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Резюме 
В статье приведены результаты разработки методики для определения параметров вибрации 
цилиндровых втулок судовых дизелей при комплексном воздействии ударной нагрузки поршня при 
перекладках шатуна и пульсации рабочего давления в цилиндре. 
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Abstract 
The article contains results development of a methodology for determining the parameters of vibration cylin-
der liners marine Diesel engines with complex action of shock loading piston during the relining rod ripple 
operating pressure in the cylinder. 

 
 

Введение 

Охлаждаемые поверхности цилиндровых 
втулок высокооборотных четырехтактных судо-
вых двигателей внутреннего сгорания часто 
подвергаются коррозионно-эрозионному повре-
ждению, причиной которого является вибрация 
втулок. Значения амплитуд и собственных 
частот колебания втулок, происходящего в ре-
зультате ударений поршня при перекладках 
шатуна в крайних положениях хода поршня 
и пульсации давления рабочего тела (газа) в ци-
линдре, зависят от многих как конструктивных, 
так и эксплуатационных факторов. Поэтому для 

обеспечения достаточной долговечности цилин-
дровых втулок дизелей этого типа необходимо 
еще на стадии их проектирования располагать 
методикой определения параметров их коле-
бания, таких амплитуда и частота. К сожале-
нию, в настоящее время методики позволяющие 
производить расчеты параметров колебания 
цилиндровых втулок дизелей в зависимости от 
параметров рабочего процесса дизеля (давления 
сгорания, частоты вращения коленчатого вала), 
его конструктивных характеристик (массы 
деталей цилиндро-поршневой группы, способа 
заделки втулки в блоке цилиндров) отсутству-
ют. В связи с этим, возникает необходимость 
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создания подобных методик. В статье приво-
дятся материалы исследования колебаний ци-
линдровых втулок посвященные обозначенной 
проблеме. 

Разработка методики определения 
параметров колебания цилиндровых 
втулок дизелей от воздействия 
комплексной нагрузки ударов поршня 
и пульсации рабочего давления газов 
в цилиндре 

Оценка величины амплитуд колебаний 
цилиндровых втулок судовых двигателей 
внутреннего сгорания является важным этапом 
их проектирования, поскольку значения частоты 
и амплитуды колебаний втулок являются опре-
деляющим фактором возникновения кавита-
ционной эрозии втулок. Амплитуду смещений 
определяют силовые нагрузки, в том числе 
локальная (удар поршня при перекладке в ВМТ) 
и распределенная (силы пульсации газового 
давления в цилиндре). В целях определения 
интенсивности возможных кавитационных 
разрушений поверхности втулки интерес будут 
представлять в первую очередь максимальные 
амплитуды радиальных смещений, которые 
будут наблюдаться в плоскости качания шатуна. 
Поэтому ограничимся в дальнейшем рассмотре-
нием только радиальной компоненты перемеще-
ний w при  = 0, где будут определены началь-
ные условия прогиба цилиндрической оболочки 
под действием сосредоточенного импульса 
удара поршня. Распределение смещений по 
угловой координате определено в явном виде 
соотношением: 

     tnxtxw  sincos,,   (1) 

где: w – частота собственных колебаний 
оболочки; n = 2, 3, 4,... – натуральные числа, 
характеризующие число полуволн в поперечном 
сечении. 

Согласно [1], в реальных механических конс-
трукциях реализуется только форма колебаний, 
соответствующая их наименьшей частоте. Более 
высокие гармоники имеют значительно мень-
шие амплитуды (ряд Am сходящийся) и быстро 
затухают. Поэтому с достаточной точностью 
можно принять, что в результате силового воз-
действия на цилиндровую втулку реализуется 
только первая гармоника колебаний, облада-
ющая наименьшей частотой ω1 и наибольшей 
амплитудой А1, которой соответствует форме 
с одной полуволной в продольном направлении 
m = 1 (безузловая форма в продольном напра-

влении). Как было показано в [2] для каждого 
ωm существует одно значение nm, соответству-
ющее наименьшей частоте колебаний, причем 
не всегда наименьшей частоте соответствует 
минимальное количество узлов стоячих волн 
в окружном направлении, что является харак-
терным для оболочек. 

