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피스톤-링 및 실린더 보아 마모를 고려한 엔진오일소모 연구
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Abstract : Ring and cylinder bore wear may not be a problem in most current automotive engines. However, a small 
change in ring face and cylinder bore diameter can significantly affect the lubrication characteristics and ring axial 
motion. This in turn can cause to change inter-ring pressure, blow-by and oil consumption in an engine. Therefore, by 
predicting the wear of piston ring face and cylinder bore altogether, the changed ring end gap and the changed volume 
of gas reservoir can be calculated. Then the excessive oil consumption can be predicted. Here, the oil amount through 
top ring gap into combustion chamber is estimated as engine oil consumption. Furthermore, the wear theories of ring 
and cylinder bore are included. The changed oil consumption caused by the new end gap and the new volume of oil 
reservoir around second land, can be calculated at some engine running interval. Meanwhile, the wear amount and oil 
consumption occurred during engine durability cycle are compared with the calculated values. The wear data of rings 
and cylinder bore are obtained from three engines after engine durability test. The calculated wear data of each part are 
turn out to be around the band of averaged test values or a little below. It is shown that the important factor regarding oil 
consumption increasement is the wear of ring face.

Key words : Ring face wear(링 외주면 마모), Ring end gap(링 앤드 갭), Ring groove wear(링 그루브 마모), 
Cylinder bore wear(실린더 보아 마모), Oil consumption(오일소모), Durability(내구성), Piston-ring pack(피스톤 링 팩)

1. 서 론1)

근래에 개발된 엔진오일을 사용하는 현대 엔진들

은 오일 소모를 최소화 하기위해 피스톤 링 팩 부품

들이 매우 정교하게 조율되어있다. 따라서 오일소
모율과 유막두께의 역학구조가 과거 엔진과는 유사

하지 않다. 현대 엔진에서는 톱링 앤드 갭을 통한 가
스혼합물의 역 흐름이 오일 소모에 주된 요인이 된

다는 것이 관찰된 바 있다.1) 이는 톱링이 들리는 시
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점 및 기간의 변화에 따라 영향을 받는다. 한편 가스
에 의해 이동하는 점성 윤활유의 흐름의 양은 표면

장력과 점성에 의해 좌우된다. 이 때 표면장력에 대
한 점성력의 비는 테일러 수2)라고 부른다. 이러한 
관계를 바탕으로 한 오일소모이론을 퍼들이론

(puddle theory)1)
이라고 한다.

마모는 상대 운동하는 표면들에 존재하는 돌기들

의 상호접촉 때문에 그들 표면으로부터 물질이 이

탈되는 현상으로 정의되어진다.
마모로 인한 링 외주면과 그루브 측면과 라이너
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의 표면 형상의 변화는 링 팩 운전에 큰 영향을 미친

다. 엔진 운전 사이클 동안에 링-라이너와 링-그루
브와 같은 미끄럼 운동하는 표면사이에는 경계 윤

활 조건으로 인한 상당한 접촉이 존재한다. 생성된 
접촉 압력은 결과적으로 운전 기간동안 링 외주면 

형상을 변화시키려고 하고, 한편으로 라이너 표면
에 대하여는 피스톤의 운동 방향이 바뀌는 부분, 즉 
속도가 느려 유막이 파괴되며 높은 그루브 압력이 

존재하는 폭발행정의 상사점 직후에서 주된 마모흔

적을 만든다. 링 외주면의 마모와 이 지역에서 라이
너에 생기는 과도 마모 패턴은 링의 앤드 갭을 비정

상적으로 넓힐 가능성으로 인하여 브로우바이와 블

로우백의 값이 상대적으로 크게 나타나며, 이로 인
해 톱링이 들려지는 시점에서의 앤드 갭을 통한 오

일소모에도 큰 영향을 준다. 
본 논문에서는 링-라이너 접촉 짝에 대한 마모해

석을 다루었다. 즉, 주어진 운전조건과 주어진 형상
에 대하여 링 외주면과 라이너 위에 나타나는 마모 

하중 분포의 계산을 통해 링과 라이너 마모 문제를 

다루었다. 더 나아가 이러한 마모 변화에 따른 오일
소모 변화에 관한 연구도 이루어졌다.

