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Kapitel 1
Einleitung

1.1 Problemstellung

Sich stindig verschirfende Abgasnormen und die steigenden Treibstoffpreise erfor-
dern eine stetige Effizienzsteigerung aller Arten von Hubkolbenmotoren.

Fiir PKW Motoren tritt im Janner 2015 die neue Euro 6 Abgasnorm in Kraft, die
eine zusitzliche Reduktion der Abgaskomponenten HC und NOx um zirka 26% [13]
im Vergleich zur aktuell giiltigen Euro 5 vorsieht. Zudem regelt die im Juni 2009
verabschiedete Rechtsvorschrift (EC) 443/2009 die COs Emissionen fiir PKW und
leichte LKW bis 3500 kg. Diese sieht vor, dass der PKW Flottenverbrauch ab 2012
auf maximal 120 % zu reduzieren ist. Eine definierte Einlaufphase bis 2015 unter-
stiitzt die Fahrzeughersteller bei der Einhaltung der festgelegten Grenzwerte. Im Jahr
2012 werden hierfiir nur 65% der Fahrzeuge aus der gesamten Flotte fiir die Berech-
nung des Emissionsdurchschnitts herangezogen; ab 2015 wird der Flottenverbrauch
dann von allen produzierten Fahrzeugen berechnet. Fiir leichte Nutzfahrzeuge klei-
ner 3500 kg setzt die EU den maximalen Emissionswert von 175 % ab 2012 fest;
ab 2015 sollen Neufahrzeuge nur noch 160 % emittieren. Bei Uberschreitungen
der Emissionsgrenzwerte sieht die EU Strafzahlungen in der Héhe von 95 gEg—TOOQ und
verkauftem Fahrzeug vor [16]. Als Langzeitziel fiir die durchschnittlichen Flotten-
COy-Emissionen wurde ab 2020 von der EU 95 % festgelegt.

Ein aktueller BMW 320d Baujahr 2011 emittiert laut Hersteller 128 % bei ei-
nem angegebenen Gesamtverbrauch von 4.8 <4 (http://www.bmw.at). Betrach-
tet man das definierte Ziel von 95 gkc—mOQ erkennt man die hohen Anforderungen an

die Effizienz zukiinftiger Motorengenerationen.

Auch Hersteller von schweren LKW, gréfer 3500 kg, sind durch laufend strenger
werdende Abgasvorschriften gezwungen, die Effizienz der Antriebe zu verbessern. Die
EU verlangt durch die Einfiihrung der Euro VI ab 2014 eine Reduktion der Stickoxide
(NOx) um 80% und der Partikelemissionen (PM) um 66%; (http://ec.europa.eu).

Schiffsmotoren haben, verglichen mit PKW oder LKW Motoren, ein vollig anderes
Anforderungsspektrum. Aus Kostengriinden fordern Kunden immer héhere Betriebs-
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dauern zwischen den einzelnen Services am Trockendock. Troberg und Delneri [58]
geben an, dass die Motoren in Zukunft bis zu 22000 Betriebsstunden ohne Service am
Trockendock laufen miissen. Zeitgleich fordert die kommende Abgasnormen - IMO
IIT - wahre Technologiespriinge. Sie schreibt vor, bis zum Jahr 2016 die Stickoxide-
missionen um 80 Prozent gegeniiber dem heutigen Standard zu reduzieren. Die dafiir
notigen Eingriffe in die aktuelle Motorentechnologie sind schwerwiegend. Neben der
enormen Absenkung der Abgase ist zudem das Einhalten der Grenzen iiber die sehr
hohe Betriebsdauer zu gewéhrleisten.

Diese geforderten Reduktionen sind nicht mehr allein durch Verbesserung der Ver-
brennung und der anschliefenden Abgasnachbehandlung zu erreichen. Dafiir sind
grundlegende Eingriffe in die gesamte Verbrennungskraftmaschine nétig, die unter
anderem auch die Reduktion der mechanischen Verluste erfordern. Eine Verbrauchs-
reduktion resultiert direkt in einer nachhaltigen Reduktion des Schadstoffausstofies.

Bei der Herangehensweise an die Motorentwicklung gibt es deutliche Unterschiede
in den einzelnen Sparten, abhéngig von Motorgrofe und Absatzmenge. In der PKW-
Motorenentwicklung ist es iiblich, mehrere Versuchstriger mit hohem Messaufwand
zu betreiben, und man kennt daher die Parameter des Motors relativ genau. Aus Kos-
tengriinden ist ein derartiger Aufwand bei Grofsmotoren nicht moglich. Hier werden
nur wenige Versuchsmotoren installiert, an denen nur spezielle Priifungen durchge-
fiihrt werden. Eine Zerstorung des Motors ist absolut zu vermeiden. Diese Randbe-
dingungen machen Messreihen mit dem Ziel reibungsreduzierende Mafnahmen zu
validieren nahezu unmoglich, weil das Risiko eines Versagens sehr hoch ist. Somit ist
die Entwicklung grofser Stationdrmotoren erfahrungsgetrieben und steht Innovatio-
nen sehr skeptisch gegeniiber ,never change a running system®.

Zu dem kommt ein genereller Trend weg vom realen Versuchstriger, hin zum virtuel-
len Versuchstriger. Sinn dahinter ist, einen grofsen Parameterraum bereits im Simu-
lationsmodell abzufahren und mégliche erzielbaren Benefits und den Einfluss auf die
Betriebssicherheit abzuschétzen. Dadurch ergibt sich die Moglichkeit, auch sehr inno-
vative Ansitze zur Reibungsreduktion vorab virtuell zu untersuchen, ohne einen Ver-
suchstriager betreiben zu miissen; mit der Gefahr diesen zu zerstéren. Auch eine Be-
rechnung mit validierten Methoden und Modellen kann einen abschliefsenden Versuch
nicht zur Génze ersetzen. Der Benefit dieser Herangehensweise ist jedoch eine deut-
liche Reduktion der nétigen Versuchstrager bzw. Versuche. Der grofite Vorteil ergibt
sich im Bereich der Grofmotoren, da hier mogliche Reibungs-Reduktionspotentiale
sehr detailliert aufgezeigt werden konnen und somit die Entscheidung im Manage-
ment zur Realisierung dieser Maknahmen deutlich erleichtern.
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Der allgemeine Trend in der Automobilindustrie geht klar in Richtung Emissions-
und Kraftstoffverbrauchsreduktion. Sowohl gesetzliche Vorgeben, wie auch die Kun-
den verlangen von den OEM (Original-Equipment-Manufacturer) eine kontinuierliche
Weiterentwicklung und Effizienzsteigerung der Verbrennungskraftmaschine. Abkiir-
zungen sind generell im Kapitel 8 zu finden. Hybride Losungen und Methoden wie
Motor Start-Stopp oder der Segelbetrieb sind effektive Sekundir-Mafsnahmen zur
Verbrauchsreduktion. Die mechanische Reibung als primére Energiesenke bleibt da-
bei von den aktuellen Methoden unbeeinflusst. Die Arbeiten von Matthews [36], Tung
et. al [59] und Hoshi [27] zeigen einen Uberblick der mechanischen Verluste in der
Verbrennungskraftmaschine.

Da im realen Fahrzeugbetrieb eine Vielfalt verschiedener Bedingungen herrscht,
ist eine effektive Verbrauchsreduktion ein Gesamtsystemthema und nicht an der Ein-
zelkomponente des Motors l6sbar. Die Arbeiten [17] und [52] zeigen am Beispiel
unterschiedlicher Umgebungs- und Motorstarttemperaturen den Einfluss auf die ent-
stehende Reibung und den daraus resultierenden Mehrverbrauch. Der Einfluss der
Oltemperatur auf den Kraftstoffverbrauch zeigt sich hier als signifikant und unter-
streicht die Wichtigkeit zuverldssiger und akkurater Berechnungsmethoden, um be-
reits in frithen Phasen der Motorenentwicklung unterstiitzend zu wirken. Nur so sind
die komplexen systemimmanenten Zusammenhénge zu verstehen und optimierte Lo-
sungen realisierbar.

In den folgenden Absétzen wird einzeln auf die jeweiligen Teilbereiche einer Be-
rechnungsmethode zur zuverldssigen Berechnung der Reibung in Radialgleitlagern
eingegangen. Die Bestimmung der vorherrschenden Reibkraft erfolgt im Allgemeinen
tiber einen Proportionalfaktor multipliziert mit der Kontaktkraft [4]. Daher folgt die
Notwendigkeit, die Kontakt- beziehungsweise Lagerkrifte akkurat zu berechnen, um
zuverlissige Aussagen iiber die Reibung treffen zu kénnen. Dafiir geeignete Methoden
sind die Mehrkérpersimulation (MKS) und die Finite-Elemente-Methode (FEM). Die
MKS dient zur Abbildung umfassender kinetischer Systeme, wie den Kurbeltrieb ei-
ner Verbrennungskraftmaschine [56] [57]. Die Verwendung von Massepunkten, die im
allgemeinen starr oder iiber Federn und Dampfer miteinander verbunden sind, redu-
ziert, die Matrizendimensionen der allgemeinen Bewegungsgleichung und ermdglicht
daher eine effiziente Losung des dynamischen Verhaltens; wenngleich ein Mehrkdr-
persystem durch die geringe Anzahl an Freiheitsgraden eine starke Vereinfachung des
realen Systems darstellt.

Die FEM hingegen ermoglicht die detaillierte Betrachtung einzelner Bauteile un-
ter Belastung [12]| [8]. Vor allem das dynamische Verhalten der Bauteile wird hier
entsprechend der Netzqualitdt sehr genau abgebildet.

Um auch in Mehrkorpersystemen elastische FE-Ko6rper berticksichtigen zu kénnen,
besteht die Moglichkeit, diese modal zu kondensieren und mit einer deutlich redu-
zierten Anzahl an physikalischen Freiheitsgraden unter Verwendung von Modefor-
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men zu verwenden [64] [9]. Speziell fiir Anwendungen der Elasto-Hydrodynamik sind
die lokalen Strukturelastizititen zu beriicksichtigen. Diese ermdglichen zum einen die
elastische Deformation der Lagerschale unter hydrodynamischer Druckbelastung und
zum anderen die Beriicksichtigung lokaler modaler Einfliisse auf die Schmierspaltho-
henverteilung durch Eigenformen der Pleuel- oder Lagerbiigelstruktur [60] [30] [43].

Zur Darstellung der Eigenschaften des Gleitlager-Schmierfilms in Mehrkdrpersyste-
men gibt es mehrere in der Komplexitit geschichtete Methoden. Vom Kelvin-Voigt
Modell - geringste Genauigkeit, hochste Recheneffizienz - existieren Methoden, wel-
che die Reynolds-Differentialgleichung iterativ 16sen. [10] zeigt in seiner Arbeit eine
umfassende Gegeniiberstellung der verschiedenen Methoden zur Abbildung der Gleit-
lagereigenschaften am Beispiel eines Kurbeltriebsgleitlagers. Hieraus ist zu erken-
nen, dass die Methoden der Elasto-Hydrodynamik (EHD) und der Thermo-Elasto-
Hydrodynamik (TEHD) die hichste Ergebnisqualitit, jedoch auch den hichsten Re-
chenzeitaufwand bringen. Zur akkuraten Ldsung der Reynolds-Differentialgleichung
sind die Reynolds-Randbedingungen zu verwenden, um im Ubergang des geringsten
Schmierspalts auch die Kontinuitétsgleichung zu erfiillen. [15] zeigt in seiner Arbeit
einen umfassenden Vergleich verschiedener Randbedingungen und deren Einfliisse auf
die Ergebnisse. [29] diskutiert in seiner Arbeit die Wichtigkeit der Beriicksichtigung
der Lagerstrukturelastizitit in der Gleitlagerberechnung. Diese Erkenntnisse markie-
ren den Stand der Technik im Einsatz der EHD beziehungsweise TEHD; wobei darauf
hinzuweisen ist, dass fiir die Berechnung des Reibmoments im Gleitlager die EHD
in Verbindung mit einem zuverldssigen Modell zur Berechnung einer reprisentativen
Oltemperatur gleichwertige Ergebnisse wie die TEHD bei deutlich reduziertem Re-
chenaufwand bringt [2].

Im hydrodynamischen Bereich eines Gleitlagers wird die externe Kraft vollstéindig
vom Schmierfilm getragen. Bei steigender Belastung auf das Gleitlager reduziert
sich die Schmierspalthohe, bis Festkorperkontakt - Kontakt zwischen Lagerschalen-
und Wellenzapfenoberflache - auftritt. In diesem Fall verteilt sich die externe Last
auf einen hydrodynamischen Traganteil und einen Festkorperkontakttraganteil. Um
nun die im Festkorperkontakt entstehende Reibleistung berechnen zu koénnen ist die
Einbindung eines Mischreibungsmodells erforderlich. Da die Reynolds-Differential-
gleichung ideal glatte Oberflichen annimmt, sind Modelle zur Abbildung rauer Ober-
flichen einzusetzen. Greenwood und Tripp [22] entwickelten aufbauend auf den Grund-
lagen von [23] ein analytisches Kontaktmodell zur Berechnung der Kontaktpressung
als Funktion der Spalthéhe. Die Charakterisierung rauer Oberflichen, wie sie auch
in [35] diskutiert wird, erfolgt dabei iiber statistische Methoden.

Alternativ dazu entwickelten Lee und Ren, wie in [34] beschreiben, ein numeri-
sches Kontaktmodell, welches im Gegensatz zum rein elastischen Greenwood und
Tripp Modell auch den plastischen Deformationsanteil im Kontakt beriicksichtigt.
Auch dieses Modell berechnet auf Basis einer vorgegebenen lokalen Spalthohe den
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entsprechenden Festkorperkontaktdruck.

Um von Festkorperkontaktdruck auf die resultierende Reibleistung zu schliefsen, ist
die Kenntnis des Grenzreibkoeffizienten als Funktion der Materialpaarung, Oberfla-
chenschichtbildung durch Additive, etc. erforderlich. Grossiord et al. [24] und Morina
et al. [39] diskutieren in ihren Arbeiten die messtechnische Erfassung des fiir die Be-
rechnung nétigen Grenzreibkoeffizienten und darauf wirkende Einfliisse aus dem Ol
Eine effiziente Berechnung des Grenzreibkoeffizienten aus rheologischen Modellen ist
aktuell nicht bekannt. Die Arbeit [7] néhert sich dem Thema ,Berechnung des Fest-
korperreibwerts” iiber den Thermohaushalt des Lagers. Der Methode liegt zugrunde,
dass die im Lager entstehende Reibung in Warme umgewandelt und zur Génze iiber
den Schmierstoff abgefiihrt wird. Speziell in Zonen des Festkorperkontakts ist jedoch
die lokale Warmeabfuhr in die Lager- und Zapfenstruktur nicht zu vernachléssigen.
Krasser beschrieb in seiner Arbeit [31] und [50], dass zirka 60% der Reibungswéirme
in das Motorol gehen, der Rest jedoch an die Struktur iibergeht.

Die Reynolds-Differentialgleichung benoétigt die dynamische Viskositat zur Darstel-
lung der Schmierstoffeigenschaften. Neben der direkten Vorgabe von Messwerten in
Matrizenform existieren eine Reihe an empirischen Formeln zur Berechnung der dy-
namischen Viskositit. Lang [33] gibt einen umfassenden Uberblick der empirischen
Zusammenhange. Im einfachsten Fall wird die dynamische Viskositdt in Abhangigkeit
der Oltemperatur dargestellt. Fiir zuverlissige dynamische Gleitlagerberechnungen,
vor allem bei Mischreibung, ist die Druckabhéngigkeit der dynamischen Viskositét
zu beriicksichtigen. Bereits bei Driicken von zirka 60M Pa verdoppelt sich die dyna-
mische Viskositit und beeinflusst somit die Tragfahigkeit des Lagers signifikant |1].
Alle Einbereichsole lassen sich mit diesem Ansatz ausreichend genau abbilden.