 
Рис. 1. Формы радиальных смещений при свободной опоре 
верхнего бурта цилиндровой втулки и жесткой заделки 
нижнего посадочного пояса дизеля 4Ч 8,5/11 [2] 

Частота собственных колебаний втулки опре-
деляется зависимостью [3]:  
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где km определяется в соответствии с заданными 
граничными условиями, число m определяет 
количество полуволн в продольном направле-
нии цилиндровой втулки. 

Таким образом, при известном значении 
наименьшей частоты собственных колебаний 
втулки ω1 задача нахождения амплитуд собс-
твенных колебаний втулки сводится к нахожде-
нию радиальных смещений в плоскости качания 
шатуна, которые можно представить в общем 
виде: 
     txAtxw 11 sin,0,   (2) 

где: ψ(x) – функция, описывающая форму коле-
баний при соответствующем способе заделки 
краев. 

В момент времени t = tc в плоскости качания 
шатуна φ = 0 в точке x = x0, соответствующей 
месту удара поршня о стенку, к втулке прило-
жено импульсное воздействие, определяемое 
суммой сил инерции Рин и давления газов Pг, 
действующей на поршень в момент удара. 
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Нормальная составляющая (направленная к сте-
нке цилиндра) суммы сил PN зависит от угла 
поворота кривошипа α: 

    sinгинN PPP   

   2coscos2  kpин rmP  (3) 

 pг pFP   
где: 
mp – масса поршня; 
ωк – частота вращения коленвала; 
α – угол поворота коленвала; 
λ = r/l – отношение радиуса кривошипа к длине 

шатуна; 
p – давление газа, соответствующее углу по-

ворота коленвала α; 
Fp – площадь поршня. 

Двигаясь с нормальным ускорением  

    sin2coscos2
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поршень проходит расстояние, равное теплово-
му зазору δt между поршнем и втулкой, до 
момента соударения со стенкой. Время от 
момента прохождения поршнем положения 
верхней мертвой точки до момента соударения 
tc, а также нормальную составляющую скорости 
поршня в момент удара о стенку vn определяют 
путем численного интегрирования уравнений 
движения: 

  
ct

nn ttav
0

d  (5) 

  
ct

nt ttv
0

d  (6) 

В качестве точки соударения x0 принимается 
расстояние от верхней кромки цилиндровой 
втулки до точки, соответствующей положению 
оси поршневого пальца при повороте 
коленчатого вала на угол αc = ωк tc: 

  c
Scx cos1
200   (7) 

где: S – ход поршня, с0 – расстояние между 
верхней кромкой цилиндровой втулки и осью 
пальца в верхней мертвой точке. 

При работе двигателя в сопряжении пор-
шень-цилиндр образуется слой смазочного мас-
ла, который оказывает влияние на динамические 
показатели перекладки. В существующих рас-
четных моделях перекладки поршня [4] влияние 
слоя смазки учитывается коэффициентом вос-
становления Kv:  

– при наличии смазочного слоя контакт 
деталей характеризуется неупругим ударом 
и принимается Kv = 0; 

– при отсутствии смазочного слоя контакт 
деталей сопровождается упругим ударом 
и принимается Kv = 1. 
В данных расчетах полагается, что двигатель 

работает при наличии необходимой смазки 
в деталях, поэтому полагается удар поршня 
о стенку втулки неупругим и Kv = 0, т.е. 
скорость поршня после соударения равна нулю, 
отскоки и повторные удары поршня не 
рассматриваются. Как показывают расчетные 
и экспериментальные данные [4], момент начала 
контакта и достижение максимального значения 
силы удара составляют 6–8 градусов поворота 
коленчатого вала. Продолжительность контакта 
составляет не более одного градуса поворота 
коленчатого вала. После окончания контакта 
поршня со втулкой наблюдается всплытие 
точки боковой поверхности поршня и ее свобод-
ное бесконтактное движение в течение 16–35 
градусов поворота коленчатого вала, а ближе 
к нижней мертвой точке, то есть в конце рабоче-
го хода, контакт поршня со втулкой становится 
маловероятным и зазоры в симметричных точ-
ках одного сечения становятся почти равными. 

