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Geometry of shape of profiles of the sliding surface of ring seals in the aspect

of friction losses and oil film parameters

The article describes the results of simulations of the approved variations of sliding surfaces of ring seals in relation
to a reference symmetrical barrel profile which is most often used in piston internal combustion engines. In particular
the paper discusses the impact of the five assumed variants of sliding profiles of ring seals onto the thickness of oil film
left on the cylinder face by a bottom and upper ring seal, the distribution of internal friction force in oil film between the
ring seal set and the cylinder face, finally the oil film cover on a sliding surface of the upper ring seal.

The results presented in the article show a close relationship between the sliding surface profile of ring seals and
a unit oil consumption. A relationship between these parameters for the elements lying in the movement plane of a wrist
pin axis was proven, as well as for the one lying in the plane perpendicular to it. Exemplary parameters of oil film and
friction losses were presented while assuming a constant total axial values of the height and depth of circumferential
grooves. The shapes of these grooves on the sliding surface of the ring seals in free state can be made with electroerosion
microprocessing or ablative laser microprocessing.
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Geometria profilu powierzchni §lizgowej pierscieni uszczelniajacych w aspekcie strat tarcia
i parametrow filmu olejowego

W artykule oméwiono wyniki badan symulacyjnych réznych wariantow profili powierzchni slizgowej pierscieni uszczel-
niajgcych w porownaniu do referencyjnego profilu barytkowego symetrycznego. W szczegolnosci przyblizono wplyw pieciu
przyvktadowych wariantow profili powierzchni pierscieni uszczelniajqcych na grubosc¢ warstwy oleju pozostawionej na
gladzi cylindra przez dolny i gorny pierscien uszczelniajgcy, rozktad sity tarcia wewnetrznego w filmie olejowym miedzy
pakietem pierscieni uszczelniajgcych a gladzig cylindra oraz przebieg pokrycia filmem olejowym profilu powierzchni
gornego pierscienia uszczelniajgcego.

Zaprezentowane w artykule wyniki badan wskazujq na zaleznosci jednostkowego zuzycia oleju od profilu powierzchni
slizgowej pierscieni uszczelniajgcych. Wykazano roznice tych zaleznosci dla tworzqgcych lezqcych w ptaszczyznie ruchu
osi sworznia tlokowego oraz w plaszczyznie prostopadtej do tej ptaszczyzny. Przedstawiono przyktadowe parametry filmu
olejowego i strat tarcia przy zatozeniu statej sumarycznej wartosci szerokosci i glebokosci rowkow obwodowych. Rowki
te systematyzowano w wybranych kombinacjach na powierzchni slizgowej pierscieni uszczelniajgcych. Ksztatty tych
rowkow na powierzani slizgowej pierscienia w stanie swobodnym otrzymuje sie za pomocg mikroobrobki elektroerozyjnej

i technologii ablacyjnej mikroobrobki laserowej.

Stowa kluczowe: straty tarcia, profil powierzchni slizgowej pierscieni, film olejowy, silnik spalinowy

1. Introduction

Determining the share of friction losses in overall
mechanical losses has been the subject of many theo-
retical and experimental papers [1, 2, 7, 8, 9, 11-15].
The piston and ring seals and the scraper ring which are
mounted there make up a mobile labyrinth seal with the
cylinder liner. The basic function of the seal is to ensure
the tightness of the combustion chamber. Nowadays
most piston combustion engines contain two ring seals
with cylinder barrel sliding surfaces, symmetrical and
non-symmetrical.

The appropriateness of cooperation between a ring set
and the cylinder piston and face are influenced by many
factors, e.g.:

— friction heat flux absorbed by the piston-cylinder set,
— the flux of gases flowing through the combustion chambers
of the cylinder to the crankcase,

1. Wprowadzenie

Okreslenie udziatu strat tarcia tlokowych pierscieni
uszczelniajacych w ogdlnych stratach mechanicznych
byto przedmiotem wielu prac teoretycznych i doswiad-
czalnych [1, 2, 7, 8, 9]. Ttok oraz osadzone na nim
pierscienie uszczelniajace i pierscien zgarniajacy tworza
z tuleja cylindrowa ruchome uszczelnienie labiryntowe.
Zasadniczym zadaniem tych pierscieni jest zapewnienie
szczelno$ci komory spalania. Obecnie w wigkszosci
tlokowych silnikow spalinowych stosuje si¢ dwa pier-
Scienie uszczelniajace o powierzchniach §lizgowych
barytkowych. Powierzchnie te moga by¢ symetryczne
i niesymetryczne.

Na poprawno$¢ wspolpracy pierscieni uszczelniajacych
1 zgarniajacego oraz gtadzi cylindra wptywa wiele czynnikow:
— strumien ciepta tarcia absorbowany przez grupg ttokowo-

-cylindrowa,
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— the lubricating oil flux infiltrated to the combustion cham-
ber and irrevocably lost due to evaporation with exhaust
gases,

— the intensity of wear of sliding surface of piston rings,
piston ring grooves and cylinder face.

Each of the factors listed depends on geometrical pro-
portions, i.e. piston lateral area, the scraper ring shelves, the
lower and upper ring seal and the distribution of piston rings
on the piston [7, 10, 14]. The friction resistance of ring seals
depend among others on:

— the height and shape of the profile of ring sliding sur-
face,

— the characteristics of materials applied,

— the distribution of piston compression ring pressure against
the cylinder face, which are determined by ring elasticity
and the operation of external forces,

— limiting errors of macroshapes of cylinder aperture (its
roundness, straightness or concentricity),

— profiles of piston grooves,

— thermal strain of the piston and cylinder,

— oil dynamic viscosity

— the temperature of the components of the piston-cylinder
set.

Based on the classic Newton model of fluid it can be
assumed that friction losses e.g. in oil film between sliding
surfaces of ring seal set and the cylinder face can be between
several [W] and over 100 [W].

The most significant reduction of friction losses in the
piston-cylinder assembly can be obtained by:

— limiting the number of ring seals,

— reducing the dynamic viscosity of oil,

— optimising the backlash between the piston rings and cyl-
inder face, i.e. changing the distribution of unit pressure
of sliding surface of piston rings against cylinder face,

— optimising the axial height of piston rings, in particular
ring seals,

— changing the shape of sliding surface profile of piston
rings,

— using the manipulation of the value of isochoric factor of
pressure increase and engine rotational speed with con-
sideration of piston-rings-cylinder assembly duration,

— using the coats characterised by low roughness and high
resistance to wear during mixed friction.

Currently many methods of reducing friction losses are
known in the cooperation between sliding surfaces of ring
seals and the cylinder face. However, the technologies of pre-
cise processing of various materials used to produce piston
rings and the opportunities to shape the profiles of sliding
surfaces very accurately require more detailed simulation
studies, as well as experimental studies of possibilities to
reduce friction losses of ring seals.

2. The boundary conditions assumed
for simulation research
Thanks to simulation models [6, 7] based on the hydro-

dynamic lubrication theory we can observe: the influence
of sliding surface profile of seal rings onto friction losses,

— strumien gazoéw przeplywajacych z komory spalania cy-
lindra do skrzyni korbowej,

— strumien oleju smarujacego infiltrowany do komory spala-
nia i bezpowrotnie tracony wskutek odparowywania wraz
z gazami spalinowymi,

— intensywno$¢ zuzycia powierzchni §lizgowej pierscieni tto-
kowych, rowkow pier§cieniowych ttoka i gltadzi cylindra.

Kazdy z wymienionych czynnikéw wynika z proporcji
geometrycznych m.in. powierzchni bocznej tloka, potek
pier§cienia zgarniajacego, dolnego i gornego pierscienia
uszczelniajgcego oraz rozmieszczenia pierscieni tltokowych
na ttoku [7, 10, 14]. Z kolei opory tarcia pierscieni uszczel-
niajacych zaleza od:

— wysokosci i ksztaltu profilu powierzchni $lizgowej pier-
Scienti,

— wlasciwosci zastosowanych materiatow,

— rozktadu jednostkowych naciskéw pierscieni na gladzi
cylindra determinowanych sprezysto$cia wlasng pierscieni
i dziataniem sit zewnetrznych,

— granicznych btedow makroksztattow otworu cylindrowego
(jego okragto$ci, prostoliniowos$ci lub wspotosiowosci),

— profili rowkow tlokowych,

— odksztalcen termicznych tloka i cylindra,

— lepkosci dynamicznej oleju,

— temperatury elementow grupy ttokowo-cylindrowe;.

Opierajac si¢ na klasycznym modelu newtonowskim
cieczy, mozna przyjac, ze straty tarcia, np. w filmie olejowym
migdzy powierzchniami §lizgowymi pierscieni uszczelniajg-
cych a gladzig cylindra, moga zawiera¢ si¢ w granicach od
kilkunastu W do wartos$ci przekraczajacej 100 W.

Najbardziej znaczaca redukcje strat tarcia w grupie tto-
kowo-cylindrowej mozna osiagna¢ przez:

— zmniejszenie liczby pier§cieni uszczelniajacych,

— redukcje lepkos$ci dynamicznej oleju,

— optymalizacj¢ luzu migdzy pier§cieniami ttoka a gladzia
cylindra, tj. zmian¢ rozkladu jednostkowych naciskow
powierzchni §lizgowych pierscieni ttokowych na gladz
cylindra,

— optymalizacj¢ osiowej wysokosci pierscieni ttokowych,
w szczegolnos$ci pierscieni uszezelniajacych,

— zmiang profilu powierzchni §lizgowej pierscieni ttoko-
wych,

— wykorzystanie wariantowania warto$ci izochorycznego
wspolczynnika przyrostu ci$nienia i predko$ci obrotowej
silnika z uwzglednieniem trwatosci ztozenia T-P-C,

— wykorzystanie powtok charakteryzujacych si¢ mata chro-
powatos$cig i duzg odpornoscig na §cieranie w warunkach
tarcia mieszanego.

Obecnie znanych jest wiele metod zmniejszania strat
tarcia w zakresie wspotpracy powierzchni $lizgowych pier-
$cieni uszczelniajacych z gladzia cylindra. Jednakze rozwi-
jajace si¢ technologie precyzyjnej obrobki réznego rodzaju
materiatdéw stosowanych do produkc;ji pierscieni ttokowych
oraz mozliwo$ci doktadnego ksztattowania ich profilu po-
wierzchni $lizgowych wymagaja doktadniejszych badan
symulacyjnych i doswiadczalnych w zakresie mozliwosci
zmniejszenia strat tarcia pierscieni uszczelniajacych.

