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Постановка проблемы в общем виде и ее 

связь с важными научными или практическими 

заданиями. Современные тенденции в двигателе-

строении, наряду с комплексным улучшением эко-

лого-экономических показателей всех типов ДВС, 

характеризуются неуклонным увеличением их 

удельной мощности, надежности, ресурса. При 

этом увеличиваются силовые и тепловые нагрузки 

на детали цилиндропоршневой группы, на двига-

тель в целом. С учетом объективных тенденций 

сокращения сроков проектирования и доводки дви-

гателей, снижения затрат на все этапы жизненного 

цикла ДВС, предшествующих эксплуатации, зна-

чительной конкуренции производителей, сущест-

венно обостряется внимание к используемым ме-

тодам математического моделирования и анализа 

исследуемых процессов. 

Поршень ДВС, являясь сложным многофунк-

циональным элементом, во многом определяет со-

вокупность критериев качества двигателя, высту-

пает одной из основных ресурсоопределяющих его 

деталей. При этом значительное внимание иссле-

дователей уделяется разработке концепции проек-

тирования и обеспечения ресурсной прочности 

массивных поршней дизельных ДВС [1-4].  

Однако в Украине и странах СНГ доля произ-

водимых бензиновых двигателей примерно в четы-

ре раза превышает, и в ближайшей перспективе 

еще будет превышать, долю дизельных. Поэтому 

отечественный производитель поршней, ОАО 

"АВТРАМАТ", ориентируется на постоянное вне-

дрение в производство кроме дизельных, и новых 

конструкций тонкостенных поршней бензиновых 

ДВС. Такие поршни поставляются на первичный и 

вторичный рынки Украины и других стран. 

Тонкостенный поршень бензинового ДВС, в 

силу предъявляемых к нему требований, имеет 

специфические конструктивные особенности. В 

связи с этим актуальность работы состоит в разви-

тии методов проектирования тонкостенного порш-

ня, что позволяет решить сложную научно-

техническую проблему обеспечения надежности, 

ресурса, повышения технического уровня ДВС в 

целом. 

Анализ последних исследований и публи-

каций, в которых начато решение данной про-

блемы. Методы оценки ресурсной прочности 

поршней ДВС базируются на результатах расчета 

температурного и напряженно-деформированного 

состояния конструкций с учетом матрицы предста-

вительных  переходных процессов, характерных 

для  двигателя машины известного технологиче-

ского назначения [1,5,6]. При этом ресурсная проч-

ность устанавливается для зоны кромки камеры 

сгорания (КС), как наиболее термонапряженного 

элемента массивного поршня.  

Анализ конструкций поршней бензиновых 

ДВС показывает, что вследствие существенно иных 

условий их функционирования, разнообразия форм 

КС, тонкостенности, а в целом – неопределенности 

местоположения наиболее теплонапряженной зоны, 

известный подход не может быть непосредственно 

перенесен на эти конструкции. В то же время, ис-

следования низко- и высокочастотного термонапря-

женного состояния тонкостенных поршней, анало-

гичные [1-6], практически не имели места. Послед-

нее обстоятельство может потребовать уточнения 

разработанных методик оценки ресурсной прочно-

сти поршней. 

Нерешенные ранее части общей проблемы, 

которым посвящается данная статья. Оценку 

ресурсной прочности поршней в зонах локальных 

экстремумов напряженности выполняют на основе 

учета совместного накопления повреждений мате-

риала, вызванных усталостью и ползучестью: 
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где k – совокупность всех циклов низкочастотного 

нагружения детали до наступления предельного 

состояния материала; fkN – количество циклов до 

разрушения, вызванных усталостью в условиях 

единичного k-го цикла нагружения; kU – энергия 

рассеивания при ползучести, вызванная единичным  

k-ым циклом нагружения; *U – критическая вели-

чина энергии рассеивания при ползучести. 
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Здесь величины fkN , kU устанавливают, со-

ответственно, используя уравнение Поспишила и 

теорию упрочнения при ползучести [3,6]. При этом 

каждый цикл термонагружения поршня в переход-

ном процессе работы двигателя разбивается на рас-

четные подинтервалы, для которых устанавливают 

величины суммарных эквивалентных температур и 

напряжений: 
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Величины k
it и k

i  отвечают решению задачи 

низкочастотного нагружения детали, а размахи 
k

it
~

 , k
i

~  – высокочастотного. 

