazu,
Q — cieplo wymienione przez §cianki cylindra; In — doptyw
gazu, Out — odplyw gazu, i — numer kanatu doptywowego,
j — numer kanatu odptywowego, Vol — analizowana strefa
objetosciowa.

2.3. Model przeptywu oleju w szczelinie (o $ciankach
chropowatych) pomiedzy pierscieniem i cylindrem

Dwa gtéwne przypadki przeptywu oleju w uktadzie pier-
Scien ttokowy—gtadz cylindrowa przedstawiono na rys. 2.

Do wyznaczenia sit hydrodynamicznych uzyto zmo-

dyfikowanego réwnania Reynoldsa

(dla jednowymiarowego przeptywu
lepkiego) podanego po raz pierwszy

przez Patira i Chenga [6, 7]. Rownanie
to ma zastosowanie do kazdego przy-
padku uwzgledniajgcego chropowatosé
powierzchni i przyjmuje postac (4), przy

czym: t — czas, X — wspotrzedna wzdtuz
cylindra, h — nominalna grubo$¢ filmu

olejowego, h, —S$rednia wysokos¢ szcze-
liny, p — ci$nienie hydrodynamiczne,

a) b)
XWF
1==)-X\M| | X
|
h. ) i
in i hou't
| |
: | |
111
ol
HUUUULUUELUL I
N 2 il
R R N L

Fig. 2. Scheme of a gap between the ring face and cylinder liner in the case of: a) full, b) mixed

lubrication

Rys. 2. Schemat szczeliny miedzy powierzchniq pierscienia a gladzig cylindrowg w przypadku

tarcia: a) plynnego, b) mieszanego

2.4. Model of ring’s torsional deformation and ring’s
axial movement in a piston groove

In Figure 3 a scheme of forces acting on piston rings,
action lines and distances between these forces and the centre
of gravity S of the ring cross-section for one and two lip ring
types are shown.

Typical set of equations for a single lip piston ring has
the following form:
a) in radial direction:

IF =F, +F +F, +F, —-F,-F

spr gas

=0 (5

u — osiowa predkosé tloka, p — lepko$é
dynamiczna oleju, v = 6h/0t — promie-
niowa predkos¢ pier§cienia, ¢ — $red-
nie odchylenie kwadratowe ztozonej
chropowatosci obu wspoipracujacych
powierzchni.

Znaczenie 1 opis matematyczny em-
pirycznych wspotczynnikow ¢_i ¢ oraz
warunkow brzegowych rownania (4)
podano w [6, 7, 12].

Efekty oddzialywania pomigdzy nierdwnosciami po-
wierzchni pierscienia i gladzi cylindra modelowano przy
uzyciu modelu matematycznego opracowanego przez Gre-
enwooda i Trippa [3], co opisano doktadnie w publikacji
[12].

2.4. Model odksztalcen katowych pierscieni i osiowych
przemieszczen pier$cieni w rowkach tloka

Na rysunku 3 przedstawiono schemat sit dziatajacych
na pierscienie tlokowe, kierunki i ramiona ich dziatania w
stosunku do $rodka cigzkosci S przekroju pierscienia jedno- i
dwuwargowego.
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where: F, — hydrodynamic normal force, F_— elastic direct
rough surface contact normal force, F_, —ring spring force,
Foo— back ring gas force, F ., — trailing edge gas force,
F, . — leading edge gas force.

b) in axial direction:

SF, =R, -F, -F +F

X [ON g

m
i+l _Fgl _c—‘@+bk):() (6)

imc

. a
where: R_— groove reaction )

Typowy uktad réwnan dla jednowargowego pier§cienia
ttokowego ma postac:
a) w kierunku promieniowym (5), gdzie: F, — sita normalna
hydrodynamiczna, F_— sita normalna kontaktu z chropowa-
tociami powierzchni, Fo - sita sprezystosci pierScienia,
F . — sita gazowa rozpierajgca pierscien, F , F . — sily
gazowe odpowiednio na przedniej i tylnej czesci powierzchni
slizgowej pierscienia,

b)

force, F_ — viscous friction Br

force, F_ — contact friction

force, F, | — trailing side —

gas force, F . — leading side
gl .

gas force, m — ring mass, g ‘ \J

— gravitational acceleration, M

b, — piston acceleration, ¢, g

Ar

w?
-

— ring circumference. Ar -

Using these equations, ) Fi AR
we can calculate the reaction .
force between the ring and 1A
ring-groove in every time —<E=

]
T
G:l
53
;

i
step. If the sign of this force x| |x, =
changes, the axial movement

of the ring in the ring-groove Sl Xp,
begins. At this point, the value
of the reaction force R = 0
and the axial movement of

Fig. 3. Scheme and definitions of forces acting on piston rings: a) compression or scraper ring as a single lip

ring, b) oil ring with two lips

Rys. 3. Schemat i definicje sit dzialajgcych na pierscienie tlokowe: a) jednowargowy pierscien uszczelniajqcy,

the ring relative to the piston
groove can be described by
the following differential equation:

m d*x m
——2r = _Ffﬁ _FCX +ng+| _ng _—g
c. . dt c

imc ime

0

The ring movement x_is finished if the ring reaches the
other side of the ring-groove.

The twist around the centre of gravity of the ring cross—
section (point S in Fig. 3) can be described by the following
momentum balance:

Al’
+
2

®)

IM; =F, (xg _XF11)+FC(XS _XFC)_(Ff"' TF)-

+(ng+] _ng)(%_FYSCj_FRX ‘YSC—K'9=0

Predicting the ring torsional stiffness K (according to
equation given in the paper [14]) and using the momentum
balance equation (8), the ring twist angle 6 can be calcu-
lated.

3. Experimental verification of developed models

3.1. Preliminary evaluation of developed models and
computer code
The general properties of the worked out model and
computer programme concerning hydro-dynamics and

b) dwuwargowy pierscien zgarniajgcy

b) w kierunku osiowym (6), gdzie: R_— sita reakcji $cianki
rowka, F . — sita tarcia lepkiego, F_ — sita styczna kontaktu
znierownosciami powierzchni, F , F | —sily gazowe odpo-
wiednio na przedniej i tylnej czgsci powierzchni $lizgowe;j
pier§cienia, m — masa pier§cienia, g — przyspieszenie ziem-
skie, b, — przyspieszenie tloka, ¢, — obwdd pierScienia.

Z powyzszego rownania obliczana jest sita reakcji R mie-
dzy pierscieniem i potka rowka tloka. Zmiana zwrotu tej sity
oznacza rozpoczecie przeskoku pier§cienia w rowku. Wowczas
wartos¢ sity reakcji R =0 i osiowy ruch pierscienia wzgledem
ttoka moze by¢ opisany rownaniem rézniczkowym (7).

Przemieszczenie x_pier$cienia koficzy si¢ po osiggnigciu
przez niego kontaktu z sasiednig potka rowka.

Odksztatcenie katowe wzglgedem $rodka ciezko$ci prze-
kroju pierscienia (punkt S narys. 3) moze by¢ opisane przez
réwnanie rownowagi momentow (8).