Die dynamische Viskositdt von Mehrbereichsolen ist durch die verwendeten
Viskositatsindex-Verbesserer stark scherratenabhéngig. Bukovnik et al. [11] zeigt
die Scherratenabhéngigkeit eines Motorols mit unterschiedlichen Viskositédtsindex-
Verbesserern; die Scherratenabhéngigkeit 14sst sich mit der Erweiterung nach Cross
ausreichend genau darstellen.

Die Charakterisierung des Motordls alleine iiber die dynamische Viskositét ist nicht
ausreichend. Durch die Olchemie ergeben sich Beeinflussungen anderer Parameter,
wie der Grenzreibkoeffizient durch Additivanlagerung an den Lageroberflichen. Die-
se Effekte konnen aktuell nur {iber den integralen Wert des Reibkoeffizienten des
Kontaktmodells abgebildet werden. Eine Methode zur zuverldssigen, akkuraten und
effektiven Berechnung dieser Einfliisse ist fiir die Anwendung der vorliegenden Arbeit
in der Literatur nicht bekannt. Die Arbeit [3] diskutiert eine Methode zur Berech-
nung der fiir die EHD erforderlichen globalen Oltemperatur aus Messwerten eines
Priifstandversuchs. Da im Schmierfilm eines dynamisch belasteten Gleitlagers im All-
gemeinen eine inhomogene und instationdre Temperaturverteilung - in Abhéngigkeit
der Lage der Hauptlastzone - vorherrscht, in der EHD jedoch nur eine globale Oltem-
peratur vorgegeben werden kann, ist die geeignete Beurteilung von heiffen Bereichen
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der Hauptlastzone und kiihlen Bereichen der entlasteten Zone, sowie der Bereiche
der Olzufuhr, essenziell fiir die genaue Berechnung der Reibung im Lager.
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1.3 Zielsetzung der Arbeit

Wie in der Beschreibung der Problemstellung in Absatz 1.1 bereits erwahnt, steigt
der Bedarf an validierten Berechnungsmethoden zur sicheren Vorhersage der Reibung
in Radialgleitlagern von Hubkolbenmotoren. Zielsetzung dieser Arbeit war somit die
Entwicklung einer zuverlissigen, allgemein giiltigen Berechnungsmethode zur Vorher-
sage der Reibung in Kurbeltriebsgleitlagern unter motorischen Betriebsbedingungen
und die Anwendung auf einen Grofs-Gasmotor, um Potentiale zur Reibungsreduktion
zu erarbeiten.

Um die Zuverlassigkeit der entwickelten Berechnungsmethode zu gewihrleisten, war
eines der Hauptziele dieser Arbeit, diese anhand einer Vielzahl von Messungen mit
verschiedenen Betriebsbedingungen und Schmierstoffen durch direkten Vergleich ge-
messener und berechneter Reibmomente breitbandig zu validieren.

Ein daraus folgendes Ziel war die Anwendung der validierten Gleitlager-Berechnungs-
methode auf den zu untersuchenden J624 Grof-Gasmotor von GE-Jenbacher. Dabei
gab es folgende Sub-Ziele, um das iibergeordnete Ziel der Reibungsreduktion zu errei-
chen. Zuerst war die Durchfiihrung einer simulatorischen Verlustteilung des Gesamt-
motors durchzufiihren, um die einzelnen Motorkomponenten nach ihren dissipativen
Beitrdgen zu reihen und die Reibbeitrage der Kurbeltriebsgleitlager darzustellen. In
weiterer Folge war das Ziel, durch gezielte Parameterstudien - Variation geometri-
scher Parameter und Schmierstoffklassen - die Potentiale einzelner Mafnahmen zur
Reibungsreduktion zu erfassen und einer Bewertung zuzufithren. Abschliefsend war
das Ziel, durch eine Zusammenfassung und Gegeniiberstellung aller untersuchten
Variationen, auch systembetrachtend bewertete Reibungsreduktionsmafnahmen am
Motor nach ihrem Potential zu reihen und als Maknahmenpaket fiir Modifikationen
am bestehenden Motor oder fiir Neuentwicklungen vorzuschlagen.

1.4 Gliederung der Arbeit

Der technische Teil der vorliegenden Arbeit gliedert sich in 6 Hauptkapitel.

Einleitend gibt Kapitel 2 einen allgemeinen Uberblick zur mechanischen Reibung
in Motoren und geht dabei auf die Unterscheide von PKW-, LKW- und Groffmoto-
renanwendungen ein.

Erweiternd dazu beschreibt Kapitel 3 die Methoden zur Berechnung der Reibung
in dynamischen Systemen mit ansteigender Komplexitat. Beginnend mit den allge-
meinen Gundlagen der Reibung, konzentriert sich das Kapitel 3 auf die Abbildung ge-
schmierter Kontakte von starren Mehrkorpersystemen mit einfachen Reibparametern
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bis zur elastischen Mehrkorpersimulation mit Elastohydrodynamik und Kontaktmo-
dell. Dabei folgt eine schrittweise Erweiterung der Modellkomplexitdt, um immer
detailliertere Fragestellungen durch das Modell zu beantworten. Ergdnzend findet
sich im Kapitel 3 die Beschreibung einer performanten Methode zur Verschleifsbe-
rechnung bei Mischreibung.

Im Kapitel 4 schwenkt der Inhalt auf den konkreten Arbeitsbereich. Hierin findet
sich eine technische Beschreibung des untersuchten J624 Grok-Gasmotors von GE-
Jenbacher, die Auflistung und anteilsméfkige Reihung der reibungserzeugenden Mo-
torkomponenten, die Entwicklung und Diskussion méglicher Reibungsreduzierender
Parameter und abschliefend die Darstellung des methodischen Vorgehens zur Zieler-
reichung.

Kapitel 5 beinhaltet den Kern der Arbeit. Es beschreibt ausfiihrlich die umfassende
Validierung der entwickelten Methode zur Berechnung der Reibung in Radialgleit-
lagern mit Messungen an der Gleitlagerpriifmaschine LP06 von MIBA. Die darin
beschriebene validierte Berechnungsmethode bildet die Basis fiir weiterfithrende An-
wendungen an beliebigen Motormodellen. Zudem folgen Untersuchungen zur direk-
ten Ubertragbarkeit von Lagerpriifstandsmessergebnissen auf die Motoranwendung;
in diesem Zusammenhang wird auch ein Ansatz fiir Ahnlichkeitsbetrachtungen dis-
kutiert.

In Kapitel 6 folgt die Anwendung der validierten Berechnungsmethode auf das Modell
des J624 Grok-Gasmotors von GE-Jenbacher. Hierin folgt eine detaillierte Beschrei-
bung des Modellautbaus und der damit durchgefithrten Berechnungen der Gleitla-
gerverluste des Originalmotors als Vergleichsbasis fiir anschliefende Parametervaria-
tionen. Im Weiteren diskutiert Kapitel 6 die durchgefiihrten Parametervatiationen
zur Darstellung der Reibungsreduktionspotentiale in den Kurbeltriebsgleitlagern.

Abschliefend gibt Kapitel 7 eine Zusammenfassung der Parameter mit dem grofiten
Potential zur Reibungsreduktion, auch in einem systembetrachtenden Rahmen mit
moglichen Quereinfliissen auf andere Motorkomponenten. In diesem Zusammenhang
folgen auch Vorschlige zu konkreten Maknahmenpaketen, um die Gleitlagerreibung
nachhaltig zu reduzieren.

1.5 Zusammenfassung der Ergebnisse
Einleitend wurde zur Verstindnisbildung eine umfassende Darstellung der verschie-
denen Teildisziplinen zur Reibungsberechnung in geschmierten Kontakten erstellt.

Diese Darstellung zeigt am Beispiel der Gleitlagerberechnung einen aufbauenden
Uberblick vom einfachen zum komplexen Modell unter Zusammenfiihrung der ver-
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schiedenen Teildisziplinen MKS, FEM, HD, EHD, etc. als Funktion der Fragestellung
und der damit verbundenen Genauigkeitsanforderung an das Berechnungsmodell.

Basierend auf den Grundgleichungen der FElasto-Hydrodynamik - Reynolds Diffe-
rentialgleichung mit Kontaktmodell - wurden in Kapitel 4 potentielle Parameter zur
Reibungsreduktion in Radialgleitlagern entwickelt, die fiir weitere Untersuchungen
als Eingangsgrofen dienten.

In Kapitel 5 wurde einleitend ein spezielles Priifprogramm fiir die Gleitlagerpriif-
maschine LP06 von MIBA entwickelt, um den Einfluss verschiedener Betriebsbedin-
gungen auf das Gleitlager zu untersuchen und vor allem die entwickelte Methode
zur Berechnung der Reibung in Gleitlagern mit Messwerten umfassend zu validieren.
Dafiir wurden Grof-Gasmotor nahe Betriebsbedignungen wie sezifische Gleitlager-
belastung, Wellendrehzahl, SAE-Klasse des Motorols, Olzufuhrtemperaturen, etc.
vorgegeben, die in bestimmten Grenzen um den Basispunkt variiert wurden. Als
Variationsparameter, um auch zukiinftigen Motorenentwicklungen gerecht zu wer-
den, wurden die sezifische Gleitlagerbelastung, die Wellendrehzahl, die SAE-Klasse
des Motordls gewihlt (SAE40 bis SAE10). Um bei Priflaufen mit Motordlen un-
terschiedlicher SAE-Klassen Durchmischungseffekte zu vermeiden, wurde eine spezi-
elle Reihenfolge der Priifungen gew&hlt und kontinuierlich chemische Analysen der
Priiféle durchgefiihrt, da die Ergebnisqualitdt der Messungen und auch die Vorher-
sagekraft der Berechnung stark von Durchmischungseffekten beeinflusst sind.

Im Vorfeld der Validierung der Methode zur Berechnung der Reibung in Gleitla-
gern wurden Untersuchungen zur Vergleichbarkeit von Gleitlagerpriifmaschine LP06
und Grof-Gasmotor durchgefiihrt. Untersuchungen der Pleuelstrukturen beider Ma-
schinen unter dhnlichen Betriebsbedingungen zeigten, dass die Vorgidnge im belas-
teten Priifpleuel der Gleitlagerpriifmaschine nicht direkt auf Gleitlager des Grof-
Gasmotors iibertragbar sind. Abweichungen in den Lastpfaden und der radialen La-
gerstrukturnachgiebigkeiten ergeben Unterschiede der sich einstellenden hydrodyna-
mischen Druckverteilung und der Festkorperkontaktzonen an der Lagerschalenober-
flache. Die Ergebnisse der Gleitlagerpriifmaschine sind somit nicht auf Motorgleitla-
ger iibertragbar. Es folgte die Entwicklung einer effizienten Methode zur Visualisie-
rung der radialen Nachgiebigkeitsverteilung beliebiger Gleitlagerstrukturen, um ein-
fache Relativvergleiche zwischen Lagerstellen anstellen zu kénnen. Der Versuch, eine
auf den Grundlagen der FEM basierende effiziente Methode zur Ahnlichkeitsbetrach-
tung von radialen Nachgiebigkeitsverteilungen verschiedener Gleitlagerstrukturen zu
entwickeln, war nicht erfolgreich, weil sich die Materialmatrix nicht in der geeigneten
Form transformieren lisst.

Kernergebnis der vorliegenden Arbeit ist die in Kapitel 5 beschriebene umfassende
Validierung der entwickelten Methode zur Berechnung der Reibung in Gleitlagern.
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Kapitel 1 Einleitung

Die Validierung wurde hier durch den direkten Vergleich der berechneten Reibmo-
mente mit Messwerten der Gleitlagerpriifmaschine LP06 bei unterschiedlichen spe-
zifischen Gleitlagerbelastungen, Wellendrehzahlen und SAE-Klasse des Motoréls er-
reicht. Die dargestellten Vergleiche zeigen, dass sowohl die viskosen Verluste als auch
die Festkorperkontaktverluste akkurat abgebildet werden, da die Simulationsergeb-
nisse fiir alle Betriebsbedingungen stets innerhalb der Fehlerbalken der Messungen
liegen. Zudem bestétigen Thermo-Elasto-Hydrodynamik Berechnungen die Qualitét
des Kontaktmodells, da die Temperaturentwicklung in der Hochlastzone signifikant
von der lokalen Mischreibung abhidngt und sehr gut mit Messwerten {ibereinstimmt.
Durch diese umfangreiche Validierung ist die Methode fertig fiir den Einsatz in belie-
bigen Verbrennungskraftmaschinen und bildet die Basis fiir die anschlieffend durch-
gefiihrten Parametervariationen am Grof-Gasmotoren Modell zur Findung und Be-
urteilung von Reibungsreduktionspotentialen.

Unter Verwendung der validierten Methode zur Berechnung der Reibung in Gleit-
lagern wurde ein Modell des Grok-Gasmotors aufgebaut, welches die Kurbelwellen-
und Pleuellager detailliert abbildet. Mit diesem Modell wurde einleitend eine Ver-
lustteilung des Gesamtmotors durchgefiihrt, um die einzelnen Motorkomponenten
entsprechend ihrer Beitrdage zur gesamten mechanischen Verlustleistung zu reihen.
Zudem wurden Parametervariationen an den Kurbeltriebsgleitlagern durchgefiihrt,
die Reibungsreduktionspotentiale im Vergleich zur Ausgangskonfiguration des Seri-
enmotors zeigen und bewerten sollen. Diese Ergebnisse dienten der anschliefsenden
systembetrachtenden Beurteilung.

Abschlieend wurden, wie in Kapitel 7 diskutiert, auf Basis der durchgefiihrten Ge-
geniiberstellung der Einfliisse verschiedener Parameter und Parameterkombinationen
auf die resultierende Gleitlagerreibung, systembetrachtende Beurteilungen durchge-
fiihrt. Diese sollen mogliche negative Einfliisse auf andere Motorkomponenten aufzei-
gen oder positive Nebeneffekte dokumentieren. Abschliefende Ergebnisse der Unter-
suchungen resultieren direkt in konkrete Vorschldge zur effektiven und am aktuellen
Serienmotor sofort realisierbare Maknahmen, die zu einer deutlichen Reibungsreduk-
tion fiihren.

1.6 Ausblick

Wihrend der Projektarbeit und auf Basis der daraus erzielten Ergebnisse ergaben
sich eine Reihe zusidtzlicher und weiterfithrender Themen, die im Folgenden kurz
beschrieben werden.

e Reibungsreduktion ist nicht nur bei stationdren Motoren ein Thema, wie in der
vorliegenden Arbeit behandelt, sondern vor allem auch im PKW- und LKW-
Bereich. Hier zwingen immer hértere Emissionsregulierungen die OEM zum
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1.6 Ausblick

Handeln. Daher ist eine Ausweitung der Systemgrenzen auf drehzahlvariable
Motorenkonzepte sinnvoll, da bei den hier verwendeten Mehrbereichsolen spe-
ziell die Scherratenabhingigkeit der Viskositat Reibung und Tragfahigkeit der
Gleitlager signifikant beeinflussen. Fin spezieller Schwerpunkt zukiinftiger Un-
tersuchungen sind Leichtlauféle — Ole mit sehr geringen Viskositiiten vgl. 0W30
— die einen erheblichen Beitrag zur Reibungs- und somit Verbrauchsabsenkung
leisten. Bei immer weiter steigenden spezifischen Leistungen der Motoren und
daraus resultierenden Bauteilbelastungen riickt neben der Effizienzsteigerung
klar die Erhaltung der Betriebssicherheit der Lager in den Vordergrund.