2. 적용 이론

2.1 오일소모 이론

오일소모에 관계되는 제원이 표시된 피스톤의 측

면도는 Fig. 1과 같다.

Fig. 1 Side view of piston showing dimensions relevant to 
oil consumption

한편, 퍼들이론에 의한 오일소모는 다음 식과 같
이 표현될 수 있다.
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여기서, ρ  오일의 밀도이며 refA  톱링 아래 부분
의 두 번째 랜드에 존재하는 오일 웅덩이 면적이다. 
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막두께의 무차원 변화 값으로 다음과 같이 관계되
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링이 들여 올려진 후부터 유량이 최고( MAXQ )에 도

달할 때까지의 시간이며, aµ  공기 절대점도이고, 
µ  오일의 절대점도이다. Q는 톱링 갭을 통하여 흐

르는 블로우바이가스의 질량 흐름 율이고, MAXQ 는 

Q의 최고값이다. fh 는 톱링 갭을 통하여 연소실로 
오일이 흐름을 멈출 때의 두 번째 랜드 오일유막의 

최종상태 두께이며, RPM 은 엔진속도이다.

2.2 마모하중 이론

임의의 표면에서의 돌기와의 접촉력을 계산하는 

과정은 다음과 같다.
예를 들어 두 표면의 틈새가 작을 때, 상대 표면 

위의 돌기는 링 표면에 접촉 압력에 따라 서로 상호

작용을 시작한다. 이 접촉압력을 계산하기 위해서, 
다음의 그린우드-트립(Greenwood-Tripp) 모델3)이 

사용되어진다.
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위식에 나타난 평균 돌기 높이(σ )와 돌기의 꼭지

점 평균 곡률반경( β )과 단위 표면적 당 돌기 밀도
(η )는 표면 거칠기 매개변수들이다.4,5) 본 논문에서
는 초기 길들이기(early break-in) 후의 값으로

mµσ 3.0= , 05.0=ηβσ , 0001.0/ =βσ 을 사용하

였고, 그 후 마모 진행 중에 새로 형성되는 표면에서 
미시적인 변화가 나타나지만 이들 값들을 일정하다

고 가정하였다. 한편 E는 접촉 금속의 합성 탄성계
수이다. 이와 같이 계산된 접촉압력을 사용하여 링 
표면위의 반경방향 힘은 다음 방정식 (4)을 사용하
여 계산되어질 수 있다.
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여기서 t는 표면의 이동방향 접촉길이, bD 는 접

촉지름을 말한다.

2.3 링 마모 이론

엔진 운전 중의 링 마모 모델은 다음과 같은 가정

이 취해졌다. 
1) 피스톤의 측면운동과 피스톤 링의 홈 내의 경

사운동은 없는 것으로 하였다. 
2) 링의 마모 하중은 피스톤의 축 방향 운동에 수

직하다고 가정하였다. 
3) 링 재질의 소성변형에 의한 응착 마모만이 고

려되었다. 즉, 마모는 유체유막이 파괴되어 재질간
의 접촉이 존재할 때 일어난다고 가정하였다.
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여기서 oV 는 접촉점에서초기에 입수 가능한 부
피로서 접촉 짝의 양편 돌기가 초기 접촉된 상태에

서 맞물려 있는 부피(initial volume available at the 
junction)를 말한다. 이는 초기 길들이기로 떨어져나

가는 부피로 보았다. 1η 은 정상상태 마모계수이고, 

nF 은 두 표면사이에서 돌기접촉에 의해 받는 수직

하중으로 본 논문에서는 방정식 (4)의 aspF 를 적용하

였다. k는 운전(running-in) 모드에서의 마모계수이

다. pU 는 피스톤 속도이다. rD 은 링 지름, rT 은 링 

두께이다.

본 논문에서는 oV 를 평균값으로 표현했으며, 본 
시험엔진의 초기 길들이기 모드(early break-in 

mode)에서의 마모 입수부피 값이다. 또한 k와 1η

는 직접적으로 계산된 값이 아니라 다른 실험 연구6,7)

로부터 얻어진 값들에 대한 평균값을 참고자료로 

하여 선택한 값으로 마모량을 계산 후 내구시험 시 

측정한 마모결과와 비교해 가며 시행착오법으로 결

정하였다.
한편 엔진 운전 중의 링 마모 해석 과정은 다음과 

같다.
1) 엔진내구모드의 각 엔진 속도에서 각 크랭크 

각에 따라 링의 속도와 수직하중을 구한다.