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2016 (167)

25



Geometria profilu powierzchni slizgowej pierscieni uszczelniajgcych...

a minimum thickness of oil film throughout the crankshaft
rotation angle, the volume of oil squirted towards the com-
bustion chamber of top dead centre in compression stroke
and exhaust outlet, the covering of ring sliding surface with
oil film and the pressure values in oil film.

A proper correlation of these parameters constitutes the
basis for reducing friction losses. The author’s concept of
limiting friction losses in the piston-cylinder set by using the
five selected shapes of ring seal profiles is justified, because
if there is a gap between the sliding surface of ring seals and
cylinder face, the gap does not have to be completely filled
in with oil film. The concept assumes shaping the sliding
surface of the ring covered with oil film in various values
of the crankshaft rotation angle with various combinations
of circumferential grooves.

Introducing the grooves on the sliding surface mostly
leads to a slight increase in unit oil consumption. This can
be prevented by shortening the distance between the lower
and upper seal ring. The impact of shortening the distance of
the lower seal ring and the scraping ring for the five selected
profile variants on oil consumption is slight. Another limita-
tion resulting from introducing the five selected variants of
seal rings is decreasing the minimal oil film thickness in key
piston positions, from 10° to 20° after top dead centre at the
backing stroke, particularly for the work of the upper seal
ring. This can be prevented by using in ring production the
surfaces of low roughness, both on the cylinder surface and
on the sliding surface of the piston rings up to Rz = 0.150
pum. Then special coats of titanium aluminum nitrite TIAICN,
aluminum, titanium and chromium nitrites AICrTiN, alumi-
num and titanium nitrites ALTIN, and aluminium, titanium
and silicon nitrites AITiSiN must be used.

The simulation used the basic geometrical parameters
of 170A.046 Fiat Cinquecento 700. The engine shall be
used in experiments while implementing the concept of
modification of sliding surfaces of seal rings, which will
help to compare simulation and experiment results. The
major parameters of the engine assumed in simulation are
presented in Table 1. The operational data, especially the
engine rotational speed, oil dynamic viscosity and work-
ing temperature are necessary to choose the most suitable
variants of seal ring profiles. If the minimal thickness of
oil film 100 after top dead centre at the backing stroke and
the requirements of covering the seal ring profiles with oil
film are met, than their change, i.e. increasing the dynamic
viscosity of oil or increasing the engine rotational speed
will improve the conditions of cooperation between the
surfaces of selected kinematic pairs.

In order to define the shape of a sliding profile of ring seals
amodified model of a simulation program was used [1]. It de-
fines a selected variant of a profile on the basis of 51 reference
points on the axial height of a piston ring (Fig. 1). According
to preliminary findings favourable parameters of the oil film
can be used with very low values of circumferential groove
depths —to 10 um — and the total width of the grooves of 300
pm for the lower ring seal and 400 pwm for the upper ring seal.
These values constitute a 20% share in the axial height of

2. Przyjete warunki brzegowe do badan
symulacyjnych

Dzigki opracowanym modelom symulacyjnym [6, 7]
opartym na hydrodynamicznej teorii smarowania obserwuje
si¢: wplyw ksztattu profilu powierzchni §lizgowych pierscie-
ni uszczelniajacych na straty tarcia, minimalng grubo$¢ filmu
olejowego w catym zakresie kata obrotu watu korbowego,
objetos$¢ oleju wyciskanego w kierunku komory spalania
w GMP w suwie spr¢zania i wylotu spalin, pokrycie po-
wierzchni §lizgowej pier$cienia filmem olejowym i przebieg
wartos$ci cisnien w filmie olejowym.

Okreslenie poprawnej korelacji pomiedzy tymi para-
metrami jest podstawa zmniejszenia strat tarcia. Autorska
koncepcja zmniejszania strat tarcia w grupie ttokowo-cy-
lindrowej przez zastosowanie wybranych pigciu wariantow
ksztaltu profili pierscieni uszczelniajacych jest uzasadniona,
poniewaz dla szczeliny migdzy powierzchnig §lizgowa
pier§cieni uszczelniajacych a gtadzia cylindra nie ma po-
trzeby catkowitego wypetnienia tej szczeliny olejem, aby
zapewni¢ cigglos$¢ filmu olejowego. Koncepcja ta zaktada
ksztaltowanie powierzchni §lizgowej pierscienia uszczelnia-
jacego, objetej filmem olejowym w roéznych przedziatach
kata OWK, za pomocg utworzonych réznych kombinacji
rowkoéw obwodowych.

Podczas wprowadzania rowkow na powierzchni $lizgo-
wej obserwuje si¢ w wickszosci nieznaczne zwigkszanie
jednostkowego zuzycia oleju. Mozna temu zapobiec, zmniej-
szajac wzajemng odleglos¢ dolnego i gdrnego pierscienia
uszczelniajgcego. Wpltyw zmniejszenia odleglosci dolnego
pier§cienia uszczelniajacego i pierscienia zgarniajacego dla
pieciu wybranych wariantow profili na zuzycie oleju jest
nieznaczny. Innym ograniczeniem wynikajacym z wprowa-
dzenia pigciu wybranych wariantéw pierscieni uszczelniaja-
cych jest zmniejszenie minimalnej grubosci filmu olejowego,
w newralgicznych potozeniach ttoka, od 10° do 20° po GMP
W suwie rozpre¢zania, szczegdlnie w zakresie pracy gornego
pier§cienia uszczelniajacego. Mozna temu przeciwdziataé
przez zastosowanie, na etapie produkcji pierscieni, powlok
o matej chropowatos$ci zarowno na powierzchni gtadzi cy-
lindra, jak i na powierzchni $lizgowej pierscieni ttokowych
do warto$ci maksymalnej Rz = 0,150 um. Trzeba wtedy
zastosowac specjalne powtloki z weglikoazotku tytanu i glinu
TiAICN, powloki z azotku glinu, chromu i tytanu AICrTiN,
powloki z azotku glinu i tytanu AITiN, powtloki z azotku
glinu, tytanu i krzemu AITiSiN.

Do badan symulacyjnych wykorzystano podstawowe
parametry geometryczne silnika 170A.046 Fiata Cinquecen-
to 700. Silnik ten przy wdrazaniu koncepcji modyfikacji
ksztattu powierzchni $lizgowych pierscieni uszczelniajacych
bedzie wykorzystywany podczas badan do§wiadczalnych,
co pozwoli poréwna¢ wyniki symulacji z wynikami do-
$wiadczalnymi. Wazniejsze parametry tego silnika przyjete
do badan symulacyjnych podano w tabeli 1. Przyjete dane
eksploatacyjne, zwtaszcza predkos¢ obrotowa silnika, lep-
ko$¢ dynamiczna oleju oraz temperatura pracy silnika, sa
potrzebne do doboru najbardziej odpowiednich wariantow
profili pier$cieni uszczelniajgcych. Jezeli minimalna grubo-

26

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2016 (167)



Geometry of shape of profiles of the sliding surface of ring seals...

Table 1. Selected engine parameters (170A.046) used in simulations of friction losses and oil film
parameters

$ci filmu olejowego 10° po GMP w suwie
rozprezania oraz wymogi dotyczace po-
krycia profilu piercieni uszczelniajacych
filmem olejowym beda spetnione dla

Tabela 1. Wybrane parametry silnika 170A4.046 wykorzystane podczas badan symulacyjnych strat
tarcia i parametrow filmu olejowego

Parameter/parametr Value/wartosé Parameter/parametr Value/wartosé¢ Wybranych wartosci p arametrow, to ich
The angle of ring inclinere- o=0.0017 rad Mean pressure of the upper ring seal/ | p, , = 0.2 MPa Zmiana, Czyh zwiqkszenie lepkOéCi dyna—
sulting from an incline of Sredni nacisk gérnego pierscienia : : : : : .
piston axis towards piston uszczelniajgcego miczne) Ol_e‘]u.alb_o ZWleSZQH%G pre;dkosq
axis /kqt pochylenia pierscie- obrotowej silnika poprawia warunki
nia ;;y:’k“/‘?;y; pochylenia wspolpracy powierzchni wybranych par
osi tloka wzgledem osi . .
evlindra kinematycznych silnika.
Oil dynamic viscosity/lepkos¢ | n=0.00152 Pas | Mean pressure of the lower ring seal/ | p, ,=0.2 MPa Do okreslenia proﬁlu pow1erzchn1
dynamiczna oleju Sredni nacisk dolnegompierscienia élizgowej pierScieni uszczelniaja,cych wy-
uszezelniajqeego korzystano zmodyfikowany model pro-
Temperature T=95°C Mean pressure of the scraper ring/ | p,,=0.1 MPa gramu symulacyjnego [1] kt(')ry okresla
Sredni nacisk pierscienia zgarnia- b K i1 > d R 1
Jacego wybrany wariant profilu na podstawie 5
Piston diameter/srednica d =80 mm Distance between the upper and lo- a, =4.7 mm punktow odniesienia na 0S10W€] WySOkO—
thoka wer ring seals/odleglosé pierscienia $ci pierscienia tlokowego (rys. 1). Zgodnie
gornego i dolnego uszczelniajgcego zdo tyChCZElSOWQ symulach korzys tne pa-
¢l
Piston height/wysokos¢ tloka h =40 mm Distance between the lower ring a,=7.5mm : . . 7
' : - 2 rametry filmu olejowego mozna osiggnaé
seal and the scraper ring/odleglosé¢ D .
pierscienia dolnego uszczelniajgce- lele zastosowaniu bardzo maiych war-
80 Zgarniajqeego tosci glebokosci rowkéw obwodowych
Axial height‘ of the upper h, = 1.50 mm Isochoric index of pressure increase/ o= 1.101 —do 10 pm oraz sumarycznej szerokos$ci
ring of the ring seal/osiowa izochoryczny wspolczynnik przyrostu Kow 300 dla dol N
wysokos¢ gornego pierscienia cisnienia rowkow pm dia dolnego pierscienia
uszczelniajgeego uszczelniajacego i 400 um dla gérnego
Axial height of the lower h,=2.00 mm Compression politrope index/ n =130 pierscienia. Wartos$ci te stanowig 20-
E‘;fo‘]’;?f dg;i;‘;a:ji"e‘i’i‘f;m wyktadnik politropy sprezania procentowy udzial w osiowej wysokosci
uszczelnigjgcego powierzchni §lizgowej pierscienia objgtej
Axial height of the scraper h, =4.00 mm (ring | Backing politropeindex/wyktadnik n,=1.35 filmem OICJ owymw stosunku do wartosci
ringlosiowa wysokos¢ shcl}{f height/wys. politropy rozprezania referencyjnej pierscieni tlokowych dane-
pierscienia zgarniajqcego potki pierscienia [ . .
b= 0.40 mm) go silnika. W badaniach symulacyjnych