Wyznaczajac sztywnos¢ skretng K pierscienia (wedtug
zwigzku podanego w artykule [14]), mozna, w oparciu o
réwnanie rownowagi momentow (8), obliczy¢ kat 0 jego
katowego odksztatcenia.

3. Weryfikacja eksperymentalna opracowanych
modeli

3.1. Wstepna ocena opracowanych modeli i oprogra-
mowania
Ogolne wlasciwosci opracowanego modelu i programu
komputerowego dotyczacego hydrodynamiki i przeptywu

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2009 (137)

131



Modelling&simulation/Modelowania i symulacja

Analiza numeryczna funkcjonowania pakietu pierscieni ttokowych

oil flow were verified for chosen calculation examples. It
was carried out by a comparison of calculation results of
an own programme STOPF with the results of programme
LUB that was used by the marine engine designing centre
Wirtsild (in Winterthur in Switzerland) several years ago.
This work was done during one of many research periods
of the author at mentioned company. Some examples of
the hydrodynamic system: scraper rings — piston rod were
analysed. A very good compatibility of compared calculation
results was achieved.

3.2. Range of experimental investigations determining
the basis of verification

A verification of the simulation model has been done
by the author of this article for two marine Diesel internal
combustion engines. One (of smaller dimensions) is a four-
stroke engine and the other is a two-stroke engine. This work
was done during the author’s several research periods at
previously mentioned engine designing centre Wertsild. At
request of this company, the types of experimentally tested
engines have not been given.

In order to carry out the verification of the developed
model of gas flow through the labyrinth seal, the measure-
ment results of unsteady gas pressures in cylinder, among
piston rings and in crankcase (using piezoelectric sensors
mounted in the piston) were compared with appropriate
calculation results. In addition for the four-stroke engine
experimental results of axial movement of rings in piston
grooves (applying inductive sensors in the piston) and of
gas blow-by to crankcase (using a special flow—meter) were
accessible [5].

On the other hand, the experimental verification of a hy-
drodynamic model of piston rings involved a comparison of
measurement results of scraped oil volumes by a gland-box
of a two-stroke marine engine with appropriate calculation
results. Unfortunately, similar measurements for piston ring
packs of tested engines were not carried out.

3.3. Determination of the set of model parameters

The technical data of tested engines (for instance: main
dimensions, rotational speed of maximal power etc.) were
taken from the technical documentation that was made avail-
able to the author by the engine designing centre Wirtsild.
The same occurred in the case of geometrical parameters of
the system piston—rings—cylinder. They concerned dimen-
sions of piston rings (including microprofiles of sliding
surfaces — for new or worn out piston rings), chosen me-
chanical parameters of piston rings (for example: masses,
elasticity forces), piston dimensions (including ring grooves),
cylinder dimensions (including among other things surface
roughness).

Data concerning thermomechanical deformations of
piston and cylinder liner (at full engine load) were also
made available to the author by the engine designing centre.
They concerned calculation results of strength of materials
for mentioned engine parts with the use of finite element
method. The wear of cylinder liner (including 1000 hours of
engine running) was evaluated basing on regularly conducted
experimental tests by the engine designing centre Wirtsild.

oleju zweryfikowano dla wybranych przypadkow obliczenio-
wych. Polegato to na porownaniu wynikdw obliczen wiasne-
go programu o nazwie STOPF z rezultatami uzyskiwanymi
za pomocg programu komputerowego o nazwie LUB uzywa-
nego przed kilkoma laty w o$rodku konstrukcyjnym silnikow
okretowych Wirtsild (w Winterthur, w Szwajcarii). Prace
te wykonano w ramach jednego z licznych okreséw pracy
badawczej autora we wspomnianej firmie. Przeanalizowano
kilka przypadkoéw uktadu hydrodynamicznego: pierscienie
zgarniajace—ttoczysko. Uzyskano bardzo dobra zgodno$é
porownywanych wynikow obliczen.

3.2. Zakres badan eksperymentalnych stanowiacych

podstawe weryfikacji

Weryfikacje modelu symulacyjnego przeprowadzono
dla dwoch okretowych silnikéw spalinowych o zaptonie
samoczynnym. Pierwszy z nich (o mniejszych wymiarach) to
silnik czterosuwowy, a drugi — dwusuwowy. Prace te wyko-
nano we wczesniej wspomnianym osrodku konstrukcyjnym
Wirtsild. Zgodnie z zyczeniem tego osrodka, nie podano
oznaczenia typow silnikow, ktorych dotycza wyniki badan
eksperymentalnych.

W celu przeprowadzenia weryfikacji opracowanego
modelu przeptywu gazu przez uszczelnienie labiryntowe
pierscieni, poréwnano wyniki pomiaréw nieustalonego
ci$nienia gazu w cylindrze silnika, migdzy pier§cieniami
oraz w skrzyni korbowej (przy uzyciu czujnikow piezo-
elektrycznych zamontowanych w tloku) ze stosownymi
wynikami obliczen. Dla silnika czterosuwowego dostepne
byly ponadto wyniki pomiaréw osiowych przemieszczen
pierscieni w rowkach ttoka (z zastosowaniem czujnikdéw
indukcyjnych w tloku), a takze natezenia przedmuchu gazu
do skrzyni korbowej (przy uzyciu specjalistycznego prze-
ptywomierza) [5].

Natomiast weryfikacja eksperymentalna modelu hydro-
dynamiki pierscieni dotyczyta porownania wynikow pomia-
réw objetosci zgarnianego oleju przez dtawnice dwusuwo-
wego silnika okrgtowego ze stosownymi wynikami obliczen.
Niestety nie byly wykonywane analogiczne pomiary dla
pakietow pierscieni ttokowych badanych silnikow.

3.3. Okreslenie zbioru parametrow modeli

Dane techniczne badanych silnikow (np. wymiary
gtéwne, predkos¢ obrotowa odpowiadajaca maksymalnej
mocy itp.) zaczerpni¢to z dokumentacji technicznej udo-
stepnionej autorowi przez o$rodek konstrukcyjny silnikow
Wiirtsild. Tak samo postapiono w przypadku parametrow
geometrycznych uktadu tlok—pier§cienie—cylinder. Obej-
mowaly one: wymiary pier§cieni (w tym mikroprofile ich
powierzchni wspotpracujacych z cylindrem — dla pier$cieni
nowych, badz zuzytych), wybrane parametry mechaniczne
pier§cieni (np. masy, sity sprezystosci), wymiary ttoka (w
tym rowkow pierscieniowych), wymiary cylindra (w tym
m.in. chropowato$¢ powierzchni).

Dane dotyczace odksztatcen termomechanicznych ttoka
i tulei cylindrowej (dla pelnego obciazenia silnika) udo-
stepnit takze osrodek konstrukcyjny silnikow. Stanowity
one wyniki obliczen wytrzymato$ciowych wspomnianych
czescei z uzyciem metody elementéw skonczonych. Zuzycie
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The basic thermodynamic data of the engine (for example:
gas pressure and temperature in cylinder and in crankcase,
average temperatures of piston rings, thermal state of piston
and cylinder surface etc.) were also made available. These
data had been obtained as calculation or experimental results.
In addition the engine designing company provided infor-
mation concerning physical properties of oil (for example
temperature-dependence of oil viscosity).