2) 각 엔진 속도에서의 oV , k및 1η 의 평균값을 
이용하여 각각의 크랭크 각 간격에서 순간마모를 

계산하여 더하여 나간다.
3) 전체 엔진내구모드까지의 링 마모량을 구하

고 실험실 측정치와의 비교분석을 수행하면서 이

상 오일소모가 나타날 때까지 계속하여 계산을 진

행한다.
본 논문에서 고려한 소형 가솔린 엔진의 운전 중 

링 마모 해석에 쓰인 k와 1η 및 oV 의 값은 대형디젤

엔진에 대해 적용한 값7)과 비교 시 같은 크기의 차

수(order) 내에서 조금씩 작은 값을 사용하였다.

2.4 실린더 보아 마모 이론

왕복엔진 실린더 보아 마모에 대해서, 단일 링에 
의한 보아 마모를 고려한 해석적 모델8)은 다음과 같

이 쓸 수 있다. 
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여기서 s는 행정길이, m은 링의 번호, N 은 동

력 행정 사이클의 수, mawmw ALP )/()( = 는 실린더 당 

m번째 링의 하중압력이고, www pskk 3/4' = 이다. 

사이클 당 m번째 링의 하중압력 mwP )( 은 한번의 4
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행정 사이클 내에서 유막두께가 실린더 벽 위에 생

성된 유막 윤활 최저 제한치(LLFL: lower limit for 
fluid film lubrication) 이하일 때의 변동 하중의 합이
다. 그러므로 단일 링으로 인한 마모 깊이 분포는 동
력행정, 배기행정, 흡입행정, 압축행정에 대한 이 단
일 링에 의해서 실린더 벽에 미치는 하중 분포의 합

과 비례한다.

=mwh )( NPPPPk mcompwindwexhwpowerww ])()()()[(' +++  (7)

링 팩에 대한 전체 마모는 피스톤 링의 위치를 고

려한 모든 링에 대한 마모 깊이 분포의 합이 될 것이

다. 수학적인 관계는 다음과 같다. 
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여기서 2s , 3s ...은 첫 번째 링 위치로부터 측정한 

두 번째 링과 세 번째 링의 위치이다. 또한 wh 는 s
의 함수인 것을 주의해야 한다.

본 연구에서 사용한 마모계수 
'

wk 의 값은 800시

간 엔진내구시험을 수행한 소형 가솔린엔진 3대
의 마모측정값과 연계하여 선택하였다. 이는 문
헌9,10)에서 제시한 값들과 비교 시 같은 차원의 값

이다.

Table 1 Piston-ring specifications
Ring type Top ring 2nd ring Oil ring

Ring thickness (mm) 3.25 3.25 2.90
Ring end gap (mm) 0.38 0.38 0.46
Ring width (mm) 1.5 1.5 2.92

Groove width (mm) 1.55 1.55 3.02
Ring tension(N) 12.5 8.0 19.6

3. 결과 및 고찰

본 연구를 위해 사용한 엔진에 대한 피스톤 및 링

에 대한 주요 제원은 Table 1에 주어져 있다.
한편 피스톤 링 팩의 링 운동학, 링간 압력계산, 

유막두께계산, 마찰계산 등의 방법은 참고문헌11)과 

같은 내용을 적용 했으며, 피스톤 링 팩 형상 모델링 
및 오일소모계산은 참고문헌12)의 방법을 사용하였

다. 본 연구에서 계산에 사용한 모드는 Fig. 2에 보인 
주 길들이기 모드와 내구 모드이다.