ring seals with oil film in comparison with a reference value
for piston rings in a particular engine. Simulations assumed
a groove depth =5 pm for all the combinations of grooves on
aprofile of a sliding surface of ring seals. Adopting a constant
value of circumferential groove depth and an additive width
will enable to compare precisely the relations of change in
friction resistance and their impact on oil film parameters.
Despite low values of circumferential groove depth and
the required tolerance they can be executed with electric
erosion mikroprocessing or ablative laser microprocessing.
Assuming the grooves will be produced before the ring
lock, they can be made with precise grinding with toler-
ance about 20 pm. However, such tolerance necessitates
the application of deeper circumferential grooves, with
other geometrical measurement of main mechanisms of
the engine precisely defined. This is an additional reason
to check in simulations the selected variants of circumfer-
ential grooves on the sliding surface of ring seals which
could help limit friction losses of ring seals while main-
taining good lubricating conditions. So far the execution
of circumferential grooves about 5 um deep has not been
technically possible due to the accuracy of the methods of
processing, which is a gap not only in simulation, but also
in experiments concerning the influence of profile shapes
of sliding surface of ring seals on the reduction of friction

przyjeto glebokos¢ rowka rowng 5 pm dla
wszystkich kombinacji rowkow na profilu
powierzchni §lizgowej pierscieni uszczel-
niajacych. Przyjecie statej wartosci glgbokosci rowkow obwo-
dowych oraz jednakowej sumarycznej ich szeroko$ci umoz-
liwi dokladne poréwnanie zalezno$ci zmiany oporéw tarcia
i ich wptywu na parametry filmu olejowego od profilu po-
wierzchni $lizgowe;j.

Pomimo nieznacznych wartosci gitebokosci rowkow
obwodowych i wymaganej tolerancji wyrobu pierScieni
2 um, ich wykonanie jest mozliwe za pomoca mikroobrobki
elektroerozyjnej lub technologii ablacyjnej mikroobrobki
laserowej. Przy zatozeniu, ze rowki obwodowe beda wytwa-
rzane przed wykonaniem zamka pier§cienia, dopuszcza si¢
ich wykonanie metoda precyzyjnego szlifowania z tolerancja
okoto 20 um. Taka tolerancja wymusza jednak stosowanie
rowkow obwodowych o wigkszej glebokosci, przy precy-
zyjnym ustaleniu pozostatych wymiaréw geometrycznych
mechanizmoéw gléwnych silnika. Stanowi to dodatkowa
motywacje do weryfikacji w badaniach symulacyjnych wy-
branych wariantow rowkow obwodowych na powierzchni
slizgowej, sprzyjajacych zmniejszeniu strat tarcia pier§cieni
uszczelniajgcych przy zachowaniu dobrych warunkéw
smarowania. Dotychczas wykonanie rowkéw obwodowych
o glebokosci 5 um nie bylo mozliwe ze wzgledu na mata
doktadnos$¢ obrobki, co stanowito luke nie tylko w badaniach
symulacyjnych, ale rtowniez w eksperymentalnych. Glowne
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Fig.1. The profiles of sliding surface of ring seals: a) a reference profile b—f) variants 1-5 of the ring seal
sliding surface profile with circumferential grooves of 20 % share in the axial width of reference ring and
groove depth of 5 pm
Rys. 1. Profile powierzchni slizgowej pierscieni uszczelniajqcych: a) pierscien referencyjny, b—f) warianty
1-5 profili powierzchni Slizgowej z natozonymi rowkami obwodowymi o 20-procentowym udziale w szeroko-
Sci osiowej wysokosci pierscienia referencyjnego i glebokosci rownej 5 um

zadanie podczas badan doswiad-
czalnych ma powtarzalno$¢
wyrobu rowkéw obwodowych
na tych powierzchniach, przy
zatozonej tolerancji technologii
obrobki. Specyfika obrébki
i przyjecie optymalnych jej
parametrow przy wymaganiach
trwatosci sa duzym utrudnie-
niem w analizie zachodzacych
zjawisk pomiedzy powierzch-
niami $lizgowymi.

Dla wickszosci pierscieni
uszczelniajacych film olejowy
zaczyna si¢ w szczelinie kon-
wergentnej i konczy w szczeli-
nie dywergentnej. Niewatpliwie
na obszar oddzielenia filmu
olejowego wpltywa napigcie
powierzchniowe oleju oraz
kat przylegania kropli oleju
do powierzchni, na ktérej ona
spoczywa. W badaniach symu-
lacyjnych obszar ten jest trudny
do jednoznacznej identyfika-
cji. Na ksztaltowanie si¢ filmu
olejowego znacznie wplywa
ustawienie profilu powierzchni
slizgowej pier§cienia wzgledem

losses in the piston-cylinder set. The repetitiveness of
production of circumferential grooves on these surfaces
with assumed tolerance of processing technology plays
a key role in experiments. The characteristics of the
processing and assuming optimal parameters with the
durability requirements assumed is a major hindrance in
analysing the phenomena between these surfaces.

For most ring seals oil film starts in convergence gap and
finishes in the divergence gap. Undoubtedly the surface of
separation of oil film is influenced by the oil surface tight-
ness and the angle of oil drop adhesion to the surface it is
on. It is difficult to identify the area precisely in simulation.
The shaping of oil film is greatly influenced by the position
of the profile of the ring sliding profile in relation to cylinder
face defined by the value of the incline angle of piston rings
resulting from the incline of piston axis to cylinder axis. The
influence of the value of ring position angle on the values of oil
film parameters for the five selected variants of sliding surface
of profiles of ring seals must be taken into consideration while
deciding on using the chosen variant of profile shape. To il-
lustrate these relationships the angle value in simulations was
assumed to be 0. =0.0017 [rad] = 0.097 °. A disadvantageous
choice of profile and its position in relation to cylinder face
can lead to discontinuation of oil film, and thus will result in
a dramatic increase of friction resistance in various segments
of the crank rotation angle (depending on the profile vari-
ant). The assumed final variant of a sliding surface profile,
particularly for the upper ring seal, allows to lower the oil film

gtadzi cylindra, definiowane
warto$cig kata pochylania pier-
$cieni ttokowych, wynikajacego z pochylenia osi tloka
wzgledem osi cylindra. Wptyw warto$ci kata ustawienia
pier§cienia na parametry filmu olejowego dla pigciu wy-
branych wariantow profili powierzchni $lizgowych pier-
$cieni uszczelniajacych musi by¢ uwzgledniony na etapie
przyjmowania wariantu profilu. Dla uwidocznienia tych
zalezno$ci do badan symulacyjnych przyjeto warto$¢ kata o=
= 0,0017 [rad] = 0,097 °. Niekorzystny dobor ksztaltu profilu
1 jego ustawienia wzgledem gladzi cylindra moze dopro-
wadzi¢ do zerwania filmu olejowego, a tym samym moze
spowodowac gwaltowny przyrost oporow tarcia w réznych
przedziatach kata OWK. Przyjecie ostatecznego wariantu
profilu powierzchni §lizgowej gornego pierscienia uszczel-
niajacego dopuszcza zmniejszenie grubosci filmu olejowego
do warto$ci, w ktorej nie dochodzi do wystapienia sprzyjaja-
cych warunkéw do tarcia mieszanego. Ustalenie minimalne;j
wartosci grubo$ci filmu olejowego wymaga doktadniejszych
badan do§wiadczalnych z zakresu tribologii, niemniej jednak
za warto$¢ dopuszczalng przyjmuje si¢ obnizenie warto$ci
lokalnej grubosci filmu olejowego do 0,300 um. Taka gru-
bos¢ filmu olejowego jest podyktowana przede wszystkim
mozliwymi technologiami uzyskiwania powierzchni $lizgo-
wej pierscieni ttokowych i gladzi cylindra.
W wyniku niesymetrycznego potozenia tloka, sila tarcia
slizgowych powierzchni pier§cieni ttokowych dla przyje-
tych wariantow profili moze przyjmowac roézne wartoSci.
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thickness to the value at which there are not conditions for
mixed friction. Determining a minimum thickness of oil film
for these cases requires more detailed experiments in tribology,
nevertheless, the admissible value is assumed the lowering of
local thickness of oil film to 0.300 pm. Such thickness of oil
film is mainly caused by possible technologies of production
of piston ring and cylinder face sliding surfaces.

Due to non-symmetrical position of piston the friction
of sliding surfaces of piston rings for the assumed profile
variants can assume different values. The resulting torque
generates a change in piston axis incline, thus changing
the position of sliding surfaces of piston rings in relation
to cylinder face. An analysis of the position of the five
selected variants of ring seals for the elements located in
the movement plane of the wrist pin and the characteristic
elements of the cylinder to which the piston is pressed dur-
ing the backing and compression strokes is necessary to
define their share and influence onto total friction losses of
the lower and upper ring seal, the local thickness of oil film
between the mating surfaces, the covering of the selected
profile variant of the ring sliding surface with oil film and
the consumption of oil.

Figure 1 presents five conceptual variants of profiles of
the ring seal sliding surface which are necessary to indicate
the research directions to evaluate the possibilities to reduce
friction losses and the values of all the vital oil film param-
eters which are possible technologically as well as a refer-
ence symmetrical barrel profile. The vertical axis in Fig. 1
describes the value of piston ring thickness in micrometers.
The horizontal value shows the distribution points from
1 to 51 defining a shape of a given variant of ring seal slid-
ing surface.