Aktuelle Verbrennungskraftmaschinen arbeiten bereits sehr effizient, daher sind
komponentenspezifische Reibungsreduktionsmafnahmen nicht mehr zielfithrend,
das Schlagwort ist hier ,Systembetrachtung®. Die einzelnen Motorkomponenten
wie Kurbeltriebsgleitlager, Kolbengruppe, Steuertrieb, Ventiltrieb und Neben-
aggregate interagieren nicht unabhéngig voneinander, sondern beeinflussen sich
gegenseitig, vor allem da diese mit demselben Motordl arbeiten. Beispielswei-
se kann sich eine Absenkung des Olzufuhrdrucks auf alle Motorkomponenten
unterschiedlich positiv oder negativ auswirken. Eine reibungsreduzierende Wir-
kung durch Druckabsenkung in den Gleitlagern kann eine Unterversorgung der
Kolbenkiihlung und auch der Nocken-Tassen Tribo-Paarung verursachen. Somit
sind in Folgevorhaben gezielt diese Systemeinfliisse mit zu beriicksichtigen.

Zur Vervollstiandigung der Kompetenzen zur Reibungsberechnung von Verbren-
nungskraftmaschinen ist die Erweiterung des Methodenportfolios auf die Kol-
bengruppe unerlisslich. Bereits die in der vorliegenden Arbeit gezeigte Verlust-
teilung des Grof-Gasmotors zeigt die hohen Anteile der Kolbengruppe an der
Gesamtmotorreibung; diese bietet somit einiges an Reibungsreduktionspotenti-
al. Die von der Gleitlagerberechnung vorhandenen Kenntnisse der hydrodyna-
mischen Berechnung, der Kontaktmodelle und der Abbildung des Motorols sind
direkt zur Methodenentwicklung fiir die Kolbenreibungsberechnung einsetzbar.
Um die Aussagefahigkeit zu beweisen, sind ebenfalls umfassende Validierungen
mit Priifstandsmessungen durchzufiihren.

Die in der vorliegenden Arbeit gezeigte validierte Methode zur Berechnung
der Reibung in Gleitlagern kann fiir semi-numerische Messungen herangezogen
werden. Am Beispiel einer Schleppmomentmessung am Kurbel - Kurbeltriebs-
gleitlager und Kolben - kann durch Differenzbildung des gemessenen Gesamt-
reibmoments mit dem berechneten Gleitlagerreibmoment die Kolbengruppen-
reibung indirekt gemessen werden. Fiir die Anwendung auf einen Serienmotor
sind hierfiir noch detailliertere Methoden zur Messung zu entwickeln.

Aus der vorliegenden Arbeit folgt, dass die Absenkung des Olzufuhrdrucks
in das Gleitlager die Reibung absenkt. Dies fiihrt direkt auf die Anwendung
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Kapitel 1 Einleitung

der entwickelten Methode zur Berechnung der Reibung in Gleitlagern auf den
Fall einer bedarfsorientierten Olversorgung durch kennfeldgeregelte Olpumpen.
Dabei lukriert man zwei reibungsreduzierende Effekte, zum einen die direkte
Reduktion der Lagerreibung durch geringere Fiillung des Schmierspalts, zum
anderen eine deutliche Absenkung der Antriebsleistung der Olpumpe, die auch
als mechanischer Verlust gilt.

Leichtlauféle und abgesenkte Olzufuhrdriicke fiihren zu einer geringeren Trag-
fahigkeit der Gleitlager und somit moglicherweise zum vorzeitigen Versagen.
Auch moderne effizienzsteigernde Konzepte wie Motor Start-Stopp und der Se-
gelbetrieb erhthen die tribologischen Belastungen der Gleitlager. Um dies auch
in systembetrachtenden Untersuchungen mitberiicksichtigen zu koénnen, sind
umfassende Validierungen der Methoden zur Verschleifsherechnung und zur Be-
urteilung des Lagerfressens durchzufiithren. Die vorliegende Arbeit beitet eine
hervorragende Grundlage fiir diese Methoden, da das gezeigte leistungsfihige
Kontaktmodell eine gute Basis fiir akkurate Verschleif- und Fressberechnungen
ist.

Ein themeniibergreifendes Arbeitsgebiet ist der Zielkonflikt Reibungsreduktion
und NVH. Beispielsweise wirkt sich eine Viskositdtsabsenkung des Motorols
positiv auf den Treibstoffverbrauch aus, jedoch kann es zur Verschlechterung
der Motorakustik fiithren. Derartige Zielkonflikte sind in systembetrachtenden
Untersuchungen zu beseitigen.

Die hier aufgelisteten Themen zeigen mégliche Ankniipfungspunkte an die Ergebnisse
der vorliegenden Arbeit. Da die Effizienzsteigerung aktuell und auch in Zukunft in der
Fahrzeug- und Motorenentwicklung eine zentrale Rolle spielen wird, ist eine deutlich
breitere Auswahl an Themen vorhanden.

26



Kapitel 2

Allgemeiner Uberblick zur
mechanischen Reibung in Motoren

Die mechanische Reibung ist nur einer von vielen Verlustmechanismen der Ver-
brennungskraftmaschine. Basis zur Darstellung der Verlustkette ist der Seilinger-
Kreisprozess, als thermodynamische Idealisierung der Vorgiange im gefeuerten Hub-
kolbenmotoren; vollkommener Motor. Seilinger diskretisierte einen motorischen Zy-
klus in eine isentrope Verdichtung, gefolgt von einer erst isochoren und anschliefend
isobaren Warmezufuhr durch die Verbrennung, einer isentropen Expansion und der
anschliefenden isochoren Warmeabfuhr um den Ladungswechsel zu simulieren. Da
das heifse Brenngas, beschrankt durch die Kurbeltriebskinematik, nicht bis auf Umge-
bungstemperatur expandiert werden kann, entstehen auch beim vollkommenen Motor
Verluste durch das Ausstofsen des heifien, ungenutzten Gases. Ungenutzte Abgasent-
halpie reduziert den Wirkungsgrad des vollkommenen Motors.

Abbildung 2.1 zeigt den Wirkungsgrad des vollkommenen Motors in Abhéngig-
keit des Verdichtungsverhiltnisses €, des Luftverhiltnisses A und des Aufladegrades
a. Grundsétzliche Zusammenhénge lassen sich durch diese Grafik leicht erkennen;
so erzielt man einen hohen Wirkungsgrad 7, mit hohem Verdichtungsverhaltnis e
bei magerem Betrieb mit hohem A. Stetige Wirkungsgradsteigerung durch Anhe-
bung des Verdichtungsverhiltnises € ist durch ein Sattigungsverhalten beschrankt.
Zudem steigt bei hohen Verdichtungsverhéltnissen e die mechanische Belastung im
Vergleich zum erzielten Wirkungsgradvorteil iiberproportional an. Auch dem Ab-
magern des Gemisches im Brennraum sind Grenzen gesetzt, die eine nachhaltige
Wirkungsgradsteigerung verhindern. So kann ein zu mageres Gemisch im Homogen-
betrieb eines Ottomotors nicht mehr entziindet werden, was zu Ziindaussetzern oder
volligem Absterben des Motors fiihren kann. Bei zu mager betriebenem Dieselmotor
ist mit reduzierter Leistung und unrundem Motorlauf zu rechnen. Diese im Real-
betrieb zu beriicksichtigenden Grenzen schrinken den erzielbaren Wirkungsgrad des
vollkommenen Motors ein.

Auf Basis des ideal erreichbaren Wirkungsgrads des vollkommenen Motors 7y, sind
beim Realmotor noch eine Reihe an zusédtzlichen Verlusten zu beriicksichtigen. Von
der durch den Treibstoff eingebrachten Arbeit bleibt nach Abzug von Ladungswech-
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Abbildung 2.1: Wirkungsgrad des vollkommenen Motors [19]
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selverlusten, Wandwarmeverluste, Verluste durch den realen Verbrennungsverlauf
und die unvollstindige Verbrennung die indizierte Arbeit, als jene die im Brennraum
zum Antrieb des Kurbeltriebs zur Verfiigung steht [19]. Zwischen indizierter Arbeit
Wina und an der Kurbelwelle effektiv nutzbarer Arbeit W, steht nur noch die durch
mechanische Reibung dissipierte Arbeit Wg;s,. Dabei ergibt das Verhéltnis von Wy s
zu Wi,q den mechanischen Wirkungsgrad 7,,ccn, als normierte Beurteilungsgrofe zum
Vergleich verschiedener Motoren. Im Allgemeinen geht man davon aus, dass der me-
chanische Wirkungsgrad nur wenig von der Motordrehzahl, vielmehr jedoch von der
Last abhangig ist. Da bei geringen Lasten die Nutzarbeit an der Kurbelwelle W ¢
klein ist, resultieren im Niedriglastbereich schlechtere mechanische Wirkungsgrade
als im Hochlastbereich. [19] ist zu entnehmen, dass der mechanische Wirkungsgrad
herkémmlicher Otto- und Dieselmotoren bei geringer Last, hier 2 bar effektiver Mit-
teldruck, zwischen 78% — 68% liegt, wobei hoch belastete Dieselmotoren tendenziell
geringere mechanische Wirkungsgrade aufweisen.

Im Fall eines PKW-Motors im niedrigen Lastbereich, reduziert die vorhandene Rei-
bung die im Brennraum zur Verfiigung stehende Arbeit um beachtliche 22% — 32%
[19]. Erhoht man die Last, steigt der mechanische Wirkungsgrad 7,,c., an und er-
reicht fiir einen herkdmmlichen PKW-Motor bei Volllast entsprechend 84% [62].

Auch LKW-Motoren zeigen dieselben Lastabhidngigkeiten des mechanischen Wir-
kungsgrades wie die PKW-Motoren. Der Verlustanalyse in [62] ist zu entnehmen,
dass der mechanische Wirkungsgrad bei geringer Last sehr ungiinstig ist; nyecn =
68% bei 2 bar effektivem Mitteldruck. Bei steigender Last wird 7)., kontinuierlich
besser und erreicht bei Volllast deutlich bessere Werte als der PKW-Diesel; 9,ecn &
91% bei Volllast.

Die oben genannten Beispiele zeigen, dass der niedrige Lastbereich ein grofes Problem
darstellt, weil dort die Verluste durch Reibung am groften sind. Im Normalbetrieb
jedoch werden PKW und LKW grofiteils nur im unteren Teillastbereich betrieben,
genau dort, wo der mechanische Wirkungsgrad gering ist. Lastpunktverschiebungs-
strategien — Downsizing oder Zylinderabschaltung — heben das Lastniveau gezielt
an, um den mechanischen Wirkungsgrad auch bei geringem Leistungsbedarf zu ver-
bessern.

Grofse Stationdrmotoren, wie Blockheizkraftwerke, (Gen-Sets, etc., werden im Allge-
meinen bei maximaler Last und konstanter Drehzahl betrieben. [62] gibt an, dass sich
der mechanische Wirkungsgrad 7),,.., von stationir betriebenen Grofs-Gasmotoren im
Bereich 93% — 95% bewegt. Verglichen mit den mechanischen Wirkungsgraden von
PKW- und LKW-Motoren ist der Wertebereich gering; im Kombination mit den
hohen Gesamtleistungen dieser Motoren ist die dissipierte Energiemenge jedoch be-
achtlich. Fiir den J624-Motor gibt GE-Jenbacher eine mechanische Leistung von zirka
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4.2 MW an (http://www.ge- jenbacher.com). Damit dissipiert dieser Motor trotz
seiner hervorragenden Werte beziiglich Reibung zirka 300 kW das Leistungsvermao-
gen eines starken Sportwagens.

Bei grofsen Stationdrmotoren besteht die Moglichkeit die Konstruktion auf die ge-
gebenen konstanten Bedingungen hin zu optimieren, wohingegen die im automobilen
Bereich verwendeten Motoren im Parameterraum Drehzahl und Last einen Bestpunkt
haben. Zudem ist dort die Systemreibung von Drehzahl und Last abhéngig, was eine
breitbandige Optimierung unmdoglich macht. Beispielsweise kann der Schmierfilm im
Gleitlager bei kleinen Kurbelwellendrehzahlen noch keine hohen Lasten tragen, was
den Festkorpertraganteil erhoht. Hohe Drehzahlen erhéhen die Tragféhigkeit, fithren
jedoch wiederum zu erhohter viskoser Reibung im Lager. Das Optimum liegt im Fall
des Gleitlagers dazwischen; dort wo gerade kein Festkdrperkontakt etabliert wird und
die Umfangsgeschwindigkeit noch nicht zu hoch ist.

Da thermodynamisch kaum noch Optimierungspotentiale vorhanden sind, ist neben
der Lastpunktverschiebungsstrategie — Downsizing oder Zylinderabschaltung — eine
nachhaltige Reduktion der Reibung der beste Weg zur Wirkungsgradverbesserung
moderner Verbrennungskraftmaschinen.

Im Folgenden sind jene Komponenten eines Motors aufgelistet, die mechanische Ver-
luste verursachen:

e Kolbengruppe

Gleitlager des Kurbeltriebs

Ventiltrieb

Steuertrieb

Olpumpe

Wasserpumpe

Dichtringe
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Kapitel 3

Methoden zur Berechnung der
Reibung in dynamischen Systemen

In den folgenden Sektionen werden verschiedene Moglichkeiten beschrieben, dyna-
mische Systeme mit Radialgleitlagern fiir die Berechnung darzustellen; vom Detail-
lierungsgrad ansteigend dargestellt. Dabei ist zu beriicksichtigen, dass eine direkte
Abhéngigkeit des gewihlten Gleitlagermodells von der dahinter liegenden Lagerstruk-
tur besteht; je nach dem, welche Fragen an das Berechnungsmodell gestellt werden.
Ist es das Ziel die akkurate Abbildung der globalen Gesamtsystemdynamik ohne
Mischreibung im Lager zu beriicksichtigen, so ist es ausreichend, im Mehrkorper-
system (MKS) das Gleitlager tiber Feder-Dampfer abzubilden, wie in Sektion 3.1
ndher beschrieben. Etwas aufwéndiger, jedoch im gleichen Sinn anwendbar, ist die
direkte Losung der Reynolds-Differentialgleichung, um auf die Reaktionskrifte des
Gleitlagers zu schlieffen, siehe Sektion 3.2. Hier ergibt sich als Reaktion auf eine
Zapfenverschiebung die entsprechende hydrodynamische Druckverteilung, die im In-
tegral zur Bestimmung der Schwerpunktlage in Abhéngigkeit von Reaktionskraft
und Phasenlage fiihrt; die Olfilmdémpfung ist hier inherent beriicksichtigt, Misch-
reibung ist kein Thema. Sind genaue Oldruckverteilungen oder Mischreibung Fokus
der Untersuchungen, ist eine Ortliche Definition der Lagerstruktur erforderlich. So-
mit sind elasto-hydrodynamische (EHD) Gleitlagerberechnungen nur mit einem ent-
sprechenden Finite-Elemente (FE) Modell der Lagerstruktur durchfithrbar, um die
ortlichen Nachgiebigkeiten mit zu beriicksichtigen, siehe Sektion 3.3. In fabriksneuen
oder spezifisch hoch belasteten Gleitlagern kann es zum Kontakt zwischen der rauen
Wellenzapfen- und Lagerschalenoberfliche kommen. Hier ist die Einfithrung geeigne-
ter Kontaktmodelle erforderlich, siche Sektion 3.4, die wiederum nur in Verbindung
mit elastischen Lagerstrukturen und EHD sinnvoll einsetzbar sind. Festkorperkon-
takt fithrt im Allgemeinen zum Verschleift der Lager- und Zapfenoberfliche, Sektion
3.5 beschreibt dafiir eine allgemein giiltige Methode zur Berechnung des Verschleifs-
tiefen. Am Ende des Kapitels findet sich die Sektion 3.6, welche die Einbringung der
hydrodynamischen Gleitlagerberechnung in eine kommerzielle FE-Software darstellt
und erste Untersuchungen zum Verhalten von Gleitlagern ermdoglicht.
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Das grundlegendste und in weiten Bereichen giiltige Modell zur Beschreibung der
Reibung im trockenen Kontakt ist jenes nach Coulomb. Coulomb fand in Experimen-
ten den proportionalen Zusammenhang zwischen Normalkraft Fy und resultierender
Reibkraft Fr und definierte damit das Coulombsche Gesetz, siche Gleichung (3.1).