Alot of important information has been gathered from the
literature [5, 10]. Among other things, it concerned thermo-
dynamic and flow parameters, such as gas flow coefficients
through the canals of the labyrinth piston—rings— cylinder,
heat transfer coefficients between gas and walls of this laby-
rinth etc. The final selection of these parameters values was
done by taking into account the known compatibility criteria
of numerical calculations and experimental results.

3.4.Compatibility criteria of simulation
and experimental results

As compatibility criteria of numerical simulation and
experimental results the farther mentioned parameters were
assumed [1]. They mainly concern function variations versus
crank angle of an internal combustion engine.

Mean square deviation of measured and calculated
function:

1 n
= J— )= . 2 9
o \/1’1 IZZI: [fmeas (Xl ) fcalc (Xl )] ( )

where: f  —value of compared function for i — th value of
argument x (for instance: time t, crank angle a, x — coordi-
nate along cylinder liner) obtained from measurements, f_
— value of compared function for i — th value of argument x
obtained from numerical calculation, n — number of points
of analysed function f___  (x).

a) Maximum value of differences between measured and

calculated functions:

Afmax = mnaX [fmeas (X i )_ fca\lc (X i )] (10)
i=1

b) Pearson’s linear correlation coefficient of measured and
calculated function:

z [fmeas (Xi )_ fxz:;as] '[fcalc (Xi )_ f(?a\Ic]
i=1

I'meas/calc: N o (1 1)
\/z [fmeas (Xi )_ fr?lzas ]2 : z [fcalc (Xi )_ fc?ic ]2
i=] i=1

where: f* — average value of measured function, fj, —

average value of calculated function.

3.5. Experimental verification of operation quality of
the models
3.5.1. Gas flow through the labyrinth seal of a four-stroke
engine
A four-stroke marine engine of Wirtsild company was
tested as regards gas flow through the labyrinth seal of
piston rings. At request of this company, the variations

gtadzi cylindrowej (przypadajace na 1000 godzin pracy sil-
nika) wyznaczono na podstawie regularnie prowadzonych
badan eksperymentalnych przez osrodek konstrukcyjny
silnikow Wiirtsild. Udostgpniono takze podstawowe dane
termodynamiczne silnika (np. ci$nienie i temperaturg gazu
w cylindrze i skrzyni korbowej, $rednie temperatury pier-
Scieni tlokowych, stan cieplny powierzchni ttoka i cylindra
itp.). Dane te uzyskano w wyniku obliczen wzglgdnie badan
eksperymentalnych. Ponadto firma konstrukcyjna silnikow
zapewnita informacje dotyczace wlasciwosci fizycznych
oleju (np. zalezno$¢ jego lepkosci od temperatury).

Wiele istotnych informacji zaczerpnigto ze zrodet litera-
turowych [5, 10]. Dotyczyly one migdzy innymi parametréw
termodynamiczno-przeptywowych, takich jak: wspotczyn-
niki przeplywu gazu przez kanaty labiryntu tlok— pierscie-
nie—cylinder, wspotczynniki przejmowania ciepta miedzy
gazem 1 Sciankami tego labiryntu itp. Ostatecznego doboru
warto$ci tych parametrow dokonano, kierujgc si¢ znanymi
kryteriami zgodnosci wynikow obliczen symulacyjnych i
badan eksperymentalnych.

3.4. Kryteria zgodno$ci wynikéw badan symulacyjnych
i eksperymentalnych

Jako kryteria zgodnos$ci wynikow obliczen symulacyj-
nych i badan eksperymentalnych przyjeto wymienione dalej
wielkosci [1]. Dotycza one glownie przebiegéw w funkcji
kata obrotu watu korbowego silnika spalinowego.

a) Srednie odchylenie kwadratowe przebiegu zmierzo-
nego i obliczonego wyraza wzor (9), gdzie: £ — warto§¢
porownywanej funkcji dla i-tej warto$ci argumentu x (np.
czasu t kata obrotu watu korbowego a, wspotrzednej x
wzdhuz gladzi cylindrowej) otrzymana w wyniku przepro-
wadzonych pomiarow, f | —warto$¢ poréwnywanej funkcji
dla i-tej wartosci argumentu x uzyskana w wyniku przepro-
wadzonych obliczen symulacyjnych, n — liczba punktéw
analizowanej funkcji f = (x).

b) Warto$¢ maksymalna réznic przebiegdw zmierzonych
i obliczonych — wzor (10).

¢) Wspotczynnik korelacji liniowej Pearsona przebiegu
zmierzonego i obliczonego (11), gdzie: f* —warto$¢ $red-
nia przebiegu zmierzonego, f;,. —warto$¢ srednia przebiegu
obliczonego.

3.5. Weryfikacja eksperymentalna jakoS$ci pracy
modeli

3.5.1. Przeplyw gazu przez uszczelnienie labiryntowe silnika
czterosuwowego

Czterosuwowy silnik okretowy firmy Wirtsild zbadano
pod wzgledem przeptywu gazu przez uszczelnienie labiryn-
towe pierscieni ttokowych. Zgodnie z zyczeniem tej firmy,
przebiegi ci$nien gazu oraz osiowe przemieszczenia pierscie-
ni przedstawiono jako wielko$ci bezwymiarowe (p/p_  oraz
x/x__ ) odniesione do warto$ci maksymalnych (odpowiednio
ci$nienia p_ w cylindrze oraz luzu osiowego x_ danego
pier$cienia w rowku tloka). Z tego wzgledu nieznane dla
czytelnika pozostajg warto$cip _ orazx_ .

Na rysunku 4 pokazano przebieg wzglgdnych zmian ci-
$nienia gazu w pakiecie pierscieni ttokowych czterosuwowe-
go silnika Wirtsild w funkcji kata obrotu watlu korbowego.
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of gas pressure and axial movement of rings in piston
grooves are presented as dimensionless parameters
(p/p,,, and x/x ) related to maximum values (of pressure
pmax in cylinder and axial clearance x__of the ring in a
piston groove). Therefore the values of p,and x _ are
not known for the reader.

In Figure 4 variations of relative gas pressure in a piston
ring pack of the Wirtsild four-stroke engine as a function
of crank angle are shown. The numerical calculation is
done on the basis of known cylinder pressure variation and
gas leakage through the labyrinth sealing of the piston ring
pack (orifices corresponding ring end gaps and ring-side
crevices).