Fig. 2 RPM mode during engine durability test

3.1 실린더 보아 마모

본 해석결과 상사점(TDC)에서 톱링이 위치하는 
곳의 실린더 보아 마모는 Fig. 3에 나타난 바와 같이 
시간이 지남에 따라 곡선적으로 증가했다. 800시간 
내구시험 후에 3대의 엔진에 대하여 실린더 보아를 
길이방향으로 4등분한 곳에서 각각 측정한 마모값
의 평균 측정치 범위와 비교하였다. 이 때 계산된 보
아 마모량은 상사점에서 측정값의 상한치의 약 2배 
정도를 나타냈다. 이는 상사점에서의 마모가 하사
점에서의 마모보다 상당히 크다는 것을 감안하면 

계산치는 실 마모량과 크게 차이난다고 볼 수 없다. 
참고로 800시간 내구시험은 10만km 실차 내구시

험과 같은 효과를 갖고 있다.
계산결과 내구시험이 약 1583시간 지난 후 갑자

기 마모량이 급하게 상승하였다. 급상승 직전의 보

Fig. 3 Cylinder bore wear at top ring position @ TDC during 
engine durability cycle
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아 마모량은 상사점에서는 184 mµ  정도였다. 이는 
800시간 내구 시점에서의 비교로부터 실 측정치의 
평균값보다 상사점에서는 2배 이상 많은 값으로 추
정 할 수 있다.
내구 시험 동안 실린더 보아의 위치에 따른 마모 

분포는 Fig. 4에 도시되었다. 이는 링 장력과 연소압
으로 인한 링에 작용하는 측면력만을 고려한 마모

량이다. 그 결과는 내구시간이 증가함에 따라 그 증
가량이 크게 나타났으며, 전반적으로 볼 때 연소 폭
발 후 압력이 큰 상사점 바로 밑에서 제일 크게 나타

났으며 하사점에서는 오일링 장력으로 인한 마모량

만이 나타나므로 작게 나타났다. 본 일차원 계산의 
결과로는 마모의 형태가 매우 거칠게 나타났으나 

그 형태는 일반적인 보아 마모 패턴8)과 유사하게 나

타났다. 마모량의 최대 정점은 중간링의 영향이 처
음 미치는 곳에서 일어나며, 이는 높은 연소실 압력
으로 인한 톱링과 중간링에 의해 일어나는 마모이

다. 두 번째 튀는 마모량은 오일링이 처음으로 작용
하는 시점에서 일어난다.

Fig. 4 Cylinder bore wear distribution along liner axial 
direction at various times

3.2 피스톤 링 외주면 마모

본 해석결과 피스톤 링 외주면 마모는 Fig. 5에 나
타난 바와 같이 시간이 지남에 따라 증가했으며 링 

장력이 큰 오일링의 마모 증가량이 제일 컸으며, 그 
다음이 톱링이며, 링 장력이 작은 중간링은 마모 증
가량이 낮게 나타났다. 본 계산 결과 링 외주면 마모

Fig. 5 Ring radial wear during engine durability cycle

Fig. 6 Ring end gap change during engine durability cycle

는 초기부터 직선적으로 증가하는 경향을 나타내고 

있다. 800시간 내구시험 후 측정한 마모값과 비교 
시 오일링과 톱링의 마모량은 측정값의 하한치를 

나타냈으며 중간링의 경우는 측정치의 하한값보다 

약간 작게 계산되었다. 계산결과 엔진내구시험이 
약 1583시간 지난 후 갑자기 마모량이 급하게 상승
하기 시작하였다. 이 시점은 실차내구로 197,875km 
정도이다. 급상승 직전의 톱링의 마모량은 약 9~10 

mµ 정도로 계산되었다. 이는 800시간 내구 시점에
서의 비교로부터 실 측정치의 하한 값으로 볼 수 있다.
링 외주면 및 보아 마모로 인한 링 앤드 갭의 증가

는 Fig. 6에 도시되어 있다. 링 외주면 마모 증가율과 
유사하게 그 증가율은 오일링과 톱링은 비슷한 수

준으로 높았으며, 중간링은 낮게 나타났다. 800시간 
내구시험 후 측정한 앤드 갭 변화량과 비교 시 오일
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링의 변화량은 측정값의 하한치를 나타냈으며, 톱
링과 중간링은 하한치 보다 약 10 mµ  정도 낮은 값
을 나타냈다. 내구시험이 약 1583시간 지난 후 링 외
주면 마모와 마찬가지로 갑자기 앤드 갭 변화량이 

급하게 상승하였다. 급상승 직후의 톱링의 앤드 갭 

변화량은 약 70 mµ  이상으로 계산되었다.