FRZM'FN (31)

Der Proportionalititsfaktor p (Reibkoeffizient) gilt als nahezu unabhéngig von der
Gleitgeschwindigkeit, sowie von der scheinbaren Kontaktfliche des Korpers und von
dessen Oberflichenrauigkeit [48]. Bei festen Koérpern wie Metallen beriihren sich die
Korper nur an den Asperitenspitzen, wodurch die reale Kontaktfliche A,., deut-
lich kleiner ist als die scheinbare Kontaktfliche A, siehe Abbildung 3.1. Im belas-

AVAZWAVAVAY. S
R

A scheinbar -~
Ve

Abbildung 3.1: Scheinbare und reale Kontaktfliche im trockenen Kontakt

teten Kontakt werden die Asperiten elastisch und auch plastisch deformiert. Geht
man von einer kleinen Belastung aus, wird die Last iiber die im Kontakt stehenden,
elastisch-plastisch deformierten Asperiten getragen, wobei die reale Kontaktfliche
A,eqr deutlich geringer ist als die scheinbare Kontaktfliche A. Bei steigender Belas-
tung erhoht sich die Deformation der bereits im Kontakt stehenden Asperiten und
auch neue Asperiten gelangen in Kontakt. Die reale Kontaktfliche A,., @ndert sich
durch diese Laststeigerung jedoch nur sehr gering verglichen mit dem hohen Betrag
der scheinbaren Kontaktfliche A; solange eine kritische Belastung nicht iiberschrit-
ten wird. Dieses Phinomen erkldrt die ,Unabhéngigkeit® des Reibkoeffizienten von
der scheinbaren Kontaktfliche A. Lineare Abhéngigkeit der Reibkraft Fr von der
Normalkraft F gilt somit nur im Bereich nicht zu kleiner und nicht zu grofer Nor-
malkraft [48]. Nihert sich der Betrag der realen Kontaktfliche jenem der scheinbaren
Kontaktfliche - A,.q = A - verliert das Coulombsche Gesetz seine Giiltig-
keit, da der Zusammenhang von Reibkraft F'r und Normalkraft Fly stark nichtlineare
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Verlaufe zeigt. Dies passiert bei iberméfig hoch belasteten Metall-Metall Kontakten
oder bei Kontakten mit Polymeren, Elastomeren, etc. .

Bei der trockenen Reibung unterscheidet man zwei Vorgénge; das Losbrechen aus
dem Stillstand - Haftreibung - und das aneinander Abgleiten zweier Oberflichen -
Gleitreibung. Im Allgemeinen besteht kaum ein Unterschied zwischen den Reibkoef-
fizienten dieser beiden Vorgénge, pgieit = prase 48] Nach langerem Stillstand der
beiden aneinander gepressten Korper steigt der Haftreibkoeffizient jigqp: logarith-
misch mit der Zeit an. Die modellhafte Erklarung fiir diesen Anstieg des Haftreibko-
effizienten sind Kriechprozesse in den Mikrokontakten, welche die reale Kontaktflache
erhOhen; mit steigender Kontaktfliche verlangsamt sich der Prozess, was zum loga-
rithmischen Verlauf fiihrt. Es resultiert ein Haftreibkoeffizient, welcher grofer als der
Gleitreibkoeffizient ist:  ppqa e > paieit-

In den weiteren Ausfithrungen liegt der Schwerpunkt bei geschmierten Kontakten, wie
Gleitlager im Kurbeltrieb einer Verbrennungskraftmaschine. Hier erweitert sich das
Spektrum der Reibzustinde, verglichen mit der reinen Trockenreibung. Entsprechend
der Stribeck-Kurve, siehe Abbildung 3.2, unterscheidet man zwischen Haftreibung,
Grenzreibung, Mischreibung und reiner Hydrodynamik. Entsprechend |33| resultiert
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Abbildung 3.2: Stribeck-Kurve geschmierter Kontakte [51]

die Grenzreibung durch Kraftschluss und Formschluss der im Kontakt stehenden As-
periten. Der Kraftschluss entsteht durch Verschweifen und anschliefsendes Abscheren
einzelner im Kontakt stehender Asperiten. Wobei durch Oberflichenschichten, Ver-
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unreinigungen und adhisiv angelagerte Schmierstoffreste, die Anzahl der Verschwei-
ffungen absinkt und die resultierende Reibung abnimmt. Kraftschluss entsteht wenn
ein harter Asperit der Welle durch das weichere Lagermaterial ,,pfliigt”.

Erhoht sich die Wellendrehzahl oder sinkt die Last, dndert sich das Regime von
Grenzreibung zu Mischreibung. Hier konnen sich lokal vereinzelte Fluidpélster for-
mieren, wodurch sich die Belastung auf Festkorperkontaktdruck und hydrodynami-
schen Druck aufteilt. Zu Beginn ist der hydrodynamische Traganteil noch sehr gering.
Mit weiter steigender Drehzahl, bzw. sinkender Last verschiebt sich das Verhéltnis
von Festkorpertraganteil klar hin zum hydrodynamischen Tragen. Im Ausklinkpunkt
- Punkt geringster Reibung - ist die Separierung von Welle und Lagerschale gerade so
grok, dass sich die Asperiten nicht mehr beriihren. Das Reibungsminimum in diesem
Punkt entsteht durch den Wegfall der Festkorperkontaktreibung, wobei durch den
minimalen Schmierspalt zugleich kaum Scherspannungen im Ol entstehen, da kaum
Olvolumen im Schmierspalt ist. Bei weiterem Anstieg der Schmerfilmdicke bewegt
sich der Zustand im Lager immer weiter in den hydrodynamsichen Bereich, wo nur
noch die Schubspannungen des Fluids im Schmierspalt Reibung verursachen.

Die folgenden Sektionen zeigen einen Uberblick verschiedener Methoden zur Berech-
nung der Dynamik gleitgelagerter Systeme und der im Lager entstehenden Reibung.

3.1 Mehrkorpersimulation mit einfachen
Reibparametern

Zur groben Berechnung von Schnittkriften im Kurbeltrieb reichen rein kinetische
Betrachtungen mit starren Gelenken und Lagern aus. Mochte man die Systemdy-
namik eines gleitgelagerten Kurbeltriebs genauer berechnen, sind die speziellen Ei-
genschaften der Gleitlager zu berticksichtigen. Fiir erste Ndherungen lassen sich die
Eigenschaften eines Gleitlagers durch eine Feder-Dampfer Verbindung von Welle und
Lagerschale abbilden, siehe Abbildung 3.3. Da hier nur die Steifigkeits- und Damp-
fungswirkungen des Olfilms im Fokus stehen, wird eine ausreichende Olfilmhéhe an-
genommen, so dass es nicht zu Mischreibungszustidnden kommt. In diesem Fall ist
es zuldssig, die Lagerstruktur als starr anzunehmen. Im linearen Fall ldsst sich das
System durch die allgemeine Bewegungsgleichung (3.2) einfach darstellen.

M-i+D-i+K-z=[" (3:2)

M ist die Massenmatrix des Mehrkorpersystems; f¢** der Vektor der externen Las-

ten, z.B. Gaskrifte im Brennraum einer VKM; z, &, % sind die Verschiebungsko-

ordinaten des Mehrkorpersystems und deren Zeitableitungen. K = ( Foe Koy )

kyz kyy
_ < dzz dzy )
dyz dyy

IS
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Pleuel

Kurbelwelle

_%,

Lagerschale

Abbildung 3.3: Diskretisierung eines Kurbeltriebs mit MKS

Dresig et.al. [18] gibt eine empirische Formel fiir die Steifigkeit von Radialgleitla-
gern an, mit der in erster Ndaherung das dynamische Verhalten im Mehrkorpersystem
mit beriicksichtigt sein kann. Hierbei ergibt sich die Lagersteifigkeit ¢ als Funktion
der Lagergeometrie und des Schmierfilms im Lager.

.B'D?"??'f

ARy (3.3)

c=c"-2m

In der Gleichung beschreibt B die Lagerbreite, D den Lagerdurchmesser, n die dy-
namische Viskositdt des Schmierstoffes, f die Wellendrehfrequenz, AR das radiale
Lagerspiel und ¢* einen Beiwert, der mit Hilfe der iiber die effektive Lagerbelastung
F, berechenbaren relativen Lagerkraft F™*, siehe Gleichung (3.4), aus dem Diagramm
3.4 gelesen werden kann.
P 2-F - AR?
T-B-D3.n-f

Dampfungskoeffizienten sind fiir Gleitlageranwendungen nur sehr schwer in einfa-
che Formeln zu giefen, hier sind Erfahrungswerte anzuwenden oder detailliertere
Berechnungsmethoden zu wéhlen. Gleitlager weisen im Allgemeinen eine hohe inne-
re Reibung und somit Dampfung auf. Zudem ist die Dampfung noch stark von der
Belastungshohe und der Belastungsfrequenz abhéngig, was bei der Wahl eines repri-
sentativen Dampfungswertes zu beriicksichtigen ist.

Um zudem noch eine grobe Abschitzung der Lagerreibung zu ermdglichen, geben
Lang et. al |33] empirische Ansétze in Abhéngigkeit der Sommerfeldzahl So an. Die
Ansétze stiitzen sich auf die Herangehensweise von Coulomb, wo durch Angabe eines
Reibkoeffizienten aus der anliegenden Oberflichennormalkraft direkt die Reibkraft

(3.4)
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Abbildung 3.4: Gleitlagersteifigkeitskennwerte ¢* als Funktion des Breiten-
Druchmesser Verhéltnisses B/D [18]

errechenbar ist.

Fiir schwach belastete Lager So < 1 gibt Petroff [46] folgenden in Gleichung (3.5)
erkennbaren Zusammenhang zur Berechnung des Reibkoeffizienten an.

Ve omen-w . Py
= = — mit So=
2-So 2-p n-w

i (3.5)

1 beschreibt dabei das Aquivalent zum Coulombschen Reibkoeffizient, 1) das relative
Lagerspiel als Quotient von radialem Lagerspiel und Lagerschalenradius (w = %), n
die dynamische Viskositdt des Schmierstoffes, w die Winkelgeschwindigkeit der Welle
und p die spezifische Lagerbelastung als Quotient von externer Lagerkraft und pro-

jizierender Lagerschalenfliche.

Falz [20] erweitert den Ansatz fiir hoher belastete Gleitlager So > 1, siche Gleichung
(3.6).
Y- 3.8
= 3.6
h= e (3:6)

Vogelpohl [61] glich den konstanten Faktor der Falz-Gleichung entsprechend seiner
Beobachtungen an, wie in Gleichung (3.7) erkennbar.

430
~ VSo

Alle gezeigten Ansitze berechnen iiberschlagsméfig die viskosen Scherspannungen im
Schmierspalt als Funktion von Viskositit und Wellendrehzahl; mit steigender Visko-
sitdt und Wellendrehzahl steigen die zu iiberwindenden Scherspannungen und somit
die Reibung. Erhoht sich die spezifische Lagerbelastung, reduziert das entsprechend
den Gleichungen (3.5) bis (3.7) den Reibkoeffizienten. Dies triagt der Tatsache Rech-
nung, dass sich mit steigender Belastung die Wellenauslenkung vergréfiert, die mi-
nimale Schmierspalthche und damit das lokal verbleibende Schervolumen abnimmt;

(3.7)
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daraus resultiert ein niedrigerer Reibkoeffizient bei hohen Lasten.

Die getroffenen Annahmen sind jedoch nur fiir grobe Naherungsbetrachtungen im Zu-
ge erster Abschitzungen zuléssig, da eine Reihe starker Vereinfachungen enthalten
sind. Die Gleichungen (3.5) bis (3.7) beriicksichtigen nicht explizit die Wellenauslen-
kung, sondern regeln die Variation der Schmierspalthohe {iber die Lagerbelastung.
Zudem sind Schmierstoffe im Allgemeinen piezoviskose Fliissigkeiten, deren Viskosi-
tdt mit dem Druck ansteigt. Um das beriicksichtigen zu kénnen sind neben der Wel-
lenauslenkung auch noch deren zeitliche Ableitung, die Wellenauslenkgeschwindig-
keit zu beriicksichtigen. In Verbrennungskraftmaschinen verwendete Gleitlager sind
im Betrieb in den meisten Anwendungen wihrend eines Zyklus nicht zur Ginze mit
Schmierstoff gefiillt. In unbelasteten Zonen mit meist groffen SchmierspalthShen flieft
Schmierstoff an den Réndern ab und Luft tritt in das Lager ein, wodurch weite Berei-
che des Schmierspaltes nicht mehr mit Ol gefiillt sind. An diesen Stellen miissen auch
keine Scherspannungen des Schmierstoffes iberwunden werden, wodurch die gesam-
te Lagerreibung sinkt. Diese Situation im Lager wird ,Mangelschmierung® genannt
und von Motorenherstellern gezielt zur Effizientsteigerung eingesetzt. Zudem wird in
den gezeigten Ansétzen nicht zwischen viskoser Reibung durch den Schmierstoff und
Festkorperreibung durch Metall-Metall Kontakt von Welle und Lagerschale unter-
schieden. Rein hydrodynamisch laufen nur schwach belastete Lager. Bei steigender
Belastung wird der Schmierspalt immer kleiner und die Wellenoberfléche néhert sich
der Lagerschalenoberfliche. Erreicht die minimale Schmierspalththe Werte im Be-
reich der kumulativen Oberflichenrauigkeiten von Welle und Lagerschale, beginnen
sich erste Asperitenspitzen zu beriihren. Bei weiterer Belastungssteigerung etabliert
sich in weiten Bereichen der Hauptlastzone Festkorperkontakt zwischen Asperiten
von Welle und Lagerschale. Hierbei teilt sich die dufere Belastung auf die Tragan-
teile aus Hydrodynamik und Festkorperkontakt auf.

Zusammenfassend ldsst sich sagen, dass die obigen Anséitze zur Berechnung der La-
gerreibung fiir voll gefiillte, sehr schwach belastete Lager eine gute Naherung darstel-
len. Bei hoheren, realistischen Lasten sind die berechneten Reibkoeffizienten jedoch
nur fiir sehr grobe Abschéatzungen zu verwenden.

Um genauere Abschétzungen zur Systemdynamik inklusive Gleitlagerreibung in Kur-
beltrieben von Verbrennungskraftmaschinen durchfiihren zu konnen, ist eine akku-
ratere Darstellung der Gleitlager nétig. Die folgende Sektion zeigt eine erweiterte
Methode unter Zuhilfenahme der Reynolds-Differentialgleichung.
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3.2 Mehrkorpersimulation mit HD

Ist die Ergebnisqualitdt mit der zuvor in Sektion 3.1 beschriebenen Methode nicht
ausreichend hoch, miissen die Reaktionskréifte am Lagerpunkt aus der direkten Lo-
sung der Reynolds-Differentialgleichung resultieren. Auch hier ist die Annahme einer
starren Lagerumgebung zuléssig.

Die folgende Diskussion der Theorie zur Berechnung der Hydrodynamik im Gleitla-
ger ist an die Arbeiten von Lang et al. [33] angelehnt.