3. Analysis of simulation results for selected
variants of ring seals

After the stroke resulting from the piston movement
aring leaves on the cylinder face a particular oil layer, which
defines oil film parameters characteristic of the next piston
rings. The values of oil layer thickness left on the cylinder
face can be calculated based on a model of mathematical
balance of fluxes [6].

An analysis of the function of lower ring seal depending
on selected profile variants of the sliding surface led to sig-
nificant conclusions. They result from stochastic parameters
of oil film covering of a profile variant of a sliding surface
of the lower piston ring and pressure values in oil film.
Each preliminary considered variant of the profile of sliding
surface of both ring seals should be considered individually
in terms of the function of crankshaft rotation angle for the
whole cycle of work and the changeable engine loads which
occur there. In order to balance oil flows in the area of the
lower ring seal it is necessary to correlate the local thick-
ness of oil layer left on the cylinder face by the scraper ring
with the location of the lower ring seal. A significant issue
is the distance between the lower ring seal and the scraper
ring as well as their total axial height covered with oil film.
It is assumed based on theoretical considerations of the ef-

W efekcie powstaje moment obrotowy powodujacy zmiang kata
nachylenia osi tloka, a wigc potozenia powierzchni $lizgowej
pierscieni tlokowych wzgledem gladzi cylindra. Analiza poto-
zenia pigciu wybranych wariantow pierscieni uszczelniajacych
dla tworzacych lezacych w plaszczyznie ruchu osi sworznia
ttokowego oraz dla charakterystycznych tworzacych cylindra,
do ktorego tlok jest dociskany w suwie rozpr¢zania i w suwie
sprezania, jest konieczna. Taka analiza umozliwia okreslenie
wplywu polozenia tloka na catkowite straty tarcia dolnego
1 gornego pierscienia uszczelniajacego, lokalng grubos¢ fil-
mu olejowego pomi¢dzy wspdtpracujacymi plaszczyznami,
pokrycie wybranego wariantu profilu powierzchni $lizgowej
pierscienia filmem olejowym oraz zuzycie oleju.

Na rysunku 1 zaprezentowano pig¢ wariantéw profili
powierzchni §lizgowej pierscieni uszczelniajacych, niezbed-
nych do wyznaczenia kierunku badan mozliwosci redukcji
strat tarcia i przebiegu najwazniejszych parametrow filmu
olejowego oraz referencyjny profil barytkowy symetryczny.
Na osi pionowej rys. 1 opisano warto$¢ grubosci rowkow
obwodowych umieszczonych na powierzchni §lizgowej
pierscieni uszczelniajacych wyrazona w mikrometrach. O$
pozioma przedstawia rozktad punktéw od 1 do 51 definiuja-
cych ksztalt danego wariantu profilu powierzchni §lizgowej
pierscienia uszczelniajacego.

3. Analiza wynikow badan symulacyjnych
wybranych wariantow pierscieni
uszczelniajacych

Pierscien po wykonaniu suwu wynikajacego z ruchu
ttoka pozostawia na gtadzi cylindra warstwe oleju, ktora
warunkuje parametry filmu olejowego charakterystyczne
dla nastgpnego z pierscieni ttokowych. Przebieg grubosci
warstwy oleju pozostawionej na gtadzi cylindra mozna
obliczy¢ na podstawie matematycznego modelu bilansu

strumieni przeptywow [6].

Analiza funkcji dolnego pierscienia uszczelniajacego

w aspekcie pigciu przyjetych wariantoéw profili powierzchni

slizgowej prowadzi do istotnych wnioskow. Wynikaja one

ze stochastycznych parametrow pokrycia danego wariantu
profilu powierzchni §lizgowej dolnego pierscienia ttokowego
filmem olejowym oraz przebiegéw cisnien w filmie olejo-
wym. Kazdy z wstepnie wytypowanych wariantow profilu
powierzchni $lizgowej obu pierscieni uszczelniajacych na-
lezy rozpatrywa¢ osobno, w ujeciu funkeji kata OWK dla
catego cyklu pracy oraz wystgpujacych w nim zmiennych
obciazen silnika. Dla zbilansowania przeptywow oleju

w obszarze dolnego pierscienia uszczelniajacego niezbgdne

jest skojarzenie lokalnej grubosci warstwy oleju pozo-

stawionej na gtadzi cylindra przez pierScien zgarniajacy

z potozeniem dolnego pierscienia uszczelniajacego. Istotna

w tym aspekcie jest wzajemna odlegtos¢ pierscieni dolne-

go uszczelniajacego i zgarniajacego oraz ich cze$¢ profilu

objeta filmem olejowym. Przyjeta na podstawie rozwazan
teoretycznych skuteczno$¢ referencyjnego pierscienia
zgarniajacego definiuje przedzial kata OWK, dla ktorego
niektore warianty profili powierzchni §lizgowych dolnego
pierscienia uszczelniajacego przejmuja funkcje pierscienia
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ficiency of the reference scraper ring and defines the segment
of crankshaft rotation angle for which the lower ring seal
obtains the field of the scraper ring in terms of particular
variants of sliding surface profiles. The role of the lower
ring seal and a change in its function are closely related to
the local thickness of oil layer left by the scraper ring on the
cylinder face and a total distribution of unit pressures onto
the cylinder face.

The even covering of sliding surface profile of the lower
ring seal and the friction resistance are particularly important
while defining the thickness of the oil film left on the cylinder
face for the upper ring seal. The selection of a favourable
profile of sliding surface of the lower seal ring which influ-
ences oil film parameters is less complicated than for the
upper seal ring. This results from the impact of gas forces
directly onto the surface of the upper seal ring.

Ensuring the conditions to obtain an even oil film between
the selected variant of the sliding surface of the upper ring
seal and the cylinder face is a main indicator of suiting the
profile of both ring seals to the assumed operating conditions
ofthe engine. A correlation of parameters, i.e. the covering of
the sliding surface profile of the upper ring seal, a minimum
thickness of oil film for selected ranges of the crankshaft rota-
tion angle is necessary to reduce friction loss effectively for
both rings. It is also necessary to maintain admissible values
of the volume of oil scraped to the combustion chamber
during the compression stroke and exhaust outflow as well
as the durability of kinematic system.

The reduction of power absorbed by the lower ring seal
is the same for the elements lying in the motion plane of the
wrist pin and for all the assumed profiles of sliding surfaces
in relation to the reference piston ring profile and equals
2 W. A profile with central circumferential groove, i.e. variant
2 (Fig. 1c) of the profile of sliding surface of the lower ring
seal is advantageous for the cylinder’s characteristic element,
to which the piston is pressed in compression stroke. Vari-
ant 5 (Fig. 11), i.e. the profile with two internal and parallel
circumferential groves, is disadvantageous, as it results in
friction power increase by 26 W. The other variants, namely
1, 3 and 4 of sliding surface profiles of the lower ring seal re-
sult in reducing friction power by only 1 W. With the cylinder
element to which the pin is pressed in the compression and
backing stroke variant 5 of the said profile generates fric-
tion power of 3 W. In such case variant 2 of the profile also
proves advantageous, as the friction power it generates for
the element to which the pin is pressed in compression stroke
is lower than a reference profile by 2 W and it is the same
for the element to which the pin is pressed in the backing
stroke. Variants 1 and 4 add 2 W to the increase in friction
power for the element to which the pin is pressed during
backing stroke. When analysing only this criterion, it can be
claimed that variants 2 and 3 of the profile constitute a basis
for optimal reduction of friction losses of the lower ring seal.
Such a selection of profile variants for the sliding surface
of the lower ring seal is incomplete, which is proved after
a detailed analysis of friction loss and the evenness of film
oil cover on the profile of the upper ring seal. After analysing

zgarniajacego. Rola dolnego pierscienia uszczelniajagcego
oraz zmiana jego funkcji wykonawczej sa $cisle zwigzane
z lokalng gruboscia warstwy oleju pozostawionej przez
pierScien zgarniajacy na gladzi cylindra oraz rozktadem
naciskow jednostkowych pier§cienia na gtadz cylindra.

Przebieg pokrycia profilu powierzchni §lizgowej dolnego
pierscienia uszczelniajacego oraz wystgpujace opory tarcia sg
szczegblnie wazne podczas definiowania grubosci filmu olejo-
wego, ktora pozostaje na gladzi cylindra dla gornego pierscie-
nia uszczelniajagcego. Dobor korzystnego profilu powierzchni
slizgowej dolnego pierscienia uszczelniajacego wplywajacego
na parametry filmu olejowego jest mniej skomplikowany
niz dla gérnego pierscienia uszczelniajacego. Wynika to z
oddzialywania sil gazowych bezposrednio na powierzchnig
robocza gérnego pierscienia uszczelniajacego.

Zapewnienie warunkow do powstania ciggtego filmu
olejowego migdzy wybranym wariantem powierzchni
slizgowej goérnego pierscienia uszczelniajagcego a gladzig
cylindra jest podstawowym wyznacznikiem dopasowania
odpowiedniego profilu dla obu pierscieni uszczelniajacych
do kazdych warunkéw eksploatacji silnika. Korelacja
parametrow pokrycia profilu powierzchni slizgowej gor-
nego pier§cienia uszczelniajgcego z minimalng gruboscia
filmu olejowego dla wybranych zakresow kata OWK jest
niezbgdna do efektywnego zmniejszenia oporéw tarcia
obu pierscieni uszczelniajacych, przy czym konieczne jest
zachowanie dopuszczalnych wartosci objetosci zgarnianego
oleju do komory spalania w suwie sprezenia i wylotu spalin
oraz trwato$ci ztozenia kinematycznego.