Then in Fig. 5 a comparison of dimensionless gas
pressure p,/p, (measured and calculated) for the vol-
ume region between piston rings | and 2 (Fig. 1) as a
function of crank angle is presented. However in Tab. 1
appropriate parameters that characterize this comparison
are presented. The values of these parameters prove that
a satisfactory compatibility of the analysed variation of
gas pressure has been achieved. A small discrepancy
between the values of measurements and calculations
mainly results from simplification assumptions of the
model (chapter 2.1) and possible errors of measurements
and signal recording.
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Fig. 4. Relative gas pressure variations versus crank angle: p,/p_ —in

combustion chamber, p,/p,  —among the 1* and 2™ piston ring (calcu-
lated), p/p, . — in crankcase

Rys. 4. Przebiegi zmiennosci wzglednych cisnien gazu w funkcji kqta
obrotu watu korbowego: p /p,  —w cylindrze, p /p, — miedzy pierscie-
niami 1i 2 (obliczone), p /p, . —w skrzyni korbowej

max

In Figure 6 a comparison of (measured and calculated)
relative axial movement x /x__of'the first piston ring (com-
pression ring) in the piston groove as a function of crank
angle is shown. Chosen parameters that characterize this
comparison are presented in Tab. 2. A small time lag between
both piston ring movements (measured and calculated) of
this piston ring is observed. Nevertheless, a satisfactory
qualitative compatibility of both compared functions has
been achieved.

Obliczenia numeryczne przeprowadzono w oparciu o znany
przebieg zmian ci$nienia gazu w cylindrze i przedmuchow
gazu przez uszczelnienie labiryntowe pakietu pierscieni
tlokowych (szczeliny przeptywowe zamkow pierscieni oraz
miedzy pierscieniami i rowkami tloka).

Na rysunku 5 przedstawiono poréwnanie wzglednych
zmian ci$nienia gazu p,/p, (zmierzonych i obliczonych)
dla strefy objetoSciowej miedzy pierscieniami 1 12 (rys. 1)
w funkcji kata obrotu walu korbowego silnika. W tabeli 1
zamieszczono natomiast stosowne wielkos$ci charakteryzujace
to poréwnanie. Swiadcza one o uzyskaniu zadowalajacej
zgodnosci analizowanego przebiegu cisnienia gazu. Niewielka
rozbiezno$¢ miedzy wynikami pomiardéw i obliczen wynika
gldwnie z uproszczen przyjetych w modelu (podrozdz. 2.1)
oraz ewentualnych btedéw pomiaru i rejestracji sygnatow.

Na rysunku 6 zaprezentowano poréwnanie wzglednego
osiowego przemieszczenia x /X (zmierzonego i obliczo-
nego) pierscienia 1 (uszczelniajagcego) w obrebie rowka
tloka w funkcji kata obrotu walu korbowego. Wybrane
wielko$ci charakteryzujace to poréwnanie przedstawiono
w tab. 2. Obserwuje si¢ nieznaczne przesuni¢cie czasowe
przemieszczenia (zmierzonego i obliczonego) dla tego pier-
$cienia. Mimo to uzyskano wystarczajaco dobrag zgodnos¢
jako$ciowa obu pordwnywanych przebiegow.
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Fig. 5. Comparison of relative gas pressure variation p,/p, (measured

and calculated) in the volume between the 1* and 2™ piston ring (Fig. 1)
as a function of crankshaft rotation

Rys. 5. Poréwnanie relatywnego cisnienia gazu p /p, (zmierzonego
i obliczonego) w objetosci miedzy pierscieniami 1i 2 (rys. 1) w funkcji
kqta obrotu watu korbowego

Wynik pomiaru wykazuje jednak pewna niescistos¢. Przy
przeskoku pierscienia do gornej potki rowka jego wzgledny
wznios X /X przyjmuje wartos¢ wigkszg niz 1. Ponadto
przy powrocie do dolnej potki rowka ttoka wzgledny wznios
pierscienia jest mniejszy od 0. Swiadczy to o przekroczeniu
nominalnego osiowego luzu pier§cienia w rowku ttoka. Po-
tencjalng przyczyna tego moze by¢ niedoktadno$¢ pomiaru
wynikajaca z trudnosci wyznaczenia przemieszczenia pier-
Scienia w czasie posuwisto-zwrotnego ruchu tloka.

Nastepng poréwnywang wielko$cig jest natgzenie
przeptywu gazu przez uszczelnienie labiryntowe pierscieni
tlokowych do skrzyni korbowej silnika. W tabeli 3 zesta-
wiono zmierzone i obliczone wartosci przedmuchdw spalin
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Table 1. Compatibility of relative gas pressure p,/p,

Tabela 1. Zgodnosé przebiegdw zmiennosci relatywnego cisnienia gazu p /p

max

max

variations (measured and calculated)

(zmierzonego i obliczonego)

Ratio of average values (of calcu-

lated and measured results)/stosu-

nek wartosci Srednich (przebiegu
obliczonego do zmierzonego)

Relative difference of maximal
values (measured and calculated)/
wzgledna réznica wartosci szczyto-
wych (zmierzonych i obliczonych)

Ratio of mean square deviation to
measured maximal value/stosunek
Sredniego odchylenia kwadratowego
do zmierzonej wartosci szczytowej

Correlation coefficient (of
measured and calculated results)/
wspolczynnik korelacji (przebiegu

zmierzonego i obliczonego)

13.6 % 1.18

10.77 %

0.98

But the measurement result shows a certain inaccuracy. In
case of the piston ring jumping to the upper shelf of piston groove,
the relative lift x /x___of the ring shortly exceeds the value 1. In
addition, when coming back to the lower shelf of piston groove,
the relative lift of the ring is lower than 0. It proves that the nomi-
nal axial clearance of the ring in piston groove is exceeded. The
possible reason of this fact might be the measurement inaccuracy,
which results from difficulties in determining the ring movement
during the reciprocating motion of the piston.

The next compared parameter is a gas blow-by through
the labyrinth seal of piston rings into the engine crankcase.
In Tab. 3 the measured and calculated values of the exhaust
gas blow-by and the quotient of the calculated to measured
value are given. A very good compatibility of both results
has been achieved.

3.5.2. Volumes of scraped oil by gland-box of a two-stroke
marine engine

The next engine used for the verification was a tur-
bocharged two-stroke marine Diesel engine designed by
Wiirtsild company [2, 8]. This engine is equipped in two seal
systems that were included for experimental verification:

Table 2. Compatibility of relative ring lift x /x

oraz podano stosunek wielkosci obliczonej do zmierzone;.
Uzyskano bardzo dobra zgodnos$¢ obu wynikow.

1.4
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Fig. 6. Comparison of relative ring lift x /x__of the 1 (compression)
ring in piston groove (measured and calculated) as a function of
crankshaft rotation

Rys. 6. Porownanie relatywnego przemieszczenia 1. pierscienia (uszczel-
niajgcego) w rowku tloka x /x,  _(zmierzonego i obliczonego) w funkcji

kata obrotu watu korbowego

. in piston groove (measured and calculated)

a;

Taela 2. Zgodnos¢ relatywnego przemieszczenia pierscienia w rowku tloka x /x  _(zmierzonego i obliczonego)
max

Ratio of average values (of calculated and measured results)/stosunek
wartosci srednich (przebiegu obliczonego do zmierzonego)

Correlation coefficient (of measured and calculated results)/wspotczyn-
nik korelacji (przebiegu zmierzonego i obliczonego)

0.75

0.86

Table 3. Compatibility of gas blow-by to the engine crankcase (measured and calculated)

Tabela 3. Zgodnos¢ przedmuchu gazu do skrzyni korbowej (zmierzonego i obliczonego)

Measured value/wielkos¢ zmierzona

[dm3/min] [dm?/min]

Calculated value/wielkos¢ obliczona

Quotient of calculated and measured value/stosunek wielkosci
obliczonej do zmierzonej [—]

83.1 82.2

0.989

a) labyrinth seal of piston rings,

b) pack of seal and scraper rings making a gland-box that
separates the piston underside from crankcase of the
engine.