Um die Eigenschaften eines Radialgleitlagers in einem MKS-Modell beriicksichtigen
zu konnen, ist die Kenntnis iiber die Reaktion des Schmierfilms zufolge der zeitlichen
Zapfenbewegung und Zapfenbelastung erforderlich. Entscheidend fiir die erwdhnten
Reaktionen sind die Stromungs- und Druckverhiltnisse im Schmierspalt des Lagers.
Fiir allgemeine Stromungsaufgaben sind die Navier-Stokeschen Gleichungen das ge-
eignete Werkzeug, um auf Basis duferer Einfliisse und der Schmierstoffeigenschaften
eine resultierende Druck- und Fluidstromungsverteilung berechnen zu konnen. Die
allgemeinen Navier-Stokes Gleichungen sind jedoch sehr komplex und nur mit erheb-
lichem Rechenaufwand zu l6sen. Durch die spezielle Betrachtung einer Gleitlagerstro-
mung sind eine Reihe von Vereinfachungen zuléssig, die es ermoglichen, die allgemei-
nen Navier-Stokes Gleichungen in eine einfachere Form {iberzufiihren, die Reynolds-
Differentialgleichung. Auch die Reynolds-Differentialgleichung muss fiir dynamisch
belastete Gleitlager endlicher Breite numerisch gelost werden, verringert jedoch den
Rechenaufwand gegeniiber der vollsténdigen Losung der Navier-Stokes Gleichungen
erheblich. Am Weg von Navier-Stokes zu Reynolds werden folgende Annahmen ge-
troffen [33]:

e Vernachlassigung der Tragheitskrifte, da diese im Vergleich zu den Ziahigkeits-
kriaften sehr gering sind. Diese Annahme ist giiltig, solange eine laminare Stro-
mung eines diinnfliissigen Motordls im Lager etabliert ist.

o Wellenzapfen und Lagerschale sind starr, deren Oberflichen ideal glatt.

e Das radiale Lagerspiel AR ist gegeniiber dem Wellenzapfenradius R sehr klein.
Das relative Lagerspiel ¢ = % liegt bei motorischen Gleitlagern in der Grofen-
ordnung von 1%o; héhere Potenzen von 1 kénnen somit vernachléssigt werden.

e Die Kriimmung im Schmierspalt ist vernachldssigbar klein, weshalb der kon-
vergierende Spalt durch 2 Ebenen dargestellt werden kann.

e Die Stromung ist laminar und das Ol daher als Newtonsches Fluid zu beriick-
sichtigen.

e Der Fluiddruck wird iiber die gesamte Schmierspalthéhe als konstant angenom-
men.
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e Die Stromungsgeschwindigkeit in Spalthohenrichtung wird gegeniiber den Stro-
mungsgeschwindigkeiten in Umfangs- und Achsrichtung vernachlissigt.

e Alle partiellen Ableitungen in Lagerbreiten- und Umfangsrichtung sind gegen-
iiber jenen in Hohenrichtung vernachléssigbar.

e Die dynamische Viskositit 7 und Dichte p des Ols sind konstant und im ge-
samten Lager gleich.

e Haftbedingung der Fluidteilchen an den Oberflichen. Der fiir den Schmierstoff
relevante Geschwindigkeitsgradient ergibt sich somit direkt aus der Drehzahl-
differenz von Lagerschale und Wellenzapfen.

e Durch die Vernachléssigung der Spalthohenrichtung kann das dreidimensionale
Lager in ein ebenes Lager, dargestellt durch zwei Flichen, transformiert werden.

DIN 31 652 Teil 1 regelt die betriebssichere Auslegung von Gleitlagern und beinhal-
tet unter anderem die oben genannten Annahmen und Vereinfachungen.

Unter Beriicksichtigung der oben aufgelisteten Vereinfachungen resultieren aus den
allgemeinen Navier-Stokes Gleichungen zwei Gleichungen fiir die Stromungsgeschwin-
digkeit in Umfangsrichtung und in axialer Richtung des Lagers. Diese zeigen, dass
die Stromungsgeschwindigkeit in Umfangsrichtung durch Druck- und Scherstrémung
entsteht, wohingegen die axiale Stromungsgeschwindigkeit nur zufolge der Druckstro-
mung resultiert. Diese beiden Gleichungen erlauben es, auf Basis des Druckgradienten
und der Geschwindigkeitsdifferenz zwischen Wellenzapfen und Lagerschale fiir eine
bestimmte Schmierspalthéhe die resultierenden Fluidstromungsgeschwindigkeiten zu
berechnen; die Gleichungen sind somit Stréomungsgleichungen.

Um die Massenstromerhaltung zu gewahrleisten, werden die beiden Gleichungen fiir
die Stromungsgeschwindigkeiten in die allgemeine Kontinuitétsgleichung div(pv) ein-
gesetzt; mit p als Fluiddichte und v als Geschwindigkeitsvektor. Nach einer Rei-
he mathematischer Umformungen resultiert daraus die allgemein bekannte Form
der Reynolds-Differentialgleichung [33], sieche Gleichung (3.8). Durch die Eliminati-
on der Stromungsgeschwindigkeiten resultiert eine reine Druckbilanz; die Reynolds-
Differentialgleichung stellt somit nur eine Druckbilanz im Schmierspalt auf.

) (ph3 ap> L0 (ph3 ap a(ph)  _d(ph)

2 a T.a):@[(yﬁm e K (3.8)

n O

In der Gleichung (3.8) beschreibt = die Umfangsrichtung der Lagerschale, z die Axi-
alrichtung der Lagerschale, p die Fluiddichte, h die lokale Schmierspalthohe, n die
dynamische Viskositit des Schmierstoffes, p den hydrodynamischen Druck, U; die
Umfangsgeschwindigkeit der Lagerschale, Us die Umfangsgeschwindigkeit der Wel-
lenzapfenoberfliche und ¢ die Zeit.
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Die Reynolds-Differentialgleichung ist allgemein giiltig auf reale Gleitlager anwend-
bar und stellt den resultierenden Fluiddruck als Funktion der lokalen Koordinaten im
Lager, der Zeit, der Geschwindigkeitsdifferenz von Welle und Lager und der lokalen
Schmierspalthche dar.

Zur Berechnung der Lagerreaktionskrifte ist eine Losung der Reynolds-Differential-
gleichung hinsichtlich der Fluiddruckverteilung im Schmierspalt notig. Hierfiir ist zu
erwahnen, dass die Reynolds-Gleichung eine partielle Differentialgleichung zweiter
Ordnung ist, welche den Druckaufbau zufolge einer Drehbewegung und einer radia-
len Verdrangungsbewegung des Zapfens beschreibt. Eine allgemeine Lésung kann
somit durch Uberlagerung der beiden Teillésungen aus Zapfendrehung und Verdrin-
gungsbewegung gewonnen werden.

So = SODTehung + SOVerdréanung (39)

Lang et al. [33] modifiziert die allgemeine Form der Reynolds-Differentialgleichung
(3.8) fiir die Anwendung auf Radialgleitlager wie folgt.
Da die Dichte p des Schmierstoffs im gesamten Schmierspalt als konstant angenom-
men wird, fillt sie aus der Reynolds-Differentialgleichung heraus. Die resultierende
hydrodynamische Druckverteilung im Lager ist somit nicht mehr von der Dichte des
Schmierstoffs abhangig.
Kartesische Koordinaten z, z werden wegen der Zylinderform des Gleitlagers in Zy-
linderkoordinaten ¢,z transformiert, siehe Gleichungen (3.10); R steht fiir den La-
gerschalenradius, B fiir die Lagerschalenbreite. Die Abbildung 3.5 visualisiert das
Vorgehen der Koordinatentransformation.

x z

YT R T 05 B

(3.10)

Dieser Koordinatentransformation folgen auch die translatorischen Umfangsgeschwin-

L

Abbildung 3.5: Koordinatentransformation

digkeiten von Welle und Lagerschale U; und Us; sie werden durch das Produkt Win-
kelgeschwindigkeit des Wellenzapfens w, mit Wellenradius r entsprechend U; = r-w,
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und Winkelgeschwindigkeit der Lagerschale w,; mit Lagerschalenradius R entspre-
chend Us; = R - w, ersetzt.
Lang [33| gibt dimensionslose Gréfen an, die er in die Gleichung einarbeitet:

- : R— AR
e relatives Lagerspiel ¢ = 225 = 5¢
o relative Exzentrizitit e = 37 = 75

e relative Spalthéhe H = - = RLw

In der obigen Aufzdhlung bezeichnet e die absolute Zapfenauslenkung vom Zentrum
aus und h die lokale Schmierspalthohe.

Nach Einsetzen der dimensionslosen Grofen und Transformationen resultiert aus
der allgemeinen Reynolds-Differentialgleichung (3.8) unter Verwendung der Druck-
Kennzahl II die Reynolds-Differentialgleichung fiir Radialgleitlager (3.11) als Funk-
tion der relativen Spalthéhe H.

% (H3 : %) + (%)2% <H3 : %—?) —6- [g—g + %%—ﬂ (3.11)

Die eingefithrte Druck-Kennzahl [] ist eine dimensionslose Kennzahl &hnlich der
Sommerfeldzahl fiir die Drehbewegung.

I]=" ¢_2 (3.12)

In Gleichung (3.12) beschreibt @ die hydrodynamisch wirksame Winkelgeschwindig-
keit. Bei instationdr belasteten Gleitlagern lasst sich die Zapfenmittelpunktsverla-
gerung in eine rein radiale Verdrdngungskomponente und in eine Schwenkbewegung
entlang eines zur Lagerschale konzentrischen Kreises aufteilen. Diese Schwenkbewe-
gung lasst sich durch eine iiberlagerte Winkelgeschwindigkeit wg darstellen und er-
hoht oder verringert entsprechend die relative Drehbewegung zwischen Lagerschale
und Wellenzapfen; daraus resultiert der Begriff ,hydrodynamisch wirksame Winkel-
geschwindigkeit” die effektiv fiir den Druckaufbau im Schmierspalt zufolge Drehbe-
wegung verantwortlich ist.

w= WZzapfen + Wschale — 2- ws (313)
In Gleichung (3.13) ist zu erkennen, dass die Winkelgeschwindigkeit der Schwenkbe-
wegung mit Faktor 2 in die hydrodynamisch wirksame Winkelgeschwindigkeit ein-

geht.

Fiir die direkte Losung der Reynolds-Differentialgleichung existieren verschiedene
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Ansiétze, die je nach Anforderung an Ergebnisqualitdt und Fragestellung an das
Berechnungsmodell anwendbar sind. Sonderlosungen erlauben die Annahmen einer
unendlich breiten oder unendlich schmalen Lagerschale, wodurch sich die Reynolds-
Differentialgleichung soweit reduziert, dass nach Anwendung der Randbedingungen
analytische Formeln zur Berechnung der Sommerfeldzahlen Soy, Sop und des Last-
angriffswinkels [ resultieren. Im Fall der Losung zufolge reiner Verdringungsbewe-
gung, sind die physikalischen Randbedingungen einfach umsetzbar und fiihren direkt
zur Losung. Anders verhélt sich die Losung zufolge reiner Drehbewegung. Hier erfor-
dern die physikalischen Randbedingungen unter anderem, dass der Druckgradient am
Druckbergende zu Null wird, um dort die Kontinuititsgleichung nicht zu verletzen.
Nun ergibt sich fiir die Winkellage des Druckbergendes ¢ eine nur numerisch 16sbare
Bestimmungsgleichung. Somit kann fiir die reine Verdriangungsbewegung zwar eine
analytische Formel fiir die resultierende Sommerfeldzahl erarbeitet werden, um diese
anwenden zu konnen ist jedoch eine vorangehende numerische Losung der Bestim-
mungsgleichung fiir die Lage des Druckbergendes fiir verschiedene relative Zapfenex-
zentrizitaten e notig.

Aus den vereinfachten Betrachtungen resultieren somit die Sommerfeldzahl zufolge
Zapfendrehbewegung Sop (e, o) = BF ij@ und die Sommerfeldzahl zufolge Verdrin-
gungsbewegung Soy ([ [,,..+ € €) = BFEﬁé der Winkel zwischen den beiden Tragan-
teilen aus Dreh- und Verdringungsbewegung Fp und Fy wird als Lastangriffswinkel
B definiert. Die Vektoraddition von Fp und Fy ergibt die fiir das belastete Mehrkor-
persystem notige resultierende Lagerreaktionskraft F.,, siehe Abbildung 3.6.

Laut [33] sind die Sonderlosungen fiir das unendlich schmale Lager nur fiir Breiten-
Durchmesser Verhéltnisse bis % < 0.25 und fiir das unendlich breite Lager nur fiir
Verhéltnisse ab % > 4 giiltig; da die in modernen Verbrennungskraftmaschinen ein-
gesetzten Lager nicht in diese Grenzen fallen, sind die Naherungslésungen nur mit
groken Abstrichen an Ergebnisgenauigkeit einsetzbar.

Die exakte Losung der Reynolds-Differentialgleichung fiir Lager endlicher Breite ist
nur numerisch moglich. Hierfiir ist die Diskretisierung des Berechnungsgebiets in
einzelne beherrschbare Segmente erforderlich, siehe Abbildung 3.7. Unter Verwen-
dung der Finite-Elemente-Methode lassen sich fiir die einzelnen Flichensegmente
geeignete Ansatzfunktionen definieren, welche die numerische Losung des Differenti-
algleichungssystems erméglichen. Eine sehr einfache und vielfach genutzte Losungs-
methode ist jene der finiten Differenzen. Hierbei werden die Differentialquotienten
zur Beschreibung der Ableitungen im Kontinuum durch Differenzenquotienten an
diskreten Punkten ersetzt. Die Losung der Differentialgleichung erfolgt somit jeweils
fiir einen diskreten Knoten im Berechnungsgebiet; Werte dazwischen miissen durch
geeignete Polynome interpoliert werden. Da sich fiir jeden Knotenpunkt eine Diffe-
renzengleichung aufstellen lisst, ergibt sich fiir das gesamte Berechnungsgebiet ein
lineares Gleichungssystem mit n x n Unbekannten und genauso vielen Gleichungen;
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Abbildung 3.6: Krifteverteilung am Kurbeltrieb mit Gleitlagern. (Links) Kreuzriss
des Kurbeltriebs unter externer Brennraumkraft F(t) abgestiitzt
durch die Lagerreaktionskrifte aus Verdringungsbewegung Fy und
Drehbewegung Fp; (Rechts) Aufriss des Kurbeltriebs mit den beiden
resultierenden Lagerreaktionskriften F,.g, die sich durch Vektorad-
dition aus Fy und Fp ergeben
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Abbildung 3.7: Abrollen und Diskretisierung der Lagerschale

n entspricht dabei der Anzahl an Freiheitsgraden. Dessen Losung ergibt fiir jeden
Knotenpunkt einen diskreten Druckwert und fiihrt somit direkt auf die hydrody-
namische Druckverteilung im Schmierspalt. Unter Beriicksichtigung der Randbedin-
gungen fiir die Lagerschalenrdnder und den Verlauf des Druckbergendes, sowie den
Anfangsbedingungen der Zapfenlage, sind bis zur Konvergenz der Losung mehrere
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[terationsschritte notig.