Dla tworzacych lezacych w plaszczyznie ruchu osi
sworznia ttokowego redukcja mocy pochtanianej przez dolny
pierscien uszczelniajacy dla wszystkich przyjetych warian-
tow profili powierzchni §lizgowych w stosunku do referen-
cyjnego profilu pierscienia tlokowego jest taka sama i wynosi
2 W. Dla charakterystycznej tworzacej cylindra, do ktorej
tlok jest dociskany w suwie sprezania korzystnie wypada
wariant 2 (rys.lc), czyli profil z centralnie usytuowanym
rowkiem obwodowym. Niekorzystny jest wariant 5 (rys. 1),
czyli profil z dwoma wewngtrznie réwnolegle potozonymi
rowkami obwodowymi, ktéry prowadzi do przyrostu mocy
tarcia 0 26 W. Pozostate warianty 1, 314 (rys. 1b,d,e) profili
powierzchni §lizgowej dolnego pierscienia uszczelniajacego
daja zmniejszenie mocy tarcia zaledwie o 1 W. Dla tworzace;j
cylindra, do ktorej ttok jest dociskany w suwie spr¢zania
1 rozprezania, wariant 5. profilu powierzchni slizgowej
dolnego pierscienia uszczelniajacego generuje moc tarcia
réwna 3 W. W tym przypadku wariant 2. profilu powierzchni
slizgowej wypada takze korzystnie: generuje on bowiem moc
tarcia dla tworzacej, do ktorej tlok jest dociskany w suwie
sprezania, mniejszg niz profil referencyjny o 2 W iréwna dla
tworzacej, do ktorej ttok jest dociskany w suwie rozpr¢zania.
Warianty 1 14 powoduja wzrost mocy tarcia dla tworzacej, do
ktérej ttok jest dociskany w suwie rozprezania o 2 W. Anali-
zujac te warianty, mozna stwierdzi¢, ze warianty 2 i 3 profilu
stanowig podstawe optymalnej redukcji strat tarcia dolnego
pierscienia uszczelniajacego. Taki dobor wariantow profili
powierzchni §lizgowej dolnego pierscienia uszczelniajacego
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the situation of circumferential grooves on sliding surfaces
of the lower ring seal it can be concluded that variants 1, 3
and 4 provide the best parameters of oil film coverage.

Figure 2 shows parameters of oil film and friction losses
for a reference profile of the sliding surface of the upper ring
seal in various piston positions.

Regardless of the profile variant the sliding surface of the
upper ring seal in the motion between top dead centre and
bottom dead centre encounters turning points of the lower
rings, e.g the lower ring seal, which results in irregularities in
the oil film thickness, especially in its thinning in the crucial
turning point of the pint near the top dead centre in the back-
ing stroke. Without long-term tribologic studies it is difficult
to define how much the thickness of oil film can be lowered
between the sliding surface of the upper ring seal and the
cylinder face in the range of 5° to 20° crankshaft rotation
angle after top dead centre in the backing stroke. The adopted
area of the crankshaft rotation angle is considered the most
crucial, as the pressure of the sliding surface profile of the
upper ring seal with gas forces is the highest shortly after top
dead centre to the cylinder face. After the ring passes from
top dead centre to bottom dead centre a particular oil layer
is left on the cylinder face. It partly evaporates because of
the flame from the burnt fuel and air mixture. The amount of
irretrievably lost oil film thickness in this case does not have
a great influence on the reduction of oil film thickness in this
range of crankshaft rotation angle for the upper ring seal.

In order to evaluate the effects of implementing selected
variants of sliding surface profile of ring seals on the dura-
bility and reliability of engine the oil film thickness should
be compared at 5° and 10° of crankshaft rotation angle after
top dead centre in the backing stroke. These values for the
cylinder characteristic elements lying in the motion plane
of the piston axis and in extreme positions, in which the
piston is pressed in the backing and compression strokes
are presented in Table 2. It can be assumed that the increase
of the convex of the sliding surface profile of ring seals,
i.e. the lowering of the circumferential groove determines
a reduction of the values of extrusion effect index and the
index considerably determines the oil film thickness. This
is why profiles of variants 1, 3 and 4 are the best in such

a) . b

jest niekompletny, co stwierdza si¢ po szczegoétowej analizie
mocy tarcia i przebiegu pokrycia filmem olejowym profilu
gbérnego pierscienia uszczelniajacego. Analizujac utozenie
rowkow obwodowych na powierzchniach §lizgowych dolne-
go pierscienia uszczelniajacego, stwierdza si¢, ze najlepsze
parametry pokrycia filmem olejowym tego profilu uzyskuje
si¢ dla wariantow 1, 3, 4.

Na rysunku 2 przedstawiono parametry filmu olejowe-
2o 1 straty tarcia dla referencyjnego profilu powierzchni
slizgowej gornego pierscienia uszczelniajacego w réoznych
potozeniach ttoka.

Niezaleznie od wariantu profilu powierzchni §lizgowej
gbrnego pierscienia uszczelniajacego, podczas ruchu migdzy
GMP i DMP napotyka on na punkty zwrotne nizej lezacych
pierScieni, m.in. dolnego pier§cienia uszczelniajacego, co
prowadzi do nieregularnos$ci przebiegu grubosci filmu olejo-
wego, a zwlaszcza jego zmniejszenia w krytycznym punkcie
zwrotnym ttoka w poblizu GMP w suwie rozpre¢zania. Bez
dtugotrwalych badan tribologicznych trudno jest okreslic,
do jakiej warto$ci mozna zmniejszy¢ grubo$¢ filmu olejo-
wego miedzy powierzchnig $lizgowa gornego pierscienia
uszczelniajgcego a gladzig cylindra, w zakresie od 5° do
20° OWK po GMP w suwie rozprezania. Przyjety obszar
kata OWK uwaza si¢ za najbardziej newralgiczny, poniewaz
docisk profilu powierzchni §lizgowej gérnego pierscienia
uszczelniajgcego do gladzi cylindra sitami gazowymi tuz
po GMP jest najwickszy. Po przejsciu pier§cienia z GMP
do DMP na gladzi cylindra pozostaje warstwa oleju, ktora
ulega czgSciowemu odparowaniu w wyniku oddziatywania
ptomienia spalanej mieszanki paliwowo-powietrznej na
gtadz cylindra. Ilo$¢ traconej bezpowrotnie grubosci filmu
olejowego dla tego przypadku nie ma duzego wptywu na
zmniejszenie grubo$ci filmu olejowego w tym zakresie kata
OWK dla gornego pierscienia uszczelniajacego.

Chcac oceni¢ wplyw wybranych 5. wariantow profili
powierzchni §lizgowych pier$cieni uszczelniajacych na
trwato$¢ 1 niezawodno$¢ pracy silnika, nalezy poréwnac
grubos¢ filmu olejowego 5° 1 10° OWK po GMP w suwie
rozprezania. Przebieg tych wartosci dla charakterystycz-
nych tworzacych cylindra, lezacych w ptaszczyznie ruchu
osi sworznia ttokowego oraz w skrajnych potozeniach,
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Fig. 2. Change of oil film area of a barrel profile of an upper ring seal (reference) — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
forces — green line in the function of crank position angle: a) for the element in the motion plane to which the piston is pressed in backing stroke L
(Table 2), b) for the characteristics elements of M — wrist pin axis, ¢) R — in the compression stroke

Rys. 2. Zmiana obszaru pokrycia barytkowatego profilu gérnego pierscienia uszczelniajgcego (referencyjnego) filmem olejowym — linia niebieska, prze-
bieg grubosci filmu olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji OWK : a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tiok
Jest dociskany w suwie rozprezania L (tab. 2), b) dla tworzgcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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Table 2. Distribution of oil film thickness 5° and 10° after top dead centre and friction
forces 20° after top dead centre in the backing stroke for selected profile variants of the
sliding surface of the upper ring seal: a) for the elements lying in the motion plane of pis-

ton axis: M, b) for the characteristic element of the cylinder to which the piston is pressed
in the backing stroke: L, ¢) in the compression stroke: R

Tabela 2. Rozktad grubosci filmu olejowego 5° i 10° po GMP oraz sily tarcia 20° po
GMP w suwie pracy dla wybranych wariantéw profili powierzchni slizgowych gérnego
pierscienia uszczelniajgcego

w ktorych tlok jest dociskany w suwie rozpre-
zania i sprezania, przedstawiono w tabeli 2.
Mozna przyjac, ze wzrost wypuktosci profilu
powierzchni §lizgowej pierScieni uszczelnia-
jacych, a wiec zwigkszanie glebokosci rowka
obwodowego wywotuje redukcje wartosci
wskaznika efektu wyciskania, a wskaznik ten

Variant of a Position of the Oil film Oil film thickness | Friction force 20° W dUZej mierze deCyduje o grubOéCi filmu
slid%ng proﬁ.le of pisFon versus thickness 5? 10° after point after d@ad poi'nt olejowego. 7 tego WZngdll W tyCh warunkach
a ring/wariant cylinder face/ after dead point dead centre/ centre in backing , . . .

profilu powi- polozenie tloka centre/grubosé¢ grubosé filmu stroke/sita tarcia WSpOmraCy pOWICrZChnl par klnematyCZHYCh

erzchni slizgowej | wzgledem gladzi | filmu olejowego olejowego 10° po GMP w suwie korzystnie przedstawiajq SIQ proﬁle wariantow

pierscienia cylindra 5° po GMP [um] po GMP [um] rozprezania [N] 1, 314, Redukcja gmbOéCl filmu olejowego

! M 0230 0430 36 10° po GMP w suwie rozprezania dla two-

L 0241 0385 34 rzacej cylindra, lezacej w plaszczyznie ruchu

R 0.208 0.344 4.1 : . ; .