Рассмотрим важные особенности применения 

методики (1, 3) для оценки ресурсной прочности 

поршней дизелей. 

1. Придерживаясь концепции гарантирован-

ного обеспечения ресурсной прочности конструк-

ции на стадии ее проектирования, определяющим 

эту прочность переходным процессом для поршня 

дизеля является цикл холостой ход – режим макси-

мальной мощности – холостой ход в принятой мо-

дели эксплуатации [1,3,5,6]. Для тонкостенного 

поршня бензинового ДВС определяющий переход-

ный процесс до настоящего времени не нашел  сво-

его обоснования. 

2. Поверхность КС поршня ДВС одновремен-

но воспринимает высокочастотное изменение на-

пряжений, возникновение которых определяется 

разной физической природой. Это механические 

напряжения k
Mi~ , вызываемые силами давления 

газа, и термические k
Ti~ , обусловленные мгновен-

ным локальным теплообменом газа со стенкой. 

При одновременном их воздействии на основании 

исследований [7] размах эквивалентного их значе-

ния определяется как условная сумма размахов: 
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где i – коэффициент выносливости. 

В соответствии с данными [7] для поршневого 

сплава АЛ25 в зависимости от действующей сред-

нецикловой температуры принимают: i = 0,5 при 

230ºС < k
it < 290ºC  и  i = 0,4 вне указанного ин-

тервала. Однако в работах [1,5] и др. показано, что 

для поршней дизелей соотношение между величи-

нами размахов высокочастотных механических и 

термических напряжений таково, что выполняется 

условие 
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На практике учет особенности (5) позволяет 

отказаться от анализа высокочастотных механиче-

ских напряжений, что существенно ускоряет про-

цедуру оценки ресурсной прочности поршней без 

потери точности результата. 

Применительно для тонкостенных поршней 

бензиновых ДВС учет эквивалентных размахов (4) 

не осуществлялся, а условие (5) не проверялось. 

3. Согласно рассматриваемой методике оцен-

ки ресурсной прочности, определение и суммиро-

вание напряжений (4) и далее (3) выполняется в 

линейной постановке. При этом связь между ре-

зультатами линейного расчета k
i и действитель-

ным состоянием материала k
iд  в зоне рассматри-

ваемого локального экстремума устанавливают на 

основе обобщенного принципа Нейбера с учетом 

равенства Морроу,  
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 Здесь Е – модуль упругости, для сплава АЛ25 

337242 10)106,4107,5107,78,71(  
iii tttE , МПа 

[6]; f  – коэффициент усталостной вязкости, для 

сплава АЛ25 

  2842 100,31001,21094,2 iif tt    [6]; 

f – коэффициент усталостной прочности, для 

сплава АЛ25 231062,353,198,16 iif tt  , МПа 

[6]; с – показатель циклической пластичности, с = – 
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0,6 [3,7]; b – показатель цикличной прочности, b = 

– 0,12 [3,7]; пл.н – обратимая (неразрушающая) 

пластическая деформация, пл.н = 3∙10-5..4∙10-5 [8]. 

 

 
Рис. 1. Упруго-пластическое деформирование 

материала в особо нагруженной зоне КС 
 а – деформирование по закону Гука; б – 
обобщенное соотношение Нейбера; в – 

действительная диаграмма деформирования 
 

Значения показателя степени  m, изменяюще-

гося в пределах 0..1, определяют методом математи-

ческого моделирования нагружения детали в упру-

го-пластической постановке с последующим срав-

нением результатов с данными линейной модели. 