In this paper verification results for the gland—box are
presented.

The purpose of a gland—box is to separate the piston
underside as tight as possible from the crankcase. The en-
gine designing centre Wirtsild made available to the author
measurement results of scraped oil volumes by the gland-
box of chosen engine. Special oil tanks were installed in the
tested engine, where lubricating oil flew in. Then oil volumes
scraped up to piston underside and down to crankcase during
24 hours of engine running were measured.

3.5.2.0bjetosci zgarnianego oleju przez dtawnice dwusuwo-
wego silnika okretowego
Nastepnym silnikiem wykorzystywanym przy weryfi-

kacji byt dwusuwowy, turbodotadowany silnik okretowy o

zaplonie samoczynnym, skonstruowany w firmie Wartsild

[2, 8]. Jest on wyposazony w dwa uktady uszczelniajace

obejmujace zakres przeprowadzonej weryfikacji ekspery-

mentalnej:

a) uszczelnienie labiryntowe pierscieni ttokowych,

b) pakiet pierscieni uszczelniajaco-zgarniajacych
stanowigcych dtawnice oddzielajaca przestrzen pod
tlokiem od skrzyni korbowej silnika.

W tym artykule przedstawiono jedynie weryfikacje
wynikéw dla dtawnicy.
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One of many input parameters of the simulation program
is the velocity of oil fog deposition on a free surface of piston
rod. This parameter has been chosen in such a way that a good
compatibility between measured and calculated oil volumes
scraped down into crankcase has been achieved. In Table 4
a comparison of measured and calculated parameters and a
percent scatter of results are given.

Zadaniem dtawnicy jest mozliwie szczelne oddzielenie
przestrzeni pod tlokiem od skrzyni korbowej silnika. Wy-
niki pomiaréw zgarnianych objetosci oleju przez dlawnice
wybranego silnika udostepnita Wertsild. W badanym silniku
zamontowano odpowiednie naczynia, do ktorych sptywat
olej. Nastgpnie zmierzono obje¢tosci oleju zgarniane do gory
do przestrzeni pod tlokiem oraz w dot do skrzyni korbowe;j
w ciggu 24 godzin pracy silnika.

Table 4. Compatibility of the scraped oil quantities (measured and calculated) by the gland-box

Tabela 4. Zgodnos¢ zgarnianych ilosci oleju przez dlawnice (zmierzonych i obliczonych)

Analyzed volumes of lubricating oil/analizowa-
ne objetosci oleju smarujgcego

Average value of measured para-
meter/ srednia wartos¢ wielkosci

Relative difference of measured and
calculated value/wzgledna réznica

Calculated value/
wielkos¢ obliczona

skrzyni korbowej

zmierzonej [dm*/24h] [dm?/24h] wielko$ci zmierzonej i obliczonej
Quantlty scraped to Plston unfiermde/zlosc zgar- 3 7952 9.35%
niana do przestrzeni pod ttokiem
Quantity scraped to crankcase/ilos¢ zgarniana do 12000 11020 317 %

4. Calculation results concerning piston ring pack
operation

For the analysis of the ring pack operation, a ring pack
consisting of a single one-lip sealing (compression) ring,
single one-lip scraping ring and a single two-lip scraping
ring typically used in spark ignition engines of middle class
automobiles has been selected.

The surface geometry of the piston ring package (vertical
dimensions are 1000 times greater than horizontal ones) is
depicted in Fig. 7.

In the following figures variations of some physical
parameters as functions of the crankshaft rotation angle,
beginning from the piston bottom dead centre (BDC) of the
four-stroke engine operation (0°) are shown. In this case the
end of compression phase is at 180° of crank angle (piston
top dead centre — TDC).

W

oil

cylinder liner

Fig. 7. Ring pack geometry under consideration

Rys. 7. Geometria analizowanego pakietu pierscieni tlokowych

A linear temperature distribution of the cylinder wall
from 120 to 200°C has been assumed. The temperature vari-
ation results in differences in local oil viscosity values.

In Figure 8 gas pressure variations in a piston ring pack as
a function of crank angle are shown. The numerical calcula-
tion is done on the basis of known cylinder pressure variation
and gas leakage through the labyrinth sealing of the piston
ring pack (orifices corresponding ring end gaps and ring-side
crevices). One can notice the existence of phases of a relatively
high pressure load on the upper (compression) ring.

Jedna z wielu wielkos$ci wejsciowych programu symu-
lacyjnego byla szybko$¢ osiadania mgly olejowej na swo-
bodnej powierzchni tloczyska. Wielkos$¢ te dobrano w ten
sposob, aby uzyska¢ zadowalajaca zgodno§¢ zmierzonych
i obliczonych objetosci zgarnianego oleju w dot do skrzyni
korbowej. W tabeli 4 przedstawiono poréwnanie wielko$ci
zmierzonych i obliczonych oraz procentowy rozrzut wy-
nikow.

4. Wyniki obliczen dotyczacych funkcjonowania
pakietu pierscieni ttokowych

Do analizy funkcjonowania pakietu pier§cieni wy-
brano pakiet pierscieni sktadajacy si¢ z jednowargowego
pierscienia uszczelniajacego, jednowargowego pierscienia
zgarniajacego i dwuwargowego pierscienia zgarniajacego —
typowy pakiet dla silnika o zaptonie iskrowym samochodu
klasy $redniej.

Geometria powierzchni ($lizgowych) pakietu pier§cieni
ttokowych (wymiary pionowe powigkszono 1000 razy w
stosunku do poziomych) przedstawiona jest na rys. 7.
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Fig. 8. Gas pressure variations p, versus crank angle: p, —in combustion
chamber, p, — among the 1* and 2" piston ring, p, — in crankcase
Rys. 8. Przebiegi zmiennosci cisnien gazu p, w funkcji kqta obrotu watu
korbowego: p,—w cylindrze, p, — migdzy pierscieniami 1 i 2,
p;—w skrzyni korbowej
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In Figure 9 ring axial lifts in piston grooves as a func-
tion of crank angle for analysed engine are shown. Due to
big changes of piston acceleration the axial movements of
the 1* and 3" (Fig. 1) piston rings within their grooves can
be observed. This phenomenon takes place twice during
the whole cycle (0°-720°) of the four—stroke engine. The
2nd piston ring (Fig. 1) is strongly pressed by the gas force
against the lower flank of piston groove and does not move
during the compression and expansion strokes. But then
during the exhaust and suction strokes the mentioned gas
force is less important and two lifts of the 2™ piston ring
within its groove can be observed. Gas pressure variations
near the crank angle of 540° are followed by oscillations of
axial movement of the 1** and 2™ piston ring.

The nominal axial clearance of the first and second ring
in piston grooves equals 0.20 mm and for the third piston
ring — 0,25 mm. After each short lasting ring movement in
a piston groove follows a change of the acting point of the
reaction force R to the other shelf of piston groove and
also a sign change of this force (Fig. 3). However during
the ring movement between both piston groove shelves, the
force R = 0.