> v o Ve = osi 'sw0fzn1a tiokowego, wynosi dla profili

- 308 T e warlantf)w 1, 3 1 4 odpowiednio: 39,53%,

= T v s 38,26% 134,74 %. Dla pozostatych tworzacych

] v 023 5700 v cylindra, lezacych w skrajnych polozeniach,

T 521 03 o aw szczegdlnosci w suwie rozprezania, lokalna

R 0305 0314 T grubo$¢ filmu olejowego dla wariantow 1, 3

7 o 0o oaca 3 i 4 jest bardziej korzystna niz dla wariantow

L 0253 0400 0 2 i1 5. Powoduje to odrzucenie wczesniejszej

R 0263 0,356 36 tezy, ze warianty 2 i 5 profili powierzchni §li-

5 M 0202 0.200 173 zgowych pierscieni z rowkami obwodowymi,

L 0.200 0256 122 umieszczonymi po $rodku tej powierzchni, sg

R 0.506 0391 42 bardziej korzystne niz warianty 1, 3 i 4 profili

Reference/ M 0.657 0711 3 z rowkami umieszczonymi na ich zewnetrz-

referencyjny L 0.269 0359 20 nych krawedziach w réznych polozeniach
R 0.836 0852 29 i ré6znych wymiarach geometrycznych.

conditions of kinematic pairs cooperation. Reduction of oil
film thickness of 10° after top dead centre in the backing
stroke for the cylinder element lying in the motion plane
of the piston for profiles 1, 3 and 4 is 39.53%, 38.26% and
34.74 % respectively. For the other cylinder elements lying
in extreme positions, particularly in the backing stroke, the
oil film thickness for variants 1, 3 and 4 is more favourable
than for variants 2 and 5. This refutes an earlier hypothesis
according to which variants 2 and 5 of the profiles of sliding
surfaces of ring seals with circumferential grooves placed in
the middle of the area were more promising than variants 1,

of piston

Na rysunkach 2—6 zauwaza si¢ znacz-
ne zmniejszenie sily tarcia 20° OWK po
GMP w suwie rozpre¢zania dla wariantu 1. w stosun-
ku do profilu referencyjnego oraz profilu z warian-
tu 2. Zmniejszenie sity tarcia dla wariantu profili 1
i 4 jest bardzo duze i wynosi dla tworzacej cylindra
1 wzglednego potozenia tloka oznaczonego litera M odpo-
wiednio: 16,28% 1 23,26%. Dla tworzacych oznaczonych
literami L i R obserwuje si¢ rowniez korzystng zmiang war-
tosci sily tarcia 20° OWK po GMP w suwie rozprezania dla
wariantéw 1 14. Dla wigkszych predkosci obrotowych silnika
oraz dla wigkszej warto$ci wspotczynnika izochorycznego

nN
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Fig. 3. Change in the area of oil film cover of version 1 of the profile of upper ring seal — blue line, the evenness of oil film — red line, friction forces
— green line in the function of crank position angle: a) for the elements lying in the motion plane of the wrist pin M, b) for the characteristic cylinder
element to which the piston is pressed in the backing stroke L, ¢) in the compression stroke R

Rys. 3. Zmiana obszaru pokrycia 1. wersji profilu gornego pierscienia uszczelniajqcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kqta potozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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Fig. 4. Change in the evenness of oil film cover of version 2 of the upper ring seal — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
force in function of crank position angle — green line: a) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke — L,
b) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke — L, ¢) in the compression stroke — R

Rys. 4. Zmiana obszaru pokrycia 2. wersji profilu gornego pierscienia uszczelniajqcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kgta potozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tlok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia ttokowego M, ¢) w suwie sprezania R

3 and 4 of the profiles with grooves placed on the outer edges
in various positions and geometrical measurements.
Figures 2—6 indicate a significant reduction in the fric-
tion force 20° crankshaft rotation angle after top dead centre
in the backing stroke for variant 1 in comparison with the
reference profile and the profile of variant 2. Reducing the
friction force for variants 1 and 4 is highly significant and

stopnia przyrostu ci$nienia redukcja warto$¢ sit tarcia 20° po
GMP w suwie rozprezania oraz catkowita moc tarcia pochta-
niana przez pierscienie uszczelniajgce ulegaja znacznemu
zmniejszeniu w stosunku do profilu referencyjnego.
Warianty 2 i 5 profili powierzchni §lizgowej pierscie-
ni uszczelniajacych ocenia si¢ bardzo niekorzystnie pod
wzgledem strat tarcia powodowanych przez gorny pierscien
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Fig. 5. Change in the evenness of oil film cover of version 3 of the upper ring seal — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
force in function of crank position angle — green line: a) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L,
b) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L, ¢) in the compression stroke R

Rys. 5. Zmiana obszaru pokrycia 3. wersji profilu gornego pierscienia uszczelniajgcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kqta potozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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Fig. 6. Change in the evenness of oil film cover of version 4 of the upper ring seal — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
force in function of crank position angle — green line: a) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L,
b) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L, ¢) in the compression stroke R

Rys. 6. Zmiana obszaru pokrycia 4. wersji profilu gornego pierscienia uszczelniajgcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kqta potozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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for the cylinder element and relative piston position marked
with M is 16.28 % and 23.26 % respectively, for the elements
marked with the letters L and R also an advantageous change
in the friction force value 20° crankshaft rotation angle after
top dead centre is observed in the backing stroke for vari-
ants 1 and 4. For higher rotational speeds of the engine and
a higher value of the isochoric index of pressure increase
rate the reduction in friction 20° after top dead centre during
the backing stroke and the total friction power absorbed by
the ring seals is considerably limited in comparison with the
reference profile variant of the ring seal.

Variants 2 and 5 of the profiles of sliding surface of ring
seals are very disadvantageous in terms of friction losses
generated by the upper ring seal. After an analysis of Fig. 4
and Table 2 a significant increase in friction forces in all the
scope of crankshaft rotation angle is found for the five variants
of profiles of sliding surface of ring seals. Adapting the vari-
ants with two or more circumferential grooves placed in the
middle of axial height of a sliding surface profile of ring seals
helps greatly reduce oil film thickness between the upper ring
seal and cylinder face and leads to increased friction losses by
the upper ring seal. It must be reminded that the profiles are
adopted simultaneously for the lower and upper seal ring.

An increased load influence on the friction force for
the five selected profile variants occurs only in the backing
stroke and for low values of the crankshaft rotation angle
value. Such a characteristics means that an average value of
friction pressure in oil film for a loaded and unloaded engine
will be comparable for selected profile variants of the sliding
surfaces of both ring seals. Even the value of the minimum
oil film thickness at crucial points of piston position between
the sliding surface of the upper ring seal and the cylinder face
in the backing stroke, assuming any variant of the profiles,
does not significantly change in terms of discontinuation of oil
film coverage. This is caused by unloading effect of boundary
pressure in the spot of oil film discontinuation.

An important parameter deciding on the choice of an
optimal variant of a profile of a sliding surface of ring seals
is its influence on the pressure of the upper ring seal to
cylinder face with gas forces and consequently the volume
of oil squirted towards the combustion chamber V, and V.
After converting the volume values a single and hourly oil
consumption can be obtained. The volume of oil scraped
during compression and outflow is mainly influenced by
the oil film layer on the sliding surface. Based on simulation
results it can be assumed that oil consumption significantly
increases after a change of shapes in variants 1-5 of sliding
surface profiles of ring seals in comparison with the refer-
ence profile of the ring seal. This fact greatly complicates
the reason for applying the above variants of sliding surface
profiles of ring seals in order to control friction losses of ring
seals. Despite these limitations it can be seen that variants
1,3 and 4 have the best characteristics in comparison with
the other variants of ring seal profiles. This is due to advan-
tageous covering of the sliding surface profile of ring seals
with oil film. Also in real conditions implementing grooves
from variants 1, 3 and 4 will lead to increased unit pressure

uszczelniajacy oraz pokrycia ich profilu filmem olejowym.
Na podstawie analizy rysunku 4 i tabeli 2 stwierdza si¢
znaczny wzrost sit tarcia w catym zakresie kata OWK dla
przyjetych pigciu wariantow profili powierzchni $lizgowych
pierscieni uszczelniajacych. Wprowadzenie profili o dwoch
lub wigcej rowkach obwodowych umieszczonych po §rodku
osiowej wysokosci profilu powierzchni §lizgowej, sprzyja
znacznej redukcji grubosci filmu olejowego pomiedzy gor-
nym pierscieniem uszczelniajgcym a gladzig cylindra oraz
prowadzi do zwigkszenia strat tarcia przez gorny pierscien
uszczelniajacy. Nalezy tu przypomnieé, ze dane profile sg
przyjete rownoczesnie dla dolnego i gornego pierscienia
uszczelniajgcego.

Wplyw wzrostu obcigzenia na warto$¢ sity tarcia dla
pieciu wybranych wariantéw profili wystepuje wylacznie
w suwie rozprezania silnika dla niewielkich warto$ci kata
OWK. Taka wlasciwo$¢ oznacza, ze Srednia wartoS¢ ci-
$nienia tarcia w filmie olejowym dla silnikéw obcigzanego
i nieobcigzonego bedzie poréwnywalna dla wybranych
wariantow profili powierzchni §lizgowych obu pierscieni
uszczelniajacych. Nawet warto§¢ minimalnej grubosci
filmu olejowego w newralgicznych punktach potozenia
tloka, pomiedzy powierzchnig §lizgowa gornego pierscienia
uszczelniajagcego a gladzig cylindra w suwie rozpr¢zania,
biorac pod uwage ktorykolwiek z wariantow profili, nie
zmienia si¢ na tyle, aby zaktoci¢ przebieg ciggtosci filmu
olejowego. Jest to spowodowane odcigzajacym dzialaniem
cisnien brzegowych w miejscu odwarstwienia i rozpoczecia
filmu olejowego.

Waznym parametrem decydujacym o wyborze opty-
malnego wariantu profilu powierzchni §lizgowej pier$cieni
uszczelniajacych jest jego wptyw na docisk gornego pierscie-
nia uszczelniajacego do gladzi cylindra sitami gazowymi,
co w konsekwencji wptywa na objetos¢ oleju wyciskanego
w kierunku komory spalania V, iV, (tab. 3). Po przeliczeniu
wartosci tych objetosci mozna ustali¢ wartos¢ jednostkowe-
20 1 godzinowego zuzycia oleju. Na objetos¢ zgarnianego
oleju w suwie sprezania 1 wylotu wptywa gtéwnie pokrycie
powierzchni $lizgowej filmem olejowym. Na podstawie
wynikéw symulacji mozna przyjac, ze pod wplywem zmiany
w wariantach 1-5 profilu powierzchni §lizgowej pierscieni
uszczelniajacych w stosunku do profilu referencyjnego pier-
$cienia uszczelniajgcego, znacznie wzrasta zuzycie oleju. To
bardzo komplikuje zasadno$¢ stosowania powyzszych wa-
riantow profili powierzchni §lizgowej do zmniejszania strat
tarcia pierscieni uszczelniajacych. Pomimo tych ograniczen,
mozna zauwazy¢, ze warianty 1, 3 1 4 maja najlepsze wia-
Sciwo$ci w stosunku do pozostatych wariantow profili pier-
$cieni uszczelniajgcych. Spowodowane jest to korzystnym
pokryciem profilu powierzchni §lizgowej filmem olejowym.
Nalezy réwniez zauwazy¢, ze w warunkach rzeczywistych
wprowadzenie rowkow z wariantu 1, 3 14 bedzie prowadzic¢
do zwigkszenia naciskow jednostkowych na gtadz cylindra,
a zatem bedzie skutkowac lepszym uszczelnieniem i zmniej-
szeniem zuzycia oleju.