Для зоны кромки КС поршней быстроходных дизе-

лей 4ЧН12/14 и 4ЧН11/12,5 эти данные получены в 

[9,10]. Установлено, что для открытых камер пока-

затель m равен 0,13, для полуоткрытых – 0,12. С 

практической точки зрения получен идентичный 

результат, который свидетельствует, что упруго-

пластическое деформирование зоны кромки КС 

поршня быстроходного дизеля после стабилизации 

петли гистерезиса отвечает циклу 21  1 , пред-

ставленному на рис.1. 

Применительно к тонкостенным поршням бен-

зиновых ДВС определение показателя степени m для 

использования в выражениях (6,7)  не осуществля-

лось. 

Формулировка целей статьи (постановка 

задания). Целью исследований является установ-

ление особенностей термонапряженного состояния 

тонкостенного поршня ДВС и на этой основе со-

вершенствования методики и выполнение оценки 

их ресурсной прочности относительно конструкций 

поршней дизелей.  

На основе представленного анализа достиже-

ние цели выполнялось путем разрешения рассмот-

ренных выше трех вопросов. В условиях неполной 

информации о действительном термомеханическом 

нагружении тонкостенного поршня в эксплуатации, 

аналогично методике оценки ресурсной прочности 

кромки КС поршня дизеля, все необходимые до-

пущения принимались в соответствие с концепцией 

гарантированного обеспечения ресурса. 

Изложение основного материала исследо-

ваний. Расчетное исследование выполнено для 

конструктивного варианта поршня, результаты 

анализа которого могут быть обобщены. Рассмот-

рен поршень двигателя МеМЗ-2457, имеющий кон-

центратор в КС. Это позволяет установить завы-

шенный уровень теплонапряженности конструкции 

относительно совокупности аналогов.  

Результаты расчетов сравнивались с данными 

о теплонапряженности поршней дизелей 4ЧН12/14 

с открытой КС и КС типа ЦНИДИ при эффектив-

ной мощности 117 кВт и частоте вращения колен-

чатого вала (КВ) 2000 мин-1 [11]. При этом литро-

вая мощность принятого для сравнения дизеля в 

два раза ниже, чем у двигателя МеМЗ-2457, а ре-

сурсная прочность указанных поршней двигателя 

4ЧН12/14 отличается более чем в 40 раз [6].  

Расчетное исследование включало анализ низ-

кочастотного изменения температур и термоупругих 

напряжений в теле поршня в характерном переход-

ном процессе наброса нагрузки; высокочастотного 

изменения температур и термоупругих напряжений 

в поверхностном слое КС в течение характерного 

цикла работы двигателя; высокочастотного измене-

ния напряжений, вызванных силами давления газа в 

цилиндре в течение характерного цикла работы 

двигателя.  

Анализ термомеханических нагружений вы-

полнен в  трехмерной постановке. На рис.2а пред-

ставлено расположение зон локальных экстрему-

мов напряженности (точек), предложенных для 

анализа:  т.1 – периферийная зона КС; т.2 и т.3 – 

кромки КС; т.4 – выступающий концентратор в КС; 

т. 5 – концентратор в углублении КС; т.6 – зона 

первого поршневого кольца (ПК); т.7 – наиболее 

нагруженная зона днища поршня со стороны мас-
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ляного охлаждения. Конечноэлементная модель 

поршня представлена на рис.2б.  

 

 
а) 

 
б) 

Рис. 2. 3D-модель тонкостенного поршня  
МеМЗ-2457 с характерными зонами локальной 

напряженности (а) и соответствующая конечно-
элементная модель (б) 

 

Расчет рабочего процесса двигателя осущест-

влялся по методике и программе кафедры ДВС 

НТУ «ХПИ». По полученным параметрам цикла с 

использованием формулы Эйхельберга определя-

лись средние по поверхности КС мгновенные зна-

чения коэффициента теплоотдачи. Моделирование 

стационарного температурного состояния конструк-

ции выполнялось с учетом данных о локальных по 

поверхностям граничных условий (ГУ) 3-го рода. 

Использованы экспериментальные данные и резуль-

таты идентификации ГУ по двенадцати характер-

ным зонам поверхности  поршня [12].  