Rapid ring lifts are accompanied by short lasting, but
big changes of gas flow areas between rings and piston
grooves. They are much bigger than flow areas of ring end
gaps, because the opening ranges include the whole piston
circumference. In this case temporary rapid changes of gas
blowby should be expected.

The hydrodynamic force acts in the radial direction on
the ring, which must be compensated by the spring, gas
pressure and friction forces in the cylinder groove. The
inertia force in the radial direction has been neglected due
to very small values of the radial ring velocity. In Fig. 10
the hydrodynamic force for each piston ring necessary for
compensating both the gas pressure and radial forces result-
ing from the ring stiffness is presented. The variations of
hydrodynamic forces look similar to variations of inter-ring
gas pressures (Fig. 8). In some working phases, the radial
gas force F (Fig. 3) acting to increase the ring diameter is
many times greater than the natural force of the ring stiffness
Fo in the same direction (for example: F,.= 375 N/m for
the compression ring).

Additionally, in the mixed lubrication cases the elastic
radial contact forces are expected. In Figure 11 variations
in radial components of elastic contact forces are visible.
These forces occur in the case of a high gas pressure and low
oil viscosity caused by high temperature near the top dead
centre. It should be noticed that the values of elastic contact
forces are much lower than hydrodynamic forces acting on
rings (compare Figs. 10 and 11).

Analysing the calculation results it can be concluded
that hydrodynamic forces are generated by relatively low
pressure acting on a big surface in contrary to high pressure
elastic contacts concentrated on a very small elastic contact
area. Due to that the elastic contact seems to be responsible
for the wear process.

Na zaprezentowanych dalej wykresach przedstawiono
przebiegi zmian wybranych parametrow fizycznych w
funkcji kata obrotu walu korbowego, rozpoczynajac od
dolnego martwego potozenia (DMP) cyklu pracy silnika
czterosuwowego. W tym przypadku koniec suwu sprezania
odpowiada 180° obrotu watu korbowego (goérne martwe
polozenie tloka — GMP).

Zatozono liniowy rozktad temperatury na tulei cylindro-
wej od 120 do 200°C. Zmiany temperatury wywotuja lokalne
réznice lepkosci oleju.

Na rysunku 8 pokazano zmiany ci$nienia gazu w obrgbie
pakietu pierscieni ttokowych w funkcji kata obrotu watu
korbowego. Obliczenia numeryczne przeprowadzono w
oparciu o znany przebieg zmian ci$nienia gazu w cylindrze i
przedmuchoéw gazu przez uszczelnienie labiryntowe pakietu
pierscieni ttokowych (szczeliny przeplywowe zamkow pier-
$cieni oraz miedzy pierScieniami i rowkami tloka). Mozna
zauwazy¢ przedziaty (kata obrotu watu korbowego) o sto-
sunkowo wysokim ci$nieniu obcigzajacym gorny pierscien
uszczelniajacy.
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Fig. 9. Variation of ring lift X in piston groove for each piston ring
(i — ring number) versus crank angle

Rys. 9. Zmienno$¢ osiowych przemieszczen X, pierscieni w rowkach tloka
w funkcji kqta obrotu watu korbowego (i — numer pierscienia)

Na rysunku 9 przedstawiono osiowe wzniosy pierscieni
wzgledem rowkow tloka w funkcji kata obrotu walu kor-
bowego dla analizowanego silnika. Z uwagi na znaczne
zmiany przyspieszen tloka obserwuje si¢ przemieszczenia
osiowe 1.1 3. pierscienia (rys. 1) w obrgbie rowkow ttoka. To
zjawisko wystepuje dwa razy na cykl pracy (0°-720°) silnika
czterosuwowego. Natomiast drugi pierscien ttokowy (rys.
1) jest pod wptywem sity gazowej na tyle mocno dociskany
do dolnej potki rowka w suwach sprezania i rozpr¢zania, ze
nie moze si¢ od niej wowczas oderwac. Jednakze w naste-
pujacych potem suwach wydechu i ssania wspomniana sita
gazowa staje si¢ mniej znaczaca i obserwuje si¢ dwa wzniosy
2. pierscienia w rowku tloka. Wahania ci$nienia gazu w
okolicy 540° skutkuja wahaniami osiowych przemieszczen
1.1 2. pierScienia. Nominalne osiowe luzy 1. i 2. pierscie-
nia w rowkach ttoka wynosza 0,2 mm, a dla 3. pierscienia
ttokowego — 0,25 mm. Kazdy z natury krotkotrwaty prze-
skok pierscienia spowoduje przesunigcie punktu dziatania
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Fig. 10. Variation of hydrodynamic force Fh_i for each piston ring versus
crank angle (i — lip number of piston ring pack — Fig. 7)

Rys. 10. Zmiennos¢ sit hydrodynamicznych Fh_i pierscieni tlokowych w
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Fig. 11. Variation of radial component of contact force F_, for each pis-
ton ring versus crank angle (i — lip number of piston ring pack — Fig. 7)

Rys. 11. Zmienno$¢ promieniowych sit kontaktu F, , pierscieni ttokowych
w funkcji kqta obrotu watu korbowego (i — numer wargi pakietu
pierscieni —rys. 7)

The hydrodynamic friction forces as functions of the
crankshaft rotation were calculated and presented in Fig.
12. These forces significantly depend on piston velocity.
For this reason the highest values of hydrodynamic friction
forces should be noticed at crank angles, where the maximum
piston velocity is reached. These forces could be neglected
in the piston motion phases corresponding to low velocity
near the reverse points.

Near the top dead centre (at high oil temperature) the
additional tangential components of elastic contact forces
(friction forces) should be noticed (Fig. 13). The sign change
of these forces at TDC results from the sign change of piston
velocity.

The oil film thickness was calculated from the pressure
distribution in the gap between the ring land and cylinder
liner. In addition the temperature variation along the cylin-
der liner results in differences in local oil viscosity values.
In order to take this effect into account, the assumed linear
temperature distribution along the liner was applied for nu-
merical calculation of hydrodynamic lubrication of piston
ring pack.

sity reakcji R do przeciwlegtej potki rowka ttoka i zmiang
znaku tej sity (rys. 3). Jednakze w czasie samego przeskoku
pomiedzy dwoma potkami rowka ttoka, sita R = 0.

Przeskokom piericieni towarzysza krotkotrwate, ale duze
zmiany przekrojow przeptywu gazu miedzy pier§cieniami
a potkami rowkow tloka. Sg one znacznie wigksze od prze-
krojow przeptywu przez zamki pierscieni, gdyz oznaczaja
otwarcie szczelin na caltym obwodzie pierscienia. W tym
przypadku oczekiwac nalezy krotkotrwatych, gwattownych
zmian przedmuchu gazu.