Jednostkowe i godzinowe zuzycie oleju oraz objetosci
oleju wyciskanego w kierunku GMP dla réznych katéw po-
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onto the cylinder face, and consequently a better sealing and
decrease in oil consumption.

The results of single and hourly consumption and the
volume of oil squirted towards top dead centre for various
position angles of the lateral piston area in relation to cylinder
face marked with the letters M, L i R are presented in Table
3. Based on Fig. 1-6 and the data from Table 3 it can be
claimed that the consumption of oil considerably depends on
the pressure from the divergent slot occurring over the ring
depending on the piston motion direction and the external
pressure for the convergent side of lubricating slot between
the ring and the cylinder face. Variants 1,3 and 4 ensure an
acceptable distribution of oil film thickness for all the range
of crankshaft rotation angle in all the engine strokes and guar-
antee partial covering of the profile of the sliding surface of
the upper ring seal. According to preliminary findings even
if the circumferential groove depth and its total axial height
increase, variants 1, 3 and 4 provide acceptable conditions
for creating an even oil film.

The most promising results are obtained for variant 3 of
the profile of the sliding surface of ring seals — Fig. 5. This
is due to placing the circumferential groove on the sliding
surface profile of the ring seal on the side of engine crankcase.
Thanks to this the upper ring sliding surface is covered with
a thinner layer of oil during the compression stroke. During
this time the convergent slot becomes narrower and so the
oil film volume is lower, which helps limit friction losses.
When the piston changes its direction after passing the top
dead centre at the backing stroke, where the pressure in oil
film increases, conditions to create convergent slot are also
favourable. Moreover, creating a buffer space under the upper
seal ring can speed up the utilisation effects, which means
better sealing of the cylinder by increased unit pressure, better
lubrication conditions, lower friction losses and more effective
driving heat energy from that ring. By resigning from the upper
circumferential groove for the upper seal ring, as was the case
in equally favourable variants 1 and 4, the sedimentation of
hydrocarbons produced during combustion is prevented. In
this area of sliding surface introducing grooves with their small
geometrical measurements can lead to their contamination
with hydrocarbon particles and their final disappearance when
the engine has been used for a long time. Such contamination
of grooves with combustion products will certainly decrease
the engine durability. The synthetic oils currently produced
can effectively prevent this.

As the author found, in order to ensure fluid friction at
all the crucial turning points of the piston from 5° to 20°
after top dead centre at the backing stroke the convergent
slot must be created on the axial height of the sliding surface
of the ring on the side of the crankcase. Variant 3, in which
the circumferential groove has been positioned on the side
of the combustion chamber, assumes partial covering of the
profile of the sliding surface of ring seals with oil film on
the side of the crankcase soon after top dead centre at the
backing stroke. Such a distribution of oil film on the sliding
surface of the upper ring seal helps reduces friction losses
and provides conditions to create fluid friction between the

ozenia bocznej powierzchni ttoka wzgledem gladzi cylindra,
oznaczonego literami M, L i R, przedstawiono w tabeli 3.
Na podstawie rysunkéw 1-6 oraz danych zamieszczonych
w tabeli 3 mozna stwierdzi¢, ze zuzycie oleju w duzym
stopniu zalezy od wartosci ci$nienia od strony szczeliny
dywergentnej, wystepujacej nad pier§cieniem, w zaleznoS$ci
od kierunku ruchu tloka, oraz od wartosci ci$nienia zewngtrz-
nego dla strony konwergentnej szczeliny smarnej miedzy
pierScieniem a gladzig. Warianty 1, 3 1 4 zapewniaja akcep-
towalny rozktad grubosci filmu olejowego dla catego zakresu
kata OWK we wszystkich suwach pracy silnika i gwarantuja
czgsciowe pokrycie profilu powierzchni §lizgowej goérnego
pierscienia uszczelniajacego. Wedtug wstepnych wynikow,
nawet przy wzroscie glebokosci i szerokosci rowka obwo-
dowego warianty 1, 3 i 4 dajg akceptowalne warunki do
powstania cigglego filmu olejowego.

Najbardziej obiecujace wyniki badan symulacyjnych
uzyskuje si¢ dla wariantu 3. profilu powierzchni slizgowej
pierScieni uszczelniajacych — rysunek 5. Spowodowane
jest to umieszczeniem rowka obwodowego na profilu po-
wierzchni §lizgowej pierscienia uszczelniajacego od strony
skrzyni korbowej silnika. Dzigki temu uzyskuje si¢ pokrycie
mniejszg grubo$cig filmu olejowego profilu powierzchni
slizgowej gornego pierScienia podczas suwu spr¢zania.
W tym czasie szczelina konwergentna charakteryzuje si¢
mniejsza szerokoscia, a zatem wystepuje tam mniejsza
objetos¢ filmu olejowego, co sprzyja zmniejszeniu strat
tarcia. W momencie zmiany kierunku ttoka po przej$ciu
przez punkt GMP w suwie rozpr¢zania, gdzie wystepuje
znaczy przyrost ci$nienia w filmie olejowym, warunki do
tworzenia szczeliny konwergentnej sg réwniez korzystne.
Ponadto stworzenie przestrzeni buforowej pod gérnym
pierScieniem uszczelniajagcym moze przyspieszy¢ efekty
utylitarne, polegajace na polepszeniu uszczelnienia cy-
lindra przez wzrost naciskow jednostkowych, stworzeniu
lepszych warunkéw smarowania, zmniejszeniu strat tarcia
i efektywniejszym odprowadzeniu energii cieplnej z tego
pierScienia. Przez rezygnacje z wprowadzenia gornego row-
ka obwodowego dla gérnego pierscienia uszczelniajacego,
jak to jest w rownie korzystnych wariantach 1 i 4, dodatkowo
przeciwdziala si¢ osadzaniu weglowodoréw w tych rowkach
podczas zachodzacych w silniku proceséw spalania. W tym
obszarze powierzchni $lizgowej pier§cienia wprowadzenia
rowkéw obwodowych przy nieznacznych ich wymiarach
geometrycznych moze spowodowac ich zanieczyszczenie
osadzajacymi si¢ czastkami weglowodordw, az do catkowi-
tego ich zaniknigcia w dluzszym okresie eksploatacji silnika.
Takie zanieczyszczenie rowkéw obwodowych produktami
spalania z pewno$cig wptynie na zmniejszenie trwato$ci
silnika. Obecnie produkowane oleje syntetyczne moga
skutecznie temu przeciwdziataé.

Na podstawie autorskich ustalen, dla zapewnia tarcia
plynnego w najbardziej newralgicznych zwrotnych punktach
tloka od 5° do 20° po GMP w suwie rozpr¢zania, szczelina
konwergentna musi tworzy¢ si¢ na osiowej wysokosci po-
wierzchni $lizgowej pier§cienia po stronie skrzyni korbowej
silnika. Wariant 3, w ktérym wprowadzono rowek obwodo-
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Table 3. Oil consumption for selected variants of profiles of sliding surfaces of ring seals

Tabela 3. Wyniki zuzycia oleju dla wybranych wariantow profili powierzchni Slizgowej pierscieni uszczelniajgcych

Variant of the Piston position Unit oil Hourly oil Volume of oil Volume of oil scraped Volume of oil Volume of oil scraped
profile of ring in relation to consumption/ | consumption/ | scraped to the com- to the combustion scraped to the com- | to combustion cham-
sliding surface/ cylinder face/ Jjednostkowe godzinowe bustion chamber in chamber in backing bustion chamber ber in the outflow
wariant profilu polozenie tloka zuzycie oleju zuzycie oleju | inlet stroke/objetosé stroke/objetos¢ in working stroke/ stroke/objetos¢ oleju
powierzchni wzgledem gladzi g, [g/kWh] G, [g/h] oleju zgarnianego oleju zgarnianego do | objetos¢ oleju zgar- |  zgarnianego do kon-
slizgowej cylindra do komory spalania komory spalania w nianego do komory | mory spalania w suwie
pierscienia w suwie dolotu V| suwie sprezania V., spalania w suwie wylotu V,, [mm?]
[mm?] [mm?] pracy V, [mm’]
1 M 39.97 4.0 0.026 0.105 0.086 0.043
L 8.79 0.9 0.002 0.021 0.026 0.012
R 50.07 5.0 0.061 0.130 0.551 0.055
2 M 17.03 1.7 0.001 0.052 0.116 0.011
L 718.00 71.7 0.001 2.501 0.623 0.155
R 101.00 10.1 0.018 0.308 0.164 0.067
3 M 49.07 49 0.018 0.139 0.075 0.042
L 3.64 2.9 0.035 0.013 0.057 0.000
R 58.53 5.8 0.035 0.158 0.409 0.058
4 M 38.92 3.9 0.026 0.101 0.120 0.043
L 13.58 1.4 0.004 0.025 0.003 0.025
R 42.88 43 0.114 0.104 0.811 0.055
5 M 4.53 0.5 11.267 0.015 11.282 0.001
L 16166.00 1613.0 34.261 21.899 43.236 37.873
R 110.00 11.0 0.014 0.292 0.158 0.117
Reference/refer- M 11.92 1.2 0.008 0.027 0.060 0.017
encumy L 486.00 485 2.088 1.543 2811 0.253
R 26.01 2.6 0.026 0.048 0.079 0.048

mating surfaces. Reducing friction power results mainly from
limiting the volume of oil which occurs in the convergence
slot regardless of piston motion direction, and at a crucial
turning point of the piston an acceptable thickness of oil film
between cylinder face and the sliding surface of the upper
ring seal is ensured.

The oil volume scraped to the combustion chamber by
the sliding surface of the upper ring seal variant 3 is also
lower or comparable with the oil amount for the other profile
variants of the sliding surfaces of ring seals. This is due to
gathering a lower volume of oil in the angle crankshaft rota-
tion angle from 180°to 360°, where pressure values in the oil
film are much lower than after piston turning point top dead
centre at backing stroke. Moreover, theoretical volume of
oil scraped to the combustion chamber during compression
and outflow is lower than in real-life conditions of piston
combustion engine operating.