В силу специфических особенностей эксплуа-

тации двигателей с рассматриваемым поршнем в 

качестве модельного переходного процесса принят 

процесс мгновенного наброса нагрузки от состоя-

ния холостого хода непрогретого ДВС до режима 

номинальной мощности. В соответствии с инфор-

мацией о стационарных режимах, между которыми 

осуществляется переходный процесс,  принят од-

ноступенчатый закон изменения ГУ между ними. 

Расчет единичного цикла низкочастотного тепло-

напряженного состояния тонкостенного поршня 

выполнен на временной базе 120 с. 

Для определения высокочастотных состав-

ляющих температур и термоупругих напряжений 

рассчитывался единичный цикл, соответствующий 

стационарному режиму работы двигателя. В каче-

стве начального условия принято стационарное 

температурное поле соответствующего режима.  

Расчет механического нагружения поршня 

выполнялся для двух положений поршня – в верх-

ней мертвой точке в период перекрытия клапанов  

(0 град. п.к.в.) и в точке достижения максимально-

го давления цикла Рz (370 град. п.к.в.).  

При рассмотрении термомеханического высо-

кочастотного воздействия на поршень моделирова-

лись два режима нагружения, соответствующие мак-

симальной мощности двигателя и максимальному 

крутящему моменту. При этом для определения раз-

маха эквивалентных термомеханических напряжений 

(4) за определяющий модельный цикл работы приня-

то стационарное температурное состояние поршня на 

режиме максимальной мощности с высокочастотным 

нагружением режима максимального крутящего мо-

мента. 

Важно, что рассмотрение такого комплексного 

нагружения, является близким к предельно возмож-

ному состоянию конструкции и отвечает концепции 

гарантированного обеспечения ресурса на стадии 

проектирования поршня. Основные параметры рас-

четных режимов рассматриваемого двигателя пред-

ставлены в табл. 1, а ряд результатов расчетов – на 

рис. 3.  

Анализ представленных результатов показал 

следующее. 

Температура поверхности КС тонкостенного 

поршня в зоне выступающего концентратора (т. 4) 

достигает уровня 240 ºС, в зоне кромок КС (т.2 и 

т.3) – 215 ºС, в зоне верхнего ПК (т.6) – 195 ºС. Для 

работоспособного поршня дизеля с открытой КС 
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эти величины соответственно равны 265 ºС, 300 ºС, 

245  ºС [11]. Таким образом, в характерных точках 

поршней уровень температур тонкостенного, не-

смотря на  вдвое увеличенный уровень форсирова-

ния по сравнению с дизельным, является меньшим. 

 

 

 

 

 
а) б) 

  
в) г) 

   
д) е) 

Рис. 3. Результаты моделирования термомеханического нагружения поршня двигателя МеМЗ-2457 
а – участок прогрева при набросе нагрузки, протяженностью 60 с; б – термонапряженное состояние 
номинального стационарного режима; в – высокочастотные поверхностные температурные волны;  

г – высокочастотные волны термических напряжений; д – напряженное состояние в положении поршня  
0 град. п.к.в.; е – напряженное состояние  в положении поршня 370 град. п.к.в 
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Таблица 1. Основные параметры расчетных ре-
жимов, определяющих модель цикла работы двига-
теля МеМЗ-2457 

 

Параметры расчета термонапряженного 
 состояния стационарного режима 

Эффективная мощность, кВт 44 

Частота вращения КВ, мин-1 5000 

Среднее эффективное давление, МПа 0,845 

Эффективный кпд 0,31 

Удельный эффективный расход  
топлива,  кг/кВт∙ч 

0,268 

Параметры расчета термомеханического  
высокочастотного нагружения 

Частота вращения КВ, мин-1 3500 

Максимальное давление цикла, Рz, МПа 6,52 

 

Прогрев тонкостенного поршня в единичном 

цикле его низкочастотного нагружения практиче-

ски завершается за 25 с, т.е. до 12 раз быстрее, чем 

массивного дизельного. В различных характерных 

точках прогрев тонкостенного поршня осуществля-

ется практически синхронно. Это свидетельствует 

об отсутствии возможных забросов термических 

напряжений в процессе такого прогрева.  Выпол-

ненные расчеты процесса установления термиче-

ских напряжений подтвердили сказанное. В тоже 

время известно, что забросы перепадов температур 

по КС дизелей достигают 20 К и более [5], а на-

пряжений в зоне кромок КС – 90% [11].  