3.3 오일 소모

링의 축방향 상하 운동을 내구 1,583시간 전후로 
비교한 그림이 Fig. 7과 Fig. 8에 도시되어 있다. 특히 
오일소모와 직접관계가 있는 톱링이 위로 움직이는 

시점과 지속되는 시간을 보면 내구 1,583시간 전후
로 차이가 나는 것을 볼 수 있다. 내구 1,583시간 전
에는 470~650 크랭크 각 사이에서 톱링이 위쪽에 떠 
있었으나, 그 이후로는 400~720 크랭크 각 사이에서 
오래 지속되었다. 이는 Fig. 9와 Fig. 10에 도시되어 
있는 두 번째 랜드의 압력 차이로 설명되어질 수 있다.
엔진 내구 시험 동안의 오일소모 경향은 Fig. 11

에 도시되어 있다. 오일소모는 내구 약 1,583시간 전
까지는 엔진속도(rpm)에 따라 거의 일정한 량을 나
타내고 있다. 즉, 오일소모는 약 12g/hr이하의 값을 
나타냈다. 이 값은 규제치를 만족하는 값들이다. 그
러나 약 1583 시간이 지난 후에는 급격히 그 량들이 
증가하고 있음을 알 수 있다. 브로우바이는 백배 이
상 증가하였으며, 오일소모는 천배 이상 증가하였
다. 이는 링과 실린더 보아의 마모로 인해 어느 순간

Fig. 7 Ring axial motion before 1583hrs of engine durability 
cycle

Fig. 8 Ring axial motion after 1583hrs of engine durability 
cycle

Fig. 9 Inter ring pressure at second land before 1583hrs of 
engine durability cycle

Fig. 10 Inter ring pressure at second land after 1583hrs of 
engine durability cycle
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Fig. 11 Oil consumption trend during engine durability cycle

링과 링 간의 공간의 변화로 압력이 변하여 생기는 

현상으로 볼 수 있다. 이 결과로부터 피스톤 링 팩의 
내구에 대한 한계를 알 수 있었다. 결과적으로 본 시
험엔진의 링 및 실린더 보아 마모로 인한 오일소모 

증가 측면에서의 수명은 1,583 시간 정도 되며 이는 
실차 내구 197,875km 정도이다.

4. 결 론

1) 계산결과 실린더 보아 마모는 4곳에서 측정한 평
균치 범위와 비교 시 상사점에서는 측정범위의 

상한값의 두 배 정도 나타났으며, 하사점에서는 
측정범위의 하한치를 나타냈다. 시간이 지남에 
따라 마모 증가폭이 크게 나타났으며, 톱링의 영
향이 가장 큰 것으로 나타났다. 상사점을 지난 후 
연소압이 높은 곳에서 마모가 크게 나타났다. 한
편 본 해석 엔진은 내구 1,583 시간이 지난 후 마
모가 급격히 증가함을 나타내고 있다.

2) 계산된 마모량은 측정값 범위의 하한치를 나타
내고 있어 마모경향 예측에 어느 정도 유용한 계

산 결과를 보이고 있다. 따라서 본 계산 결과로 
링 외주면 마모의 하한 값을 예측할 수 있으며, 
또한 마모 값이 갑자기 증가하는 시점을 알 수 있

다. 즉 내구 1,583 시간이 지난 후 링 외주면 마모
가 갑가지 증가한 후 피스톤-링 팩 역학구조가 
극한 상황이 되어 엔진이 사용한계에 도달하였

음을 알아 낼 수 있었다.
3) 피스톤 링 및 실린더 보아의 마모 증가로 인한 엔

진오일 소모는 1,583 시간 후 갑자기 증가하는 경
향을 나타냈다. 이와 같은 오일소모증가에 대한 
가장 밀접한 관계는 피스톤 링 외주면 마모에 있

음을 알 수 있었다. 결과적으로 마모와 오일소모 
측면에서 본 엔진의 내구 수명은 약 1,583시간이 
된다고 보며 이는 실차 내구 약 197,875km가 된
다고 볼 수 있다.
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