Sita hydrodynamiczna dziata w kierunku promieniowym
na pierscien ttokowy 1 musi by¢ skompensowana przez site
sprezystosci, ci$nienia gazu i tarcia w rowku tloka. Zanie-
dbano site bezwtadnosci w kierunku promieniowym z uwagi
na bardzo mate wartosci promieniowej predkosci pierscienia.
Na rysunku 10 zobrazowano sity hydrodynamiczne dla kaz-
dego pierscienia ttokowego potrzebne do skompensowania
sit wynikajacych z ci$nien gazu i ze sprezysto$ci pierscieni.
Zmiennos¢ sit hydrodynamicznych wyglada podobnie, jak
zmiennosci ci$nien gazu miedzy pierScieniami (rys. 8).
W pewnych fazach pracy silnika promieniowa sita gazowa
F. (rys. 3), powodujaca zwigkszanie $rednicy pierscienia,
jest wielokrotnie wigksza od naturalnej sily sprezystosci
pierscienia Fspr dziatajacej w tym samym kierunku (np.:
F,.= 375 N/m dla pierscienia uszczelniajacego).

W przypadku tarcia mieszanego mozna spodziewac si¢
dodatkowo wystepowania promieniowych sit sprezystego
kontaktu (z chropowatosciami powierzchni). Na rysunku 11
widoczne sg przebiegi zmian sktadowych promieniowych sit
kontaktu. Sity te pojawiajg si¢ w przypadku wysokich ci$nien
gazu 1 niskiej lepkosci oleju spowodowanej przez wysoka
temperature w okolicach gornego martwego punktu tloka.
Nalezy odnotowac, ze wartosci sit sprezystego kontaktu sg
znacznie mniejsze od sit hydrodynamicznych dziatajacych
na pierscienie (por. rys. 101 11).

Analizujac wyniki obliczen, mozna wnioskowac, ze sity
hydrodynamiczne powstaja przy wzglednie niskich cisnie-
niach dziatajacych na duzej powierzchni, w przeciwienstwie
do wysokich cisnien sprezystego kontaktu skoncentrowane-
go na bardzo matej powierzchni styku. Wydaje sie, ze z tego
powodu zjawiska sprezystego kontaktu sa odpowiedzialne
Za proces zuzycia.

Obliczone przebiegi sit tarcia hydrodynamicznego w
funkcji kata obrotu watu korbowego zaprezentowano narys.
12. Sity te w znaczacy sposob zalezg od predkosci tloka. Z
tego wzgledu najwieksze wartosci hydrodynamicznych sit
tarcia sa widoczne dla katow obrotu watu korbowego, gdzie
osiggana jest maksymalna predkos¢ ttoka. Sity te moga by¢
pominiete w fazach ruchu tloka odpowiadajacych niskiej
predkosci blisko punktow zwrotnych.

Blisko gornego zwrotnego punktu ttoka (gdzie panuje
wysoka temperatura oleju) widoczne sg dodatkowo sktado-
we styczne sit sprezystego kontaktu (sity tarcia) (rys. 13).
Zmiana znaku tych sil w gornym martwym potozeniu (GMP)
ttoka wynika ze zmiany znaku predkosci tloka.

Grubos¢ filmu olejowego obliczono na podstawie rozkta-
du ci$nienia w szczelinie miedzy wargg pierscienia i tulejg
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cylindrowa. Ponadto zmienno$¢ tempera-
tury wzdtuz tulei cylindrowej powoduje

roznice lokalnych wartosci lepkosci oleju.
W celu uwzglednienia tego zjawiska, w

obliczeniach numerycznych hydrodyna-

micznego smarowania pakietu pierscieni
tlokowych zatozono liniowy rozktad tem-

peratury wzdtuz tulei cylindrowe;.
Ruch pakietu pier§cieni zgarniajacych

i rozprowadzajacych olej na tulei cylin-
drowej pozostawia po kilku cyklach pracy

(silnika) profil filmu olejowego pokazany
na rys. 14. Dobrze widoczny jest nierow-
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Fig. 12. Variation of hydrodynamic friction force F, , for each piston ring versus crank angle

(i — lip number of piston ring pack — Fig. 7)

Rys. 12. Zmiennos¢ sit tarcia ptynnego F, , pierscieni tlokowych w funkcji kqta obrotu watu

korbowego (i — numer wargi pakietu pierscieni — rys. 7)

The motion of the ring pack scraping and distributing
oil on the cylinder liner leaves the oil film profile shown
in Fig. 14 after a few cycles of operation. An uneven oil
film distribution along the cylinder liner can be clearly
seen. Low film thickness near the piston top dead centre
(TDC) and peaks of accumulated oil near the leading ring
lips should be noticed. The minimum oil film thickness
at TDC is about 0.2-0.3 pm and can be compared with
RMS roughness of the cylinder liner that equals 0.22 pum.
The very low local film thickness values near TDC can be
explained by the existence of high gas pressure and tem-
perature values existing in this area during the compression
and working phases of engine operation. Due to high gas
forces piston rings are strongly pressed against the cylinder
surface. On the other hand, high temperature reduces the
oil viscosity.

nomierny rozktad filmu olejowego wzdtuz
gladzi cylindrowej. Zauwazy¢ mozna mata
grubo$¢ warstwy (oleju) blisko gornego
martwego punktu (GMP) oraz lokalne
wzrosty grubosci zakumulowanego oleju
przy przednich wargach pierscieni.

Minimalna grubos$¢ filmu olejowego
w GMP tloka wynosi okoto 0,2-0,3 um i
moze by¢ poréwnana ze $rednim odchyle-
niem kwadratowym (RMS) chropowatosci gtadzi cylindro-
wej rownym 0,22 pm. Tak mata grubos¢ filmu olejowego
moze by¢ ponadto wyjasniona istnieniem w tym obszarze
bardzo duzych cisnien i temperatur gazu wystepujacych
podczas suwu sprezania i rozprezania w cyklu pracy silnika.
Wskutek wysokich ci$nien gazu pierscienie thokowe sg moc-
no dociskane do powierzchni cylindra, natomiast wysoka
temperatura obniza lepkos¢ oleju.

Przebiegi zmian katowych odksztalcen poszczegdlnych
pierscieni pokazano na rys. 15. Maksymalne warto$ci od-
ksztatcen katowych pojawiaja si¢ w zakresie katow obrotu
watu korbowego odpowiadajacych wysokim cisnieniom
gazu w cylindrze i osiggaja wartosci: —6,8° (minut) dla pierw-
szego (gornego) pierscienia, —2,6’ dla drugiego pierscienia i
—0,9’ dla trzeciego pierscienia.