Температурный перепад по толщине днища 

поршня для рассмотренных конструкций одинаков. 

Он лежит в пределах 15-20 К. На днище поршня в 

т.7 уровень термических напряжений достигает 65 

МПа и соответствует уровню дизелей.  

В целом полученные результаты свидетельст-

вуют о меньшей теплонапряженности поршня тон-

костенной конструкции и, следовательно, меньшем 

ее влиянии на ресурсную прочность. 

Результаты расчета размахов эквивалентных 

напряжений высокочастотного термомеханическо-

го нагружения тонкостенного поршня ДВС пред-

ставлены в табл. 2. Видно, что для всех рассмот-

ренных зон КС тонкостенного поршня условие (5) 

не выполняется. При этом искомая величина k
i

~  

превышает размах термических  напряжений i
k
T

~  

от 1,5 до 4 и более раз.  Тем самым установлено, 

что в оценках ресурсной прочности тонкостенных 

поршней бензиновых ДВС пренебрегать состав-

ляющей нагружений от сил давления газов k
Mi~  

недопустимо. С другой стороны, на начальных ста-

диях проектирования поршня вместо выражения 

(4) может быть принято условие 

i
k
Мi

k
Tii

k
M

k
i  ~~~~ .               (8) 

 

Таблица 2.  Параметры составляющих и размах 
эквивалентных высокочастотных нагружений 
поршня двигателя МеМЗ-2457 

 

Номер расчет-
ной точки 

1 2 3 4 5 

Размах механи-
ческих напряже-

ний k
Mi~ , МПа 

23,7 38,5 11,2 9,3 20,6 

Размах термиче-
ских  напряже-

ний i
k
T

~ , МПа 
9 9 10 4 9 

Температура k
it , 

ºC 
203 214 214 237 177 

Коэффициент 
выносливости 

i  
0,4 0,4 0,4 0,5 0,4 

Размах  
эквивалентных  

напряжения 
k
i

~  

27,3 42,1 15,2 11,3 25,1 

 

В целях практического использования выраже-

ний (6)-(7) для определения величины fkN , связан-

ной с единичным циклом нагружения тонкостенного 

поршня, в работе устанавливалось значение показа-

теля обобщенного соотношения Нейбера m. 

На рис.4 представлены полученные нами за-

висимости действительных напряжений k
iд  от уп-

ругих k
i  и действующих температур k

it  при зна-

чениях показателя m, равного 0,13 (штриховые ли-

нии) и 0 (сплошные линии). Здесь же приведены 

максимальные значения упругих напряжений k
i  

для рассмотренных зон поверхности КС исследуе-

мого поршня (т.1-5), а также зоны кромки откры-

той КС (т.К1-1, т.К1-2) и КС типа ЦНИДИ (т.К2-1, 

т.К2-2) дизеля, взятые из [11]. 

Видно, что для всех рассмотренных зон КС 

тонкостенного поршня уровни действующих на-

пряжений лежат ниже предела текучести поршне-

вого сплава при соответствующих температурах. 

Это означает, что показатель степени в формуле 

Нейбера для таких поршней следует принимать m = 

1. Соответственно, выражения (6), (7) упрощаются 

до вида: 
k
iд

k
i  ,                                (9)  
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 
c

b

f

c
fkf

k
а N
















 пл.н

екв 2 .               (10) 

При этом циклическое деформирование тер-

момеханически нагруженной зоны КС поршня от-

вечает линии 121  , представленной на рис.1. 

На рис. 4 точками К1-1 и К2-1 обозначены ве-

личины напряжений в момент их заброса в пере-

ходном процессе, соответственно, для открытой 

камеры и КС типа ЦНИДИ, точками К1-2 и К2-2 – 

напряжения тяжелого установившегося режима. 