Bei der Anwendung der beschriebenen Methode in einem praktischen Berechnungs-
beispiel eines Kurbeltriebs, vgl. Gleichung (3.6), zur Beriicksichtigung der Eigen-
schaften der Kurbelwellenlager in der Dynamiksimulation ist es wichtig, die einlei-
tend beschriebenen vereinfachenden Annahmen noch einmal in Erinnerung zu rufen.
Wie beschrieben sind sowohl der Lagerzapfen als auch die Lagerschale starr und las-
sen unter Druckbelastung keine elastische Deformation zu. Abbildung 3.8 zeigt die
sich ergebenden Unterschiede in Spalthéhenverlauf und hydrodynamischer Druck-
verteilung bei starrer und elastischer Lagerstruktur. Vernachldssigt man die Lager-
elastizitdt, kann sich die Struktur unter dem herrschenden Druck nicht deformieren,
was zu sehr geringen, lokal konzentrierten Spalthohen fiihrt. Daraus resultiert ein
unrealistisch hoher hydrodynamischer Druckberg mit sehr steilen Gradienten, der
sich in ausgefiihrten Lagern so nicht ergibt; Maximaldruck und minimale Spalthche
werden so stark iiber- bzw. unterbewertet. Da sich reale Lagerschalen unter Last
deformieren, ist die Beriicksichtigung der Strukturelastizitdt im Simulationsmodell
unbedingt notwendig, um akkurate Berechnungsergebnisse zu erhalten. Auch eine
genaue Berechnung der Lagereibung ist durch die zu steilen Druckgradienten und
der unrealistisch kleinen Schmierspalth6hen nicht moglich. Speziell bei instationér

~Abwicklung des Spaltweitenverlaufs [um] Abwicklung des Druckverlaufs [bar]
5 B
starr =+ L starr =-
elastisch — 1 elastisch —

ol 400 . ‘
- 300
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Abbildung 3.8: Spalthohenverlauf und hydrodynamische Druckverteilung bei starrer
und elastischer Lagerstruktur [29]

belasteten Gleitlagern in Hubkolbenmotoren ergeben sich beim Motorstart oder bei
hohen Motorlasten gepaart mit geringen Drehzahlen kritische Zustande mit partieller
Uberschreitung der Tragfihigkeit des Schmierfilms. Erreicht die minimale Schmier-
spalthohe Betrige im Bereich der Summenoberflichenrauigkeit von Zapfen und La-
gerschale, beginnen einzelne Rauigkeitsspitzen sich zu beriihren. Steigt die Last dar-
iiber hinaus erhoht sich der Metall-Metall Kontakt zwischen Zapfen und Schale. In
diesem Zustand wird die Last nicht mehr allein durch den hydrodynamisch aufgebau-
ten Druck getragen, sondern teilweise auch iiber den Asperitenkontakt. Im Bereich
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schwerer Mischreibung kann der Festkérpertraganteil bis zu 1/3 betragen; dies ist je-
doch begleitet durch kontinuierlichen Verschleifs und der Gefahr des Ausfalls. Wird,
wie hier, kein Festkorperkontaktmodell verwendet, kann der zusdtzliche Traganteil
nicht genutzt werden und die Berechnung bei zu hohen Lasten nicht konvergieren,
weil die externen Krifte auf das Lager mit jenen vom Schmierfilmdruck nicht mehr
ins Gleichgewicht gebracht werden konnen.

Zusammenfassend: Die exakte Losung der Reynolds-Differentialgleichung ergibt die
hydrodynamische Druckverteilung im Gleitlager zufolge der vorgegebenen Zapfen-
auslenkung und -auslenkungsgeschwindigkeit. Eingebettet in ein Mehrkorpersystem
eines Kurbeltriebs konnen so die Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften sowie die
resultierende Reibung von Gleitlagern fiir kleine Zapfenauslenkungen € << 1.0 sehr
gut beriicksichtigt werden. Im Fall grofer Zapfenauslenkungen ¢ — 0.8...1.0 resultie-
ren lokal unrealistisch hohe hydrodynamische Driicke, wodurch unter diesen schweren
Betriebsbedingungen die Gleitlagereigenschaften nicht richtig wiedergegeben werden
konnen und die Methode versagt. Um im Berechnungsmodell héher belastete Gleit-
lager untersuchen zu konnen, ist die Einbindung der Elastizitdt von Wellenzapfen
und Lagerschale unbedingt notwendig.

3.3 Mehrkorpersimulation mit EHD

In den bisher diskutierten Sektionen 3.1 und 3.3 war der Fokus auf der Integrati-
on der gleitlagerinherenten Eigenschaften in ein dynamisches Mehrkorpersystem, um
die Systemantwort auf z.B. Gas- und Massenkrifte eines Kurbeltriebs richtig be-
rechnen zu kénnen. Verschiebt sich nun der Fokus auf die Vorginge im Gleitlager
selbst, z.B. durch hydrodynamische Druckverteilung, etc. ist eine wesentlich detail-
liertere Abbildung der Lagerstelle notig. Da es im Detail vor allem um die lokale
Schmierspaltverteilung geht, spielt bei kleinen Filmhohen die elastische Deformation
der Lagerstruktur zufolge Oldruck eine wesentlich Rolle. Um nun die Methode der
Elasto-Hydrodynamik (EHD) zur detaillierten Abbildung der Vorgange in hochbelas-
teten Lagern verwenden zu konnen, miissen die Steifigkeits- und Masseninformatio-
nen der Lagerstruktur bekannt sein; diese werden im Allgemeinen in Form dynamisch
kondensierter FE-Bauteile in das elastische Mehrkorpersystem eingebunden.

Wie in Abbildung 3.8 gezeigt, resultieren aus den verschiedenen Annahmen zur Bau-
teilelastizitdt stark unterschiedliche Schmierspalthéhenverteilungen. Im starren Fall
kann die Lagerstruktur unter dem lokal hohen hydrodynamischen Druck nicht elas-
tisch ausweichen und es entstehen um die Hauptlastzone konzentrierte sehr klei-
ne Schmierspalthohen, die entsprechend der Reynolds-Differentialgleichung zu lokal
unrealistisch hohen hydrodynamischen Driicken fiithren. Beide Verteilungen, sowohl
Schmierspalthéhe, als auch jene des hydrodynamischen Drucks sind unrealistisch und
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kommen so in realen Gleitlagern nicht vor. Diese Fakten verdeutlichen die Notwen-
digkeit, Wellenzapfen- und Lagerschalenelastizitit in das Berechnungsmodell einzu-
binden.

Kurbelwellenzapfen sind im Allgemeinen aus gehértetem Stahl gefertigt; der Elas-
tizititsmodul liegt somit im Bereich E = 210 000 N/mm?. Der Aufbau von Gleitla-
gerschalen richtet sich nach dem Einsatzgebiet und der erwarteten Belastung. Man
unterscheidet hier grundsétzlich Einstofflager aus Kupfer- oder Aluminiumbasislegie-
rungen, Zweistofflager mit einer Stahlschale als Trédgermaterial fiir ein darauf aufge-
walztes Lagermaterial und Dreistofflager mit &hmlichem Aufbau wie der Zweistoffla-
ger mit einer zusatzlich aufgetragenen Beschichtung der Lageroberfliche. Der Elasti-
zitdtsmodul E von im Kurbeltrieb verwendeten Lagerschalen liegt somit im Bereich
von zirka £ = 70 000 N/mm?. Man erkennt den deutlichen Elastizitidtsunterschied
von Wellenzapfen und Lagerschale.
Ezapfen _ 210 000 _ 3 (3.14)
Eschaie 70 000 1
Um ein Gefiihl fiir die erwarteten elastischen Deformationen zu bekommen, welche
die Schmierspalthéhe beeinflussen, wird im Folgenden eine Relation des einachsigen
Spannungs-Dehnungsgesetzes ¢ = FE - € verwendet; mit ¢ als Spannung und ¢ als
linear-elastische Dehnung. Um einfache Abschétzungen zu machen, wird hier das
einachsige Spannungs-Dehnungsgesetz verwendet:
Al -l
O'—Eé‘—ET%E—E
In Gleichung (3.15) bezeichnet [ die Bezugslinge und Al die elastische Langenénde-
rung unter Belastung.
Setzt man die Beziehung aus Gleichung (3.15) jeweils fiir Zapfen und Schale ins
Verhiltnis, resultiert

(3.15)

EZapfen o OZapfen * lZapfen : AlSchale (3 ].6)
ESchale OSchale * lSchale ' AlZapfen

Mit der vereinfachenden Annahme gleicher Bezugsldnge fiir Zapfen und Schale I 4, fcn, =
lschate und gleicher Spannungsverteilung an der Oberfliche durch gleiche hydrody-
namische Druckverteilung im Lager ozqpfen = Oschale reduziert sich die Gleichung
(3.16) zu,

EZapfen o AlSchale 3

- = - 3.17
ESchale AlZapfen 1 ( )

Man erkennt, dass die zu erwartenden lokalen elastischen Deformationen unter Last
an der Lagerschale um den Faktor 3 hoher sind als am Zapfen, der Beitrag vom Zap-
fen zur Anderung der Schmierspalthéhe durch elastische Deformation somit unterge-
ordnet gering ist. Das ermdglicht eine vereinfachende Annahme, die unter anderem
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Modellierungsaufwand und Rechenzeit einspart:

Im Berechnungsmodell ist es daher ausreichend, den Wellenzapfen aus mehreren mit-
einander verbundenen Balkenelementen darzustellen. Fiir die Losung der Reynolds-
Differentialgleichung wird eine die Balkenelemente umrandende Zylinderfliche ver-
wendet. Hier sind keine Informationen der lokalen Steifigkeitsverteilung an der Zap-
fenoberfliche vorhanden, jedoch konnen globale Deformationen unter Last erfasst
werden. Wichtig ist die Abbildung der Zapfendurchbiegung, da diese ebenfalls die
Schmierspalthohenverteilung im Gleitlager und somit hydrodynamische Druckver-
teilung und Festkorperkontaktdruckverteilung beeinflusst. An einem symmetrischen
Hubzapfen einer Kurbelwelle resultiert aus der Zapfendurchbiegung eine Reduktion
der Schmierspalththe an den Lagerkanten und damit erhchte Neigung zur Bildung
von Festkorperkontakt im Lagerschalenkantenbereich, siehe Abbildung 3.9. Die ro-
ten Markierungen kennzeichnen Stellen mit stark reduzierter Schmierspalth6he und
somit erhohter Neigung zum Metall-Metall Kontakt an den Lagerschalenrdandern.

Abbildung 3.9: Einfluss der Zapfendurchbiegung auf die Schmierspalthéhenvertei-
lung im Gleitlager am Beispiel eines 1 Zylinder Kurbeltriebs; rote
Kreise als Markierung kritischer Stellen mit verringerter Schmier-
spalthohe und dadurch erh6hter Wahrscheinlichkeit fiir beginnenden
Festkorperkontakt

Entsprechend der aufgestellten Beziehung in Gleichung (3.17) ist die Einbindung
von Elastizitits- und Massenverteilung der Gleitlagerstruktur sowohl im globalen,
als auch im lokalen Sinn erforderlich. Zur Modellierung der Gleitlagerschale wird
im Allgemeinen die Finite-Elemente-Methode verwendet. Da auch im Motorenbau
Leichtbau an der Tagesordnung steht, um Effizienzsteigerung durch Massenredukti-
on zu schaffen, besitzen Pleuelstangen, Kurbelwellenlagerstrukturen, etc. lokal stark
unterschiedliche Steifigkeiten, siehe Abbildung 3.10, die wiederum einen Einfluss auf
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die elastische Deformation unter Schmierfilmdruck haben und die Schmierspaltho-
henverteilung beeinflussen. Somit ist unter Beriicksichtigung der Spannungsabnahme
im Bauteil nach dem Saint-Venantschen Prinzip ein sinnvoller Anteil der umgeben-
den Struktur des Motorblocks, 0.A. im elastischen Finite-Elemente Modell mit zu
beriicksichtigen. Im Fall einer Pleuelstange ist die das Lager umgebende Struktur
so weit reduziert, dass die gesamte Pleuelstange mit finiten Elementen diskretisiert
beriicksichtigt wird; bei Kurbelwellenhauptlagern hingegen wiirde die Beriicksichti-
gung der gesamten Motorblockstruktur keinen Sinn machen, hier wird entsprechend
Abbildung 3.11 nur ein Ausschnitt der Gesamtstruktur unter Anwendung entspre-
chend sinnvoller Randbedingungen verwendet. Man erreicht hier eine umfassende

Abbildung 3.10: Finite-Elemente Modell des Pleuels eines Grok-Gasmotors von GE-
Jenbacher

Abbildung 3.11: Finite-Elemente Modell des Ausschnitte aus dem Kurbelgeh&use ei-
nes Grof-Gasmotors von GE-Jenbacher

Abbildung der Steifigkeitsverteilung der Gleitlagerschale unter zusétzlicher Beriick-
sichtigung der Elastizitdt der dahinter liegenden Struktur, die zur Berechnung einer

48



3.3 Mehrkérpersimulation mit EHD

realistischen Schmierspalthdhenverteilung und damit hydrodynamischen Druckver-
teilung notig ist.

Wie bereits in den Kapiteln 3.1 und 3.2 einleitend beschrieben, wird fiir jeden Zeit-
schritt die Bewegungsgleichung (3.2) in Verbindung mit der Reynolds-Differentialgleichung
(3.8) gelost. Die Finite-Elemente Methode ermdglicht es, die fiir die Bewegungsglei-
chung nétigen Anteile der Steifigkeitsmatrix K und Massenmatrix M zu berechnen;
in Mehrkorpersystemen wird die in der Bewegungsgleichung vorkommende Dimp-
fungsmatrix D meist {iber den Ansatz von Rayleigh bestimmt. Die Finite-Elemente
Modelle weisen eine sehr hohe Anzahl an Freiheitsgraden auf, fiir das in Abbildung
3.10 gezeigte Pleuel sind es zirka 70 000 Freiheitsgrade. Die Wahl der Netzfeinheit der
Bauteile basiert auf der erforderlichen FE-Netzdichte an der Lagerschalenoberfliche
als Bindeglied zum Finite-Differenzen Netz zur Abbildung der Hydrodynamik. Auf
diesem Oberflaichennetz autbauend wird die Bauteilstruktur so vernetzt, dass Fehler
zufolge mangelnder Elementqualitdt minimiert sind und auch die Bauteileigenmoden,
vor allem auch die lokalen Lagerschaleneigenmoden, ausreichend genau abgebildet
werden. Eine direkte Einbindung der finite Elemente Matrizen in das Mehrkorper-
system wiirde die Anzahl der Systemfreiheitsgrade dramatisch erhéhen und somit
die Effizienz des Mehrkorperansatzes vernichten. Der tiefere Sinn der Mehrkorper-
simulation ist eine Darstellung des dynamischen Gesamtsystems durch nur wenige
Freiheitsgrade, womit eine hohe Rechenzeiteffizienz erzielt wird. Durch zu grofe Di-
mensionen der beteiligten Matrizen M, D und K wiirde die Anwendung ad absurdum
gefithrt. Um diesem Umstand entgegen zu wirken bietet sich der Einsatz geeigneter
Reduktionsmethoden an, um die Dimension der finite Elemente Matrizen sinnvoll zu
reduzieren.

In der vorliegenden Arbeit wird das Finite-Elemente-Softwarepaket Abaqus von
Dassault-Systems verwendet und daher die darin hinterlegten Methoden beschrieben.
Abaqus verwendet die weit verbreitete Methode der Synthese von Komponentenmo-
den (CMS - Component Mode Synthesis) in einer Variation nach Craig-Bampton
[14].

Reduktionsmethoden reduzieren durch Verwendung geeigneter Transformationsma-
trizen W die Dimension der Finite-Elemente Matrizen M und K auf M o und K .

a
_ T

%red - l % & (318)
_ T

Bei der Reduktion der Freiheitsgrade, bzw. Kondensierung, unterscheidet man zwi-
schen den verbleibenden Freiheitsgraden ,, Retained DOF* und eliminierten Freiheits-
graden ., Internal DOF“. Die  Internal DOF“ werden aus dem Gleichungssystem eli-
miniert und stehen dem Berechnungsmodell nicht mehr zur Verfiigung. Ubrig bleiben
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nur die ,,Retained DOF“, an denen Randbedingungen oder Lasten aufgebracht wer-
den oder die zur Auswertung von Ergebnissen im System verbleiben miissen.