The initially assumed low depth of circumferential grooves
mean that their influence on the oil flow around the piston
grooves is minimal. The influence can be significant for more
effective cooling of the ring, particularly the seal ring. To
define that variant 3 of the sliding surface must be thoroughly
examined with a larger depth exceeding the threshold of piston
groove. The examination should also include the calculation
of influence of the volume of oil gathered in the buffer area on
the volume of heat taken from the upper seal ring. The friction
loss can be more significantly reduced with a ring seal of lower
axial height than by modifying the shape of the sliding surface
of the rings. However, this will very negatively influence oil

wy od strony skrzyni korbowej zaktada czgsciowe pokrycie
profilu powierzchni $lizgowej pier§cieni uszczelniajacych
filmem olejowym po stronie skrzyni korbowej tuz po GMP
w suwie rozpre¢zania. Takie roztozenie filmu olejowego na
powierzchni §lizgowej gdrnego pierscienia uszczelniajacego
sprzyja redukcji strat tarcia i zapewnia korzystne warunki
do zainicjowania tarcia ptynnego. Zmniejszenie mocy tarcia
wynika przede wszystkim ze zmniejszenia objetosci oleju
wystepujacego w szczelinie konwergentnej, niezaleznie od
kierunku ruchu tloka, a w krytycznym punkcie zwrotnym
tloka zapewnia dopuszczalng grubo$¢ filmu olejowego
miedzy gladzia cylindra a powierzchnia $lizgowa goérnego
pierscienia uszczelniajacego.

Zgarniana ilo$¢ oleju smarujacego do komory spalania
przez powierzchni¢ §lizgowa gdrnego pierscienia uszczel-
niajacego z wariantu 3. jest nieznaczna lub poréwnywalna
z ilo$cig oleju pozostalych wariantéw profili powierzchni §li-
zgowych pierscieni uszczelniajacych. Jest to spowodowane
zabieraniem mniejszej objetosci oleju w zakresie kata OWK
od 180° do 360°, gdzie warto$¢ cisnien w filmie olejowym
jest duzo mniejsza niz po punkcie zwrotnym ttoka tuz po
GMP w suwie rozprezania. Nalezy nadmienié, ze teoretyczna
objetos¢ oleju zgarnianego do komory spalania w suwie spre-
zania i wylotu jest mniejsza niz w rzeczywistych warunkach
eksploatacji ttokowego silnika spalinowego.

Z wstepnie przyjetych nieznacznych warto$ci glebokosci
rowkoéw obwodowych wynika, ze w minimalnym stopniu
wplywaja one na zmiang przeptywu oleju wokdt rowkow
pierscieniowych ttoka. Wptyw ten moze by¢ znaczacy
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film parameters. So it can be claimed that the application of
circumferential grooves is more advantageous in reducing
friction losses. Moreover, the application of a piston ring
of standard axial height, but limiting only the direct mating
surfaces does not significantly influence its durability and the
increased risk of breaking the ring in the piston groove which
works under a large load.

4. Conclusion

Meeting the conditions which favour fluid friction in all
the range of crankshaft rotation angle, regardless of engine
load and its operation conditions is the main condition to
justify the method of shaping the geometry of a profile of
a sliding surface of the lower and upper ring seal while limit-
ing friction losses in the piston-cylinder assembly.

Based on the simulation conducted the following conclu-
sions can be drawn:

— Implementing circumferential grooves on the profile of the
sliding surface of ring seals helps to reduce friction losses
by reducing the areas which directly mate with the piston,
and does not change the axial height of the piston rings.

— Unchanged axial height of the ring helps to maintain its
particular durability and own resilience force after chang-
ing the geometry of the reference ring sliding surface.

— Reducing the area directly mating with the cylinder face
with unchanged axial height of the ring leads to increased
unit pressure of the ring onto the cylinder face and im-
proves the tightness of the kinematic set.

— Application of centrally placed circumferential rings on
the profile of the sliding surface of seal rings is ineffec-
tive, as it reduces friction losses insignificantly and leads
to unfavourable covering of the ring sliding surface with
oil and increased oil consumption.

— Implementing circumferential grooves on the external part
of the sliding surface of the seal ring leads to reduction in
friction losses while maintaining favourable parameters of
oil film, the durability of the kinematic set and increased
oil consumption. The latter can be prevented by changing
the distances between the rings in the set.

— Application of a circumferential groove on the side of the
crankcase on the ring sliding surface, provided the depth
and width are properly selected, can create a buffer space for
oil, which will help to draw the heat from ring surface and
provide better conditions for kinematic set lubrication.

The concept of shaping the convergent slot and its pres-
sures for the most advantageous variant of a profile of the
sliding surface of seal rings with circumferential groove
placed on the side of the crankcase for various ranges of
crankshaft rotation angle in terms of optimising oil film
parameters and possibilities to reduce the power absorbed
by ring seals in order to overcome internal friction in oil
film requires further theoretical research and experiments.
The authors’ further theoretical and experimental studies
will concern the influence of changes of depth and width of
circumferential grooves of a particular profile variant of ring
sliding surfaces on the friction losses, oil film parameters
and oil consumption. Also it will be necessary to study the
influence of a change in oil volume gathered in the buffer

dla efektywniejszego chtodzenia pierScienia, zwlaszcza
uszczelniajgcego. W tym celu nalezy szczegdtowo przebadaé
wariant 3 profilu powierzchni §lizgowej pierscienia uszczel-
niajacego przy zwigkszonej glebokosci przekraczajacej prog
rowka pierscieniowego tloka. Badanie powinno takze obej-
mowac obliczenie wptywu objetosci zgromadzonego oleju
w przestrzeni buforowej na ilo§¢ odprowadzanego ciepta
z gornego pierscienia uszczelniajacego. Wigksza redukcje
strat tarcia mozna uzyskac, stosujac pierscien uszczelniaja-
cy o mniejszej wysokosci osiowej, niz modyfikujac ksztatt
powierzchni §lizgowej pier§cieni uszczelniajgcych. Takie
dzialanie jednak wplywa bardzo niekorzystnie na parametry
filmu olejowego. Zatem mozna stwierdzi¢, ze stosowanie
rowkow obwodowych ksztattujacych geometrig pierscienia
jest bardziej korzystne w zmniejszaniu strat tarcia. Ponadto,
stosujac pierscienien ttokowy o standardowej wysokosci
osiowej, ale ograniczajac wylacznie powierzchnie bezpo-
$redniego kontaktu z gladzig nie wptywa si¢ znacznie na jego
wytrzymato$¢ i zwigkszenie ryzyka peknigcia pierscienia
w rowku tloka pracujacego pod duzym obcigzeniem.

4. Podsumowanie

Spetnienie wymogdéw sprzyjajacych powstaniu tarcia
ptynnego w catym zakresie kata OWK, niezaleznie od
obciazenia silnika i warunkéw jego eksploatacji, stanowi

o zasadnosci stosowania metody ksztaltowania geometrii

profilu powierzchni $lizgowej dolnego i gornego pierscienia

uszczelniajgcego podczas zmniejszania strat tarcia w grupie
ttokowo-cylindrowe;.

Na podstawie danych z przeprowadzanych badan symu-
lacyjnych mozna przedstawi¢ nastgpujace wnioski:

— Wprowadzenie rowkow obwodowych na profilu po-
wierzchni §lizgowej pierscieni uszczelniajacych prowadzi
do zmniejszenia strat tarcia przez redukcj¢ powierzchni
bezposrednio wspotpracujacej z gladzia cylindra, a nie
zmienia osiowej wysokosci pierscieni ttokowych.

— Niezmienna osiowa wysokos$¢ pierscienia uszczelniajacego
przyczynia si¢ do zachowania przez niego okreslonej wy-
trzymatosci i sity sprezystosci wiasnej po zmianie geometrii
powierzchni §lizgowej pierscienia referencyjnego.

— Zmniejszenie powierzchni bezposrednio wspotpracujace;j
z gladzig cylindra przy niezmiennej osiowej wysokosci
pierscienia prowadzi do wzrostu naciskow jednostkowych
pier§cienia na gladz cylindra i poprawy uszczelnienia
ztozenia kinematycznego.

— Zastosowanie centralnie rozmieszczonych rowkow ob-
wodowych na profilu powierzchni $lizgowej pierscieni
uszczelniajacych jest nieefektywne, bowiem daje nie-
znaczng redukcje strat tarcia przy niekorzystnym pokryciu
profilu powierzchni §lizgowej pierscienia olejem oraz
wzro$cie zuzycia oleju.

— Wprowadzenie po zewngtrznej czgsci profilu powierzchni
slizgowej pierscienia uszczelniajacego rowkoéw obwodo-
wych skutkuje zmniejszeniem strat tarcia, przy zachowa-
niu korzystnych parametrow filmu olejowego, zachowaniu
trwato$ci ztozenia kinematycznego oraz wzroscie zuzycia
oleju, ktoremu mozna skutecznie przeciwdziataé przez
zmiang wzajemnej odlegtosci pierScieni w pakiecie.
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space of the circumferential groove on the efficiency of
drawing the heat from the upper seal ring. Simulations will
be conducted concerning the changes in oil flow resulting
from creating the buffer space on the ring sliding surface, on
the area of cylinder face and the piston groove mating with
the working areas of seal rings. Also tribological studies of
sliding surfaces of seal rings after a modification of profile
shape with cylinder face must be conducted. These studies
will help to evaluate the point in introducing the grooves
as creating the buffer space for oil, reducing friction losses,
improving lubrication parameters for the mating pair and
increasing durability of piston rings.
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— Zastosowanie rowka obwodowego po stronie skrzyni
korbowej na powierzchni slizgowej pierscienia uszczel-
niajacego o odpowiednio dobranej glebokosci i szerokosci
moze utworzy¢ przestrzen buforowa dla oleju, co bedzie
sprzyja¢ odprowadzaniu ciepta z powierzchni pierScienia
i zapewni lepsze warunki smarowania ztozenia kinema-
tycznego.

Doktadna weryfikacja koncepcji ksztaltowania szczeliny
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powierzchni $lizgowej pierscieni na straty tarcia, parametry
filmu olejowego oraz zuzycie oleju. Niezbedne sa rowniez
badania wplywu zmiany obje¢tosci oleju zgromadzonego
W utworzonej przestrzeni buforowej rowka obwodowego
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uszczelniajacego. Wykonane beda badania symulacyjne
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buforowej na powierzchni §lizgowej pierscienia, na obsza-
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