Иными словами, конструкция поршня спо-
собствует его кувырканию в период перекладки 
шатуна в крайних положениях его движения 
таким образом, что поршень ударяет по втулке 
частью своей боковой поверхности. За время 
контакта поршня со втулкой гасится нормальная 
составляющая его скорости vn и за счет 
кувыркания поршня в обратном направлении 
его контакт со стенкой прекращается. 

Обобщая теорию удара Тимошенко на проги-
бы оболочек [5, 6], можно определить радиаль-
ное смещение в месте удара x = x0, φ = 0: 
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где: 
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 d  – импульс, переданный 

при ударе стенке; 
F – площадь сечения оболочки; 
ΔT – время соударения. 

Таким образом, амплитуда колебаний, выз-
ванных импульсным воздействием, определя-
ется соотношением 
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По отклику системы на влияние сосредо-
точенного импульса (8) были определены 
вынужденные перемещения под действием 
непрерывно распределенной силы давления 
газов )(p : 

 

   

 

   
 

  







ddsin

d

π2,

0
1

0
1

0

2
11

1









ct

Lвын

pt

F

xRtxw

 (10) 

где: 

     cos1
20 
Hhс  – расстояние от верх-

ней кромки втулки до поверхности 
поршня; 

h0 – расстояние между верхней кромкой 
цилиндровой втулки и поршнем в ВМТ. 

Изменяющаяся во времени вместе с ходом 
поршня величина c() определяет область втул-
ки, подверженную воздействию изменяющихся 
во времени сил от давления газов. 

Способ получения функции, описывающей 
вынужденные колебания, по известному откли-
ку системы на действие сосредоточенного  
импульса, не требует прямого интегрирования 
уравнений движения с разложением вынужда-
ющего воздействия на гармоники с использо-
ванием рядов Фурье. Численное интегрирование 
выражения (10) при кусочной аппроксимации 
экспериментальной зависимости вынуждающей 
силы p(τ) не представляет особой технической 
сложности. 

Таким образом, движение поверхности втул-
ки будет представлять собой сумму собствен-
ных колебаний при заданных начальных 
условиях деформации от удара поршня, имеющ-
его нормальное перемещение в направлении 
к стенке цилиндра под действием инерционных 
сил кривошипно-шатунного механизма и давле-
ния газа, а также вынужденных колебаний, 
происходящих под воздействием изменяющихся 
сил газового давления: 

        txwttxAtxw вынc ,sin, 11    (11) 

где: wвын(x, t) и A1 определены в соответствии 
с выражениями (10) и (9). Причем в период, 
когда p() = 0 происходят только свободные 
колебания втулки, а в период сгорания газов 
p()  0 и происходят собственные высокочас-
тотные колебания, модулированные по ампли-
туде силой газового давления, изменяющейся 
с частотой, кратной частоте вращения коленча-
того вала. 

Выводы 
Таким образом, полученный вывод о харак-

тере движения, как суперпозиции двух колеба-
тельных процессов – собственных свободных 
колебаний и модулированных внешним 
силовым воздействием, – совпадает с выводами, 
сделанными в работе [7] и подтверждается 
экспериментальным вибрографированием вту-
лок. Вместе с тем, предлагаемый в настоящей 
работе метод позволяет, в отличие от метода 
предложенного в [7], получать зависимость 
амплитуды колебаний втулки от периода 
рабочего цикла двигателя (угла поворота 
коленвала), а также распределение амплитуд 
колебаний по поверхности втулки, что важно 
при определении областей поверхности детали, 
характеризующихся повышенным напряжен-
ным состоянием, и, следовательно, наиболее 
подверженных эрозионным разрушениям. 
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