При этом если в условиях многопрофильной экс-

плуатации трактора поршень с открытой КС гаран-

тированно вырабатывает ресурс 10 тыс. часов, то с 

КС типа ЦНИДИ оказывается неработоспособным 

[6]. Видно, что все точки исследуемого тонкостен-

ного поршня лежат в одной области с точками 

поршня дизеля с открытой КС. При этом для обоих 

поршней напряжения находятся на пороге либо 

выше порога ползучести сплава АЛ25 [13]. Полу-

ченные сведения требуют выполнения анализа уче-

та процесса ползучести в (1) для тонкостенного 

поршня. 

 

 
 
 

 

Еще раз следует отметить, что общим для 

поршней дизелей является наличие забросов тер-

мических напряжений (т. К1-1, т.К2-1) в переход-

ном процессе их нагружения. Это означает, что в 

соответствии с рис. 5а [6] в процессе такого забро-

са на участке кривой деформирования I-II имеет 

место релаксация напряжений, вызванная процес-

сом ползучести. Далее, при работе двигателя на 

тяжелом стационарном режиме возникает "обрат-

ная" релаксация III-IV, обеспечивающая накопле-

ние повреждений, вызванных ползучестью мате-

риала, в каждом цикле нагружения 21  1 .  

В отличие от сказанного, установлено, что для 

тонкостенного поршня релаксация напряжений I-II, 

имеющая место на тяжелом стационарном режиме, 

приводит к значениям напряжений, лежащих ниже 

порога ползучести на всех других режимах. При 

этом цикл деформирования поршня после релакса-

ции напряжений приобретает в соответствии с 

рис. 5б вид 21  1 . Последнее означает, что в 

оценках ресурсной прочности тонкостенных порш-

ней бензиновых ДВС выражение (1) может быть 

упрощено до вида 

 1
1

 
k fk

fs
N

d .                       (11) 

Выводы по данному исследованию и пер-

спективы дальнейшего развития направления.  

В работе предложен модельный цикл термо-

механического нагружения тонкостенного поршня 

бензинового ДВС, разработанный в соответствии с 

концепцией гарантированного обеспечения ре-

сурсной прочности конструкции на начальных ста-

диях выполнения проектных работ.  

Установлено, что в оценках ресурсной проч-

ности тонкостенных поршней бензиновых ДВС 

пренебрегать составляющей нагружений от сил 

давления газов k
Mi~  недопустимо. При этом на 

начальных стадиях проектирования такого поршня 

можно не учитывать составляющую термических 
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Рис. 4. Максимальные значения упругих напряжений k
i  для рассмотренных зон КС 

тонкостенного поршня бензинового ДВС (т.1-5) и зоны кромки открытой КС (т.К1-1, т.К1-2) и 
КС типа ЦНИДИ (т.К2-1, т.К2-2) дизеля 
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высокочастотных нагружений k
Тi~ . 

 

 
а) 

 

б) 
Рис. 5. Кривые деформирования поршня из 

алюминиевого сплава в определяющем ресурсную 
 проочность цикле нагружения 

 а – массивный поршень дизеля;  
б – тонкостенный поршень бензинового ДВС 
 

Установлено, что для тонкостенных поршней 

показатель степени m обобщенного уравнения 

Нейбера может быть принят равным 1. Это сущест-

венно упрощает процедуру определения доли на-

копленных повреждений в зоне локального экстре-

мума, связанных с усталостью материала. 

Установлено, что в оценках ресурсной проч-

ности тонкостенных поршней процедура определе-

ния доли накопленных повреждений, связанных с 

ползучестью материала, может быть исключена. 

Предложенная уточненная методика оценки 

ресурсной прочности тонкостенных поршней бен-

зиновых ДВС может быть использована после ус-

тановления уровней действующих напряжений в 

конструкции относительно порогов ползучести и 

усталости используемого материала. 

Дальнейшее направление работ связано раз-

работкой методики синтеза конструкций тонко-

стенных поршней с учетом их ресурсной прочно-

сти.  
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