Da beim Kondensieren physikalische Freiheitsgrade eliminiert werden, konnen die
dynamischen Figenschaften des reduzierten Systems deutlich von jenen des voll-
stindigen Systems abweichen. Entsprechend der gewihlten Kondensierungsmethode
ergeben sich unterschiedliche Transformationsmatrizen W, die auf eine mehr oder
weniger akkurate Abbildung des vollstindigen Systems fithren. Vorteil der CMS Me-
thode gegeniiber anderen Methoden ist die Beriicksichtigung von ,, Component-Mode-
Shapes* und ,, Constraint-Mode-Shapes* zum Aufbau der Transformationsmatrix W.
Dabei beriicksichtigen die ,, Component-Mode-Shapes* die Eigenformen unter Fixie-
rung der ,,Retained DOF*“, binden somit die modalen Eigenschaften der Struktur
in die Betrachtung mit ein. Zur Berechnung der ,, Constraint-Mode-Shapes* wird se-
quenziell jeder , Retained DOF* mit einer Einheitsverschiebung belastet, wihrend
alle weiteren ,, Retained DOF* im Raum fixiert sind; so finden die lokalen Nachgie-
bigkeiten der Struktur Eingang in die Transformationsmatrix. Das Ergebnis ist eine
gute Nédherung des dynamischen Verhaltens des reduzierten Systems an jenes des
vollstdndigen Systems. Am Beispiel des Pleuels in Abbildung 3.10 kénnen genau so
viele reale Eigenfrequenzen mit dazugehdrigen ,, Component-Mode-Shapes” berech-
net werden, wie Freiheitsgrade im Pleuelmodell sind. Eine derartig hohe Anzahl an
, Component-Mode-Shapes® ist nicht sinnvoll, somit werden fiir die Darstellung des
dynamischen Verhaltens des kondensierten Pleuels nur wenige ,, Component-Mode-
Shapes* beriicksichtigt. Entsprechend dem interessierenden Frequenzbereich ergibt
sich die Anzahl an zu beriicksichtigenden Moden. Als Faustformel gilt um eine ak-
kurate Abbildung des dynamischen Verhaltens einer Struktur zu erhalten, sind alle
Moden in der Transformationsmatrix zu beriicksichtigen, die zirka dem 2.5-fachen
der hochsten interessierenden Frequenz entsprechen.

Beispiel:

e Eine Struktur hat 11 reale Eigenfrequenzen im Frequenzbereich von 0 bis 2500
Hz.

e Der interessierende Frequenzbereich in einer dynamischen Analyse liegt zwi-
schen 0 und 1000 Hz.

e Entsprechend der Faustformel ist die Kondensierung fiir den Frequenzbereich
von 0 bis 2.5 * 1000 = 2500 Hz durchfzfithren, um die Moden bis 1000 Hz

ausreichend genau abbilden zu kénnen.

e Daher miissen alle 11 Eigenfrequenzen und zugehorige Figenformen beriicksich-
tigt werden.

In Abbildung 3.12 sind jene Knoten dargestellt, die dem Berechnungsmodell auch
nach der Kondensierung noch zur Verfiigung stehen. Die Lagerschalenknoten die-
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nen als Interaktionsknoten mit der hydrodynamischen Druckverteilung, um lokale
elastische Deformationen und deren Einfluss auf die Schmierspalthohe zu beriick-
sichtigen; der Knoten im Schwerpunkt (COG - Center of Gravity) dient als einzelner
Knoten zur Ansammlung von Masse die ihn umgibt, somit kann eine Dreipunkt-
Massenaufteilung des Pleuels realisiert werden, die eine verbesserte Abbildung im
dynamischen System gewihrleistet; der zentrale Knoten im kleinen Pleuelauge ver-
bindet ebenfalls die ihn umgebenden Knoten zu einem reprisentativen Knoten an
dieser Stelle, um die Fiihrungs- und Lastrandbedingungen im Modell aufbringen zu
konnen. Mit der oben beschriebenen Reduktionsmethode schafft man am Beispiel

Small-End Knoten als belasteter Knoten
(Gaskrafte)

Retained Node im Massenschwerpunkt
(CoG), um 3-Punkt Aufteilung des Pleuels
zu erreichen; Massen in Umgebung werden
in CoG konzentriert

Ubrigbleibende Knoten der
Lagerschalenoberflache als Interaktion mit
Schmierstoff

Abbildung 3.12: Darstellung der iibrigbleibenden Knoten ,Retained Nodes* am Bei-
spiel des Pleuels eines Grofsmotors von GE Jenbacher

der Pleuelstange in Abbildung 3.12, ohne grobe Einschrinkung der Anwendbarkeit,
eine Reduktion von zirka 70 000 auf zirka 1 100 Freiheitsgrade; ein Verhéltnis der
Grokenordnung von 60.

Mit der nun reduzierten Anzahl an Freiheitsgraden lisst sich die elastische Struk-
tur fiir die Methode der Elasto-Hydrodynamik verwenden. Abbildung 3.13 zeigt
das Berechnungsschema der Elasto-Hydrodynamik EHD. Wie oben beschrieben wer-
den die Lagerschalen-, Lagerbock- und Wellenzapfenstruktur in kondensierter Form
dem Berechnungsmodell iibergeben. Sowohl der Wellenzapfen, als auch der Lager-
bock werden durch allgemeine Bewegungsgleichungen dargestellt. Dabei ergeben sich
Steifigkeits- und Massenmatrix K und M aus dem Aufbau des Mehrkorpersystems
und den darin enthaltenen kondensierten Korpern; fiir den Aufbau der Dampfungs-
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matrix D eignet sich fiir kondensierte Kérper der Ansatz nach Rayleigh, dazu kom-
men noch Eintrige von viskosen Dampferelementen zwischen den einzelnen Massen
des Mehrkorpersystems; x beschreibt die generalisierten Koordinaten der einzelnen
Knoten im Modell,  und & deren Zeitableitungen. FExterne Belastungen wie Ziind-
krifte etc. werden in f¢ beriicksichtigt; fX9°" stellt die dquivalenten Knotenkrifte
des hydrodynamischen Drucks dar. Wie das Bild 3.13 zeigt, interagieren Wellen-
zapfen und Lagerbockstruktur {iber die Reynolds-Differentialgleichung zur Darstel-
lung der Schmierstoffeigenschaften iterativ miteinander. Beginnend mit einer initia-
len Wellenzapfenstellung, -geschwindigkeit und -beschleunigung z, & & ergibt sich
eine initiale Schmierspalth6henverteilung h(x,Z) an jedem Knotenpunkt des Finite-
Differenzen Gitters des Schmierfilms zur Losung der Reynolds-Differentialgleichung.
Entsprechend dieser Schmierspalthéhenverteilung h(z,Z) ergibt sich aus der Lésung
der Reynolds-Differentialgleichung eine hydrodynamische Druckverteilung p(z,Zz).
Durch Integration der Druckverteilung iiber die Lagerfliche A und Bildung &dqui-
valenter Knotenkrifte, die auf Wellenzapfen- und Lagerschalenknoten wirken, er-
gibt sich die rechte Seite der beiden Bewegungsgleichungen, die zu einer neuen
Zapfenlage, einer elastischen Deformation des Wellenzapfens und einer elastischen
Deformation der Lagerschale unter der Drucklast fiihren. Dieses Ergebnis resul-
tiert in einer neuen SchmierspalthGhenverteilung h(x,Z) und iiber die Losung der
Reynolds-Differentialgleichung zu einer neuen hydrodynamischen Druckverteilung
p(z,Z). Dieses Iterationsschema zwischen Struktur und Fluid wird fiir jeden Zeit-
schritt soweit durchgefiihrt, bis sich zwischen zwei Iterationsschritten nur noch gerin-
ge Differenzen ergeben; kleiner als das Konvergenzkriterium vorgibt. Da das Finite-
Differenzen Netz zur Lésung der Reynolds-Differentialgleichung feinmaschiger sein
kann als das Finite-Elemente Netz der Lagerstruktur, ist eine Interpolation zwi-
schen Finite-Elemente Knotenpunktverschiebung x und Schmierspalthéhenverteilung
h(z,Z) am Finite-Differenzen Netz notig. Jede Interpolation bringt Fehler in das Sys-
tem, somit besagt eine Faustregel, dass zwischen zwei Finite-Elemente Knoten nicht
mehr als zwei Finite-Differenzen Knoten liegen diirfen, um keine zu grofen Fehler in
die Spalth6henberechnung einzubringen. Zu dem gezeigten Iterationsschema kommt
hinzu, dass die dynamische Viskositit des Schmierstoffes n bei Mehrbereichsélen ei-
ne Fuktion der Temperatur 7', des Fluiddrucks p und der Scherrate 7 als linearer
Geschwindigkeitsgradient zwischen Welle und Lagerschale ist. In der Theorie der
Elasto-Hydrodynamik EHD gilt die Annahme einer konstanten Fluidtemperatur im
gesamten Schmierspalt. Der Fluiddruck p und die Scherrate 4 hingegen sind Gro-
fsen, die iiber die Lagerschale ein Skalarfeld aufbauen und somit in jedem Finite-
Differenzen Knoten eines Zeitschritts unterschiedliche Werte annehmen konnen. Der
Losungsaufwand der Reynolds-Differentialgleichung steigt damit stark an; wihrend
der einzelnen Zeitschritte kann es durch die druckabhéngige dynamische Viskositét
zu lokal sehr hohen Viskositatswerten kommen, wodurch die Berechnung stark insta-
bil werden kann.

Das in Abbildung 3.13 gezeigte und oben beschriebene Schema wird fiir jeden Zeit-
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schritt so oft durchgefiihrt, bis Konvergenz erreicht ist. Die in Kapitel 3.2 beschriebe-

Kondensiertes Wellenmodell M-i+D- i+ K-jzl= iem + @Lagw

Interpolation fLager /p.dA
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Interpolation flager — / n| dA

Kondensierte Lagerstruktur M-i+D- &+ K-if= ien +|Z|Lager

Abbildung 3.13: Berechnungsschema des EHD-Ansatzes [49)]

nen Notwendigkeiten zur akkuraten Berechnung der Gleitlagerreibung sind durch die
Verwendung der oben beschriebenen Methode sehr gut erfiillt. Gleichung (3.20) zeigt
die einzelnen Beitrage zur Gesamtreibung im Gleitlager; Reibkraft zufolge Druckstro-
mung Rpyess, Scherstromung Rspear und Asperiten-Kontakt Rpoynd:

Riot = Rpress + Rshear + RBound (320)
B/2 tpzh 9
p
Ryt = / /— -—-deg-d
tot 2 9p
—B/2 p1
B/2 @4 (321)
R . :
+ / /(n-E-(R-w—i—e-smgp—e-y-cosgo)) dp - dz
—B/2 ¥3

+ HGrenz * Pa * Aa [N]

In Gleichung (3.21) beschreibt i die Schmierspalthdhe, g—f; den Druckgradienten ent-
lang des Schalenwinkels ¢, ¢; — @9 den Bereich des Durckberges, ¢35 — ¢4 den
mit Ol gefiillten Bereich, B die Lagerschalenbreite, z die Lagerschalenaxialrichtung, n
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die dynamische Viskositit des Ols, R den Lagerschalenradius, e und é die Zapfanaus-
lenkung und deren Zeitableitung und + die Zeitableitung der Zapfenlage im Lager. e
und 7 beschreiben die Zapfenlage innerhalb der Lagerschale in Polarkoordinaten. Zur
Beschreibung der Reibkraft aus Festkorpertakten wird der Grenzreibbeiwert pigren.,
der Festkorperkontaktdruck p, und die Kontaktfliche A, in die Gleichung eingebun-
den.

Daraus erkennt man, dass zur Bestimmung der wirklichen Lagerreibung ein Kon-
taktmodell zur Berechnung von p, und A, nétig ist. Wie in den vereinfachenden An-
nahmen erwihnt, beriicksichtigt die Reynolds-Gleichung keine realen Oberflichen,
sondern nur ideal glatte Flichen. Somit muss ein zusétzlicher Ansatz zur Erfassung
von Kontaktvorgingen rauer Oberflichen als Funktion der Spalththe eingearbeitet
werden. Das hier verwendete Kontaktmodell ist jenes von Greenwood und Tripp [22],
welches in Abschnitt 3.4 detaillierter beschrieben ist.

3.4 Mehrkorpersimulation mit EHD und
Kontaktmodell

Die Diskussionen der folgenden Sektion zur Theorie von Kontaktmodellen sind an
die Arbeiten [23], [22] und [48] angelehnt.

Wie bereits in Sektion 3.3 erwahnt, ist die EHD speziell im Fall sehr geringer Schmier-
spalthohen sinnvoll einzusetzen, da hier die elastische Deformation der Lagerstruktur
unter Oldruck eine wesentliche Anderung der Schmierspalththe zur Folge hat und
somit die Oldruckverteilung wesentlich beeinflusst. Je geringer die Schmierspalthohe
wird, desto weiter nihert man sich dem Ausklinkpunkt - Ubergang in den Mischrei-
bungsbereich. Im Mischreibungsbereich beginnen sich Welle und Schale zu beriihren
und die externe aufgebrachte Kraft teilt sich nun auf zwei Traganteile des Lagers auf
- hydrodynamischer Traganteil und Traganteil durch Festkorperkontakt. Um Fest-
koérperkontakt im Modell beriicksichtigen zu koénnen, ist die Implementierung eines
geeigneten Kontaktmodells erforderlich, was Thema dieser Sektion ist.

Radialgleitlager arbeiten bei geringen Belastungen und hohen Drehzahlen im rein
hydrodynamischen Bereich, hierfiir reichen die dargestellten Zusammenhéinge aus
Kapitel 3.3 zur Beschreibung der Lagereigenschaften aus. Steigt die Last oder sinkt
die Wellendrehzahl, verringert sich durch geringer werdende Tragfihigkeit die mini-
male Schmierspalthohe und kommt bei weiter steigender Last in Gréfenbereiche der
Oberflachenrauigkeit, wodurch Metall-Metall Kontakt zwischen einzelnen Asperiten
entsteht. Wie in der Stribeck-Kurve dargestellt, sieche Abbildung 3.2, bewegt man
sich dabei von rechts nach links; also von reiner Hydrodynamik iiber den Ausklink-
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punkt in die Mischreibung und im hochst belasteten Fall sogar in die Grenzreibung.
Eine direkte modelltechnische Darstellung der Topologie zweier rauer Oberflichen
und des Kontakts zwischen diesen ist fiir allgemeine Gleitlagersimulationen nicht
sinnvoll, da die Asperitenhohen eine Grofenordnung von 1 pm haben und in einem
Quadratzentimeter Kontaktfliche mehrere Tausend Kontakte abzubilden wéren. Mo-
delle in diesem Genauigkeitsbereich wiirden viel zu grof und der Rechenaufwand un-
wirtschaftlich.

Somit besteht die Notwendigkeit, vereinfachte Modelle anzuwenden, die mit guter
Néherung die realen Kontaktvorginge abbilden konnen.

Greenwood und Williamson entwickelten ein statistisches Modell zur Charakterisie-
rung der Kontaktvorginge an rauen ebenen Oberflichen [23] [48]. Dabei wurde eine
Reihe vereinfachender Annahmen getroffen, welche die Losung des Kontaktproblems
deutlich vereinfachen. Greenwood und Williamson betrachten den Kontaktvorgang
einer rauen elastischen Oberfliche mit einer starren Ebene, sieche Abbildung 3.14.
Auch treffen sie die Annahme, dass technische Flachen im Allgemeinen eine zufil-

W raue Oberflache

starre Ebene

Abbildung 3.14: Kontakt zwischen einer rauen Oberfliche (blau) und einer starren
Ebene (rot)

lige Hohenverteilung der Oberflichenrauigkeiten aufweisen, die durch eine Gaufsver-
teilung gut darstellbar ist. Verschlissene oder durch das Bearbeitungsverfahren ge-
pragte Oberflichenrauigkeitsverteilungen weichen jedoch im Allgemeinen von einer
Gaufbverteilung ab. Hier gilt die Annahme, dass die im Kontakt stehenden Bereiche
der Oberfliche wieder Gaufs-verteilte Rauigkeiten aufweisen, da die frei stehenden
Bereiche nicht relevant sind. Mit dieser Erklarung legitimieren Greenwood und Wil-
liamson ihre pauschale Definition der Gauf-verteilten Rauigkeiten von technischen
Oberflachen.

Auch wenn in realen Kontakten stets elastische und gleichzeitig plastische Deforma-
tionen der Asperiten passieren, wird im Greenwood-Williamson Modell (GW-Modell)
nur rein elastische Deformation der Asperiten angenommen.