720

Variation of the twist angle for = 100 - . \
each ring is shown in Fig. 15. Maximal g 80 , . :
values of the twist angle appear in the "% g : : :
phases of piston motion corresponding - 40 Fl ' :
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of the twist angle (Fig. 3). It should be
observed that different twist angles of
the considered rings result from different
shapes of the scraper and compression
ring lips (Fig. 7).
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Fig. 13. Variation of tangential component of contact force F_, for each piston ring versus crank

angle (i — lip number of piston ring pack — Fig. 7)

Rys. 13. Zmiennos¢ osiowych sit kontaktu F.__pierscieni tokowych w funkcji kqta obrotu watu

ex i

korbowego (i — numer wargi pakietu pierscieni —rys. 7)

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2009 (137)

139



Modelling&simulation/Modelowania i symulacja Analiza numeryczna funkcjonowania pakietu pierscieni ttokowych

6 Przebieg zmiennos$ci odksztatcenia
| katowego 2. pierscienia (uszczelniajaco-

|| zgarniajacego) rozni si¢ od analogicznego

przebiegu dla 1. pierscienia (uszczelniaja-
4 cego). Odksztatcenie katowe pierscienia
uszczelniajacego zmienia znak, podczas gdy
odksztatcenie katowe pierscienia uszczelnia-
jaco-zgarniajgcego ma przewaznie ten sam
znak (rys. 3). Nalezy zauwazy¢, ze roznice

2 — JJl
h o/ f przebiegéw odksztalcen katowych wspo-
1 ) mnianych pier§cieni wynikaja z réoznych

Oil film thickness hg; [micr.]

ksztatltow warg pierscieni uszczelniajgco-
0 . \ \ \ \ \ zgarniajacego i uszczelniajacego (rys. 7).

0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 0.1 0.11  Odksztaicenie katowe dwuwargowego
pierScienia zgarniajacego zmienia si¢ od
0,9’ do 0,9’. Sity gazowe nie wptywaja
na ruch pierScienia zgarniajacego. Od-
Fig. 14. Variation of the oil film thickness h, left by the ring pack along cylinder wall and ksztatcony sprezyscie dwuwargowy pier-

mean value of the oil film thicknessh Scien olejowy zgarnia olej glownie swojg
Rys. 14. Rozktad grubosci filmu olejowego h , na gtadzi cylindrowej oraz Srednia grubosé przednig warga. Tylna warga znajduje sic
warstewki oleju h_ .. i .. .
glebiej w oleju, zgarniajac olej do prze-
strzeni migdzy wargami. Zakumulowany
olej wyptywa wtedy przez specjalne kanaliki odptywowe
tego pierscienia.

Distance from top of cylinder wall x[m]

The twist angle varies between —0.9” and 0.9’ for the
twin-land oil control ring. Gas forces practically do not
influence the oil ring motion. An elastically
deformed two lip ring scrapes oil mainly by
the consequent lip. The succeeding lip is

located deeper in the oil film, scraping oil 01— = W
i . =
to the gap between lips. The accumulated ~ — 4 | - -~ v
oil flows out through the special gaps made ~ — \ / /
in the ring. i -2 \i {,
=)
5. Conclusions = 3
1.The worked out mathematical model @ -4
and simulation programme give a lot of 3 5
.. . + —1
practical information that would be more ’
. . . ] 61— 2
complicated and expensive to obtain us V
ing only experimental methods. 7 3 ‘ ‘ :
2.In order to use the simulation pro- 0 90 180 270 360 450 540 630 720

gramme a number of important input
data (also experimental data) is needed.
This mainly concerns the system piston—
ring—cylinder, for example geometrical
profiles of sliding surfaces of piston
rings, thermal deformations of piston
and cylinder, profiles of piston grooves,
experimental measurements of gas pressure among the 5, Wnioski
rings etc.

3.The model and simulation programme have been experi-
mentally verified for two marine engines (during working
periods at the engine designing centre Wirtsild in Swit-
zerland).

4.The simulation model characterizes well the piston ring
pack operation of different kinds of internal combustion
engines (two- and four-stroke). It concerns mainly varia-
tions of gas pressure among the rings as functions of crank
angle and exhaust gas flow rates (blow-by) through the
labyrinth seal of a piston ring pack.

Crank angle [ °]

Fig. 15. Variation of twist angle Theta, for each piston ring (i — ring number) versus crank angle

Rys. 15. Zmiennos¢ kqtowych odksztalcen Theta, pierscieni ttokowych (i — numer pierscienia)
w funkcji kqta obrotu watu korbowego

1. Opracowany model matematyczny i program symulacyjny
dostarczajg duzo informacji, ktorych uzyskanie metodami ek-
sperymentalnymi byloby bardzo skomplikowane i kosztowne.

2.Uzycie programu wymaga jednak wielu istotnych danych
(w tym eksperymentalnych). Dotyczy to glownie uktadu
tlok—pierscienie—cylinder, np. geometrycznych profili
powierzchni slizgowych pierscieni tlokowych, odksztatcen
termicznych ttoka i cylindra, profili rowkow ttoka, pomi-
arow cisnien gazu mig¢dzy pierScieniami itd.

3.Model i program symulacyjny zweryfikowano ekspery-
mentalnie dla dwu silnikow okretowych (podczas pracy w
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5. Analyzing scraped oil volumes by the ring pack (of the
gland-box of marine internal combustion engine), a sat-
isfactory quantitative compatibility of results concerning
numerical calculations and experimental investigations
can be noticed.

6.Due to high temperatures the oil viscosity is very low and
consequently the oil film thickness is very thin along the
cylinder liner. In this case is important to use a model of
mixed lubrication and to take the surface roughness into
account.

7.The calculation results prove that the twist movement of
piston rings should be taken into account if the lubrication
problem of cylinder liner is analysed.

8. The main aims of simulation of the ring motion is to predict
lubrication conditions, define areas of the possible cylinder
liner wear, changes of the piston ring surface shape defor-
mation resulting from wear, and finally to define the gas
leakage through the sealing ring set. Further investigation
of these phenomena is strongly recommended.

Artykut recenzowany

osrodku konstrukcyjnym silnikow Wertsild w Szwajcarii).
4.Model symulacyjny dobrze odzwierciedla funkcjonowanie
pakietu pierscieni tlokowych réznych rodzajow silnikow
spalinowych (dwu- i czterosuwowych). Dotyczy to gtdwnie
przebiegoéw cisnien gazu migdzy pierscieniami w funkcji
kata obrotu walu korbowego oraz natezen przedmuchdéw
spalin przez uszczelnienie labiryntowe pakietu pierscieni.
5.Analizujac zgarniane objetosci oleju przez pakiet
pierscieni (dtawnicy okretowego silnika spalinowego),
mozna zauwazy¢ dobrag zgodnos¢ ilosciowg wynikow
obliczen numerycznych i badan eksperymentalnych.

6.7 uwagi na wysokie temperatury oleju jego lepkos¢ jest
bardzo niska, co w konsekwencji prowadzi do bardzo matych
grubosci filmu olejowego na gtadzi cylindrowej. W tym przy-
padku istotne jest zastosowanie modelu tarcia mieszanego
oraz uwzglednienie chropowatos$ci powierzchni.

7.Wyniki badan symulacyjnych wskazuja na potrzebe
uwzgledniania odksztatcen katowych pierscieni przy
analizach smarowania gladzi cylindrowe;.

8.Glownym celem symulacji ruchu pierécieni jest przewi-
dywanie warunkdéw smarowania, wyznaczenie obszarow
potencjalnego zuzycia gtadzi cylindrowej, zmian profilu
powierzchni pierscieni wynikajacych ze zuzycia, a w
rezultacie wyznaczenie przedmuchu gazu przez pakiet
pierscieni uszczelniajacych. Wskazane jest dalsze badanie
tych zjawisk.
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