Durch die Betrachtung des Kontakts zweier ebener Flachen ergibt sich eine grofse
Kontaktfliche mit vielen einzelnen Asperitenkontakten. Hierfiir ldsst sich vorausset-
zen, dass der Kontakt zweier Asperiten keinen Einfluss auf die elastische Deformation
von Nachbarasperiten hat; jeder Asperitenkontakt mit dessen elastischer Deformati-
on somit ein Einzelereignis ist. Es resultiert der Vorteil, dass eine lokale Auflésung der
Topologie der rauen Fliache nicht nétig ist, da es fiir die Kontakte egal ist, an welcher
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Stelle der Oberfliache sich die Asperiten befinden. Somit ist nur noch die Héhenver-
teilung der Asperiten wichtig, welche durch eine Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion
¢(z) darstellbar ist; sie beschreibt die Haufigkeit des Auftretens von Asperiten der
Hohe z.

Die oben genannten Annahmen erlauben die Beschreibung der Eigenschaften einer
rauen Oberfliche durch eine Aneinanderreihung gleicher Asperiten mit kugelférmigen
Asperitenspitzen mit gleichen Kriimmungsradien ;, jedoch unterschiedlichen Asperi-
tenhohen, die durch eine Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion der Asperitenhéhen ¢(z)
beschreibbar sind.

Elastische Deformationen des im Kontakt stehenden Asperiten werden somit durch
die Hertzsche Abplattung einer starren Ebene mit einer elastischen Kugel beschrie-
ben. Fiir den Einzelkontakt, siehe Abbildung 3.15, ergeben sich folgende Zusammen-
hénge.

Asperit i

Abbildung 3.15: Einzelkontakt eines elastischen Asperitenm (blau) mit einer starren
Ebene (rot)

Entsprechend der Hertzschen Theorie folgt fiir den Asperiten i die Einzel-Kontakt-
fliche A; und die Einzel-Kontaktkraft F; in Abhéngigkeit der Eindringtiefe w;, dem
Asperitenspitzenradius ; und dem iiberlagerten Elastizitatsmodul £’ beider im Kon-
takt stehender Flichen:

4 103
F = 3 E' - B2 w? (3.23)
Um die Eindringtiefen w; einzelner Asperiten zu berechnen, ist eine Referenzierung
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Ry=0

/raue erflache
hr‘\gﬂﬂ-{/;\z—?’._ _. \E:J/__ Oberflach

~ starre Ebene

Abbildung 3.16: Kontakt einer rauen elastischen Fléche (blau) mit einer starren Ebe-
ne (rot) an mehreren Asperitenspitzen

der Position der rauen Fliche und der Ebene notig. Die Beschreibung der Ebene ist
einfach, da diese nur eine Linie im Raum ist. Als Referenzebene der rauen Fléiche
wird von Greenwood und Williamson der quadratische Mittelwert der Oberflichen-
rauigkeit o, auch als R,-Wert bekannt, verwendet, siche Abbildung 3.16 schwarz
strichpunktierte Linie. Somit ist es mdglich, einen Wert fiir den Abstand der beiden
Fldchen h zu definieren. Auch die einzelnen Asperitenhohen z1, zs, ..., z; lassen sich
bezogen auf ¢ darstellen. Die Eindringtiefe eines Asperiten i w; ergibt sich daher aus
der Hohe des Asperiten z; und dem nominellen Abstand h, siche Gleichung (3.24).

Wie erkldart beschreibt die Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion der Asperitenhéhen
¢(z) die Wahrscheinlichkeit des Auftretens eines Asperiten der Hohe z. Somit kann
iiber das Integral

/gb(z)dz (3.25)
h

die Wahrscheinlichkeit angegeben werden, mit der Asperiten im Hohenbereich z bis
oo an der rauen Oberflache vorhanden sind. Unter Kenntnis der Gesamtanzahl N an
Asperiten an der rauen Oberfliche lisst sich so die Anzahl etablierter Asperitenkon-
takte mit der Ebene bei der Spalthéhe von h berechnen:

n=N- [ ¢(2)dz (3.26)
/

Mit der Kenntnis iiber die absolute Anzahl an Einzelasperitenkontakten, kann die
gesamte reale Kontaktfliche A als Summe aller Einzelkontaktflichen A; in Gleichung
(3.22) berechnet werden:

o0

A:Ai-n:N-/ﬂ-ﬂ-w-dz)dz (3.27)
h

o7



Kapitel 3 Methoden zur Berechnung der Reibung in dynamischen Systemen

Mit der getroffenen Annahme, dass alle Asperitenspitzenradien 5 gleich sind, und
unter Beriicksichtigung der Formel fiir die Eindringtiefe (3.24) ldsst sich Gleichung
(3.27) wie folgt umschreiben:

A:N-W-B-/(z—h)-gb(z)dz (3.28)

In gleicher Weise ergibt sich die gesamte Kontaktkraft F' bei einer Spalthéhe von h
aus (3.23):

Fz%-N-E’~\/B-/(z—h)3~¢(z)dz (3.29)

Greenwood und Williamson beschreiben in ihrer Arbeit [23]| die oben gezeigten Zu-
sammenhdnge mit normierten Grofsen. So wird die absolute Spalthohe h auf die
Standardabweichung der Asperitenhohenverteilung o bezogen; g Auch die Anzahl
etablierter Asperitenkontakte n wird mit der Asperitendichte n und der scheinbaren
Flache A beschrieben. n als Asperitendichte beschreibt die Anzahl an Asperiten je
Fliacheneinheit der rauen Oberflache.

N=n-A (3.30)
n=n-A- /qb(z)dz (3.31)
h
Unter Einfithrung der Normierung auf o mit s = £ und h* = g folgt:
n:n-A-/qb(;)dg:n-fL/gb(s)ds (3.32)
d e
In gleicher Weise ergibt sich durch Normierung mit o fiir die reale Kontaktfliche A:
r o zZ, .,z r
A:n.A.w.ﬁ./(z—m;-gb(;)d; :n.A.w-ﬁ.a-/(s—h*).¢*(s)ds (3.33)
A h*
Und fiir die gesamte Kontaktkraft F"
4 . [ :
Fzg-n.A-E'-\/E-az?/@—h*)é-gs*(s)ds (3.34)
h*
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Zur Abkiirzung definieren Greenwood und Tripp eine allgemeine Funktion F), fiir die
vorkommenden dhnlichen Integrale mit dem variablen Exponenten n.

Fo(h*) = / (s — )" - ¢*(s)ds (3.35)
P

Wie in den einleitenden Beschreibungen des Modells erwdhnt, beschreiben Green-
wood und Williamson die Asperitenhéhenverteilung ¢* technischer Flachen mit einer
Gaukverteilung; sie verwenden hierfiir die nicht normierte Form:

1 2
¢(s) = —= e 7 (3.36)
2m
Damit ergibt sich fiir die Funktion F,(h*):

1 )
Fl) = = / (s — h*)" - 05 qs (3.37)
h*

Dieses Integral muss muss fiir jeden Kontaktvorgang gelost werden.

Unter Einbindung der Integralabkiirzung in die Gleichungen fiir Asperitenkontaktan-
zahl n, Gleichung (3.32), reale Kontaktfliche A, Gleichung (3.33) und Gesamtkraft
F, Gleichung (3.34) resultieren folgende Gleichungen:

n=mn-A-Fyh") (3.38)
A=m-n-A-B-0-F(h") (3.39)
F:%l-n-A-E’-\/B-agFg(h*) (3.40)

Die Ausfiihrungen von Greenwood und Williamson zeigen, dass unter Vernachlassi-
gung der plastischen Deformation von Asperiten das Kontaktverhalten rauer Oberfla-
chen durch den Materialparameter £’ und zwei Topologie-Parameter, den Asperiten-
spitzenkriimmungsradius S und den quadratischen Mittelwert der Asperitenhéhen o
beschreibbar ist.

Greenwood und Tripp [22] beschiiftigten sich im Anschluss an die Vorabeiten von
Greenwood und Williamson [23] mit der Frage, ob die Darstellung des Kontakts
zweier rauer Oberflichen, Abbildung 3.17 links, durch den Kontakt einer rauen Fli-
che mit einer starren Ebene, Abbildung 3.17 rechts, allgemein giiltig ist. In techni-
schen Anwendungen, wie zum Beispiel bei Radialgleitlagern, etablieren sich durch
die makroskopischen Geometrien der Bauteile eher kleine Kontaktflichen. Das ist
eine Abweichung der Annahme von Greenwood und Williamson, dass die beiden
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Kontaktpartner als Ebenen grofsflichig aneinander geraten und somit die einzelnen
Asperitenkontakte von anderen unabhéngig sind, die Lage einzelner Asperiten zuein-
ander somit vernachlassigbar ist. Trotzdem stellt sich heraus, dass eine Beschreibung
des Kontaktproblems als raue Fliche im Kontakt mit einer Ebene ist somit durch-
fiihrbar. Reduziert sich die Kontaktflache bleibt zu untersuchen, ob die Ndherungen
von Greenwood und Williamson giiltig bleiben. Greenwood und Tripp gehen von der

Abbildung 3.17: Transformation eines allgemeinen Kontaktproblems zweier rauer
Flachen (links) auf ein vereinfachtes reprisentatives Kontaktpro-
blem einer rauen Flidche mit einer Ebene (rechts) [22].

Darstellung in Abbildung 3.17 links aus. Fiir jede der rauen Flichen lésst sich der
quadratische Mittelwert o1 und oy berechnen, wodurch sich die Spalthche h definie-
ren lasst. Zudem sind die einzelnen Asperitenspitzen nicht aufeinander ausgerichtet,
haben somit einen Spitzenabstand r. Kontakt zwischen zwei Asperiten findet hier im
Allgemeinen dezentral statt, da sich die Eindringtiefe, siche Abbildung 3.18, nicht
mehr nur aus der Subtraktion der Asperitenhéhen von der Spalthohe ergibt, son-
dern um den Spitzenabstand entsprechend der Asperitenkontur zu korrigieren ist.
Dadurch ist es moglich, dass trotz z; + zo > h kein Asperitenkontakt stattfindet. Die
Eindringtiefe w ergibt sich somit durch:

w=2z+20—h—g(r) (3.41)

Die Formfunktion des Asperiten g(r) regelt hier den Beriihrpunkt bei dezentra-
lem Kontakt. Hertzsche Abplattung, Kontaktfliche und Kontaktkraft werden somit
mit der neuen Eindringtiefe aus Gleichung (3.41) berechnet. Eine Darstellung des
Kontaktproblems durch nur eine reprasentative raue Fliche im Kontakt mit einer
Ebene eliminiert diese geometrische Information und vereinfacht das Modell. Die
Eindringtiefe w lasst sich somit wieder in der einfachen Form w = z — h berechnen.
Greenwood und Tripp addieren fiir die Transformation die Rauigkeitsprofile beider
Flachen, daraus resultiert eine repréisentative raue Flache fiir den Kontakt mit einer
Ebene.

In ihren Ausfiihrungen kommen Greenwood und Tripp zum Schluss, dass jeder
Kontakt zweier rauer Oberflichen durch einen Kontakt einer représentativen rauen
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Abbildung 3.18: Einfluss der relativen Lage (r) einzelner Asperiten auf die Bestim-
mung der Eindringtiefe

Flache mit einer Ebene dargestellt werden kann. Die Ergebnisse der beiden unter-
suchten Modellansétze unterscheiden sich dabei im vernachlédssigbar kleinen Rahmen.

Fiir reine elastische Deformation der Asperiten geben Greenwood und Tripp im
Fall des Kontakts zweier rauer Flachen folgende Gleichungen fiir die Kontaktpressung
p in der Kontaktzone an:

h
po(h) =K -FE - F%(—) (3.42)
o
K beschreibt die Oberflaichentopologie, trifft jedoch keine Aussagen zur Asperiten-

hohenverteilung.

B 16v/27
15

K (n-B-0)? |5 (3.43)

B

E’ beschreibt den zusammengesetzten E-Modul der Materialien beider Kontaktpart-

ner.

1
I
Eq + Eso

F g(%) beschreibt die Anzahl im Kontakt stehender Asperiten in Abh#ngigkeit der

Spalthohe h. Diese Funktion gibt durch die Asperitenhéhen-Verteilungsfunktion ¢*(s),
hier normiert auf die Standardabweichung der Asperitenhéhen o, Auskunft iiber die
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Asperitenhdhenverteilung der rauen Oberfliche.

e}

)= Fy (") = / (s — B*)3 - ¢ (s)ds (3.45)

h*

Fs

Durch die Annahme einer Gauk-verteilten Oberflichenrauigkeit kann die normierte
Verteilungsfunktion ¢*(s) durch die Formel fiir die Gaufverteilung ersetzt werden.

¢*(s) = L0 (3.46)

5~
3

Daraus ergibt sich fiir das Integral:
Fo(h?) = —— 7(3 W)z - e 05 ds (3.47)
5 = : — . .
2 V2
h*

Fiir die Berechnung der resultierenden Kontaktpressung ist die wiederholte Losung
des Intagrals (3.47) nétig. Hu et al. [28] entwickelten einen Polynomansatz zur ein-
fachen analytischen Darstellung des Integrals. Somit lidsst sich Gleichung (3.47) wie
folgt in einfacher Form darstellen |37].

4.4086 - 1075(4 — h*)554 for h* < 4
Fs (") = { ( PR for s (3.48)

0, for h* =4

Die Zahlenwerte 4.4086-107°, 6.804 und 4 resultieren aus einem Polynom-Fit fiir einen
typischen Kolbenring-Zylinderbiichsen Kontakt, sind jedoch auch uneingeschrinkt
auf Radialgleitlager anwendbar.

Die Funktion in Gleichung (3.48) regelt iiber die Standardabweichung o den Beginn
des Metall-Metall Kontakts, wenn die bezogene Spalthohe h* den Wert 4 unter-
schreitet. Die Standardabweichung der Asperitenh6hen o beschreibt die Abweichung
vom Mittelwert des Rauigkeitsprofils. Beispielsweise besitzen polierte Flachen mit
Asperiten ungefihr gleicher Hohe eine geringe Standardabweichung o, wohingegen
sehr zerkliiftete von der Fertigung aufgeraute Fléche eine hohe Standardabweichung
aufweisen. Bei grofen Werten fiir o beginnt der Metall-Metall Kontakt bereits bei
grofseren Spalthohen h als bei geringer Standardabweichung.

Wie in den Gleichungen (3.42) dargestellt, ist der entstehende Festkorperkontakt-
druck von der Funktion K, dem Material (E-Modul) und der Formfunktion Fs ab-
hédngig. Abbildung 3.19 zeigt den entstehenden Festkorperkontaktdruck p, in’ Ab-
hangigkeit der SpalthShe h. Die blaue Linie stellt den Verlauf eines mit Parametern
von herkommlichen Radialgleitlagern bedateten Modells dar; es bildet somit die Re-
ferenz. Die griine Linie zeigt den Verlauf, wenn K mit 0.5 multipliziert wird, also nur
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halb so grof ist wie bei der Referenz. Die rote Kurve resultiert aus der Halbierung
der Standardabweichung o. Man erkennt die Einfliisse der einzelnen Parameter. Ei-
ne Halbierung des topologieabhéngigen Vorfaktors K fiihrt zu einer Halbierung des
entstehenden Festkorperkontaktdrucks, der Start des Metall-Metall Kontakts bleibt
dabei unverandert. Halbiert sich die Standardabweichung o, nimmt dies sowohl auf
die Formfunktion, als auch auf K Einfluss. Das Resultat durch kleineres o ist deut-
lich reduzierter Festkorperkontaktdruck und dem {iiberlagert ein spéterer Start des
Metall-Metall Kontakts, da die Asperitenhohen weniger stark von deren Mittelwert
abweichen, die Fliche somit ,glatter” ist. In Abbildung 3.20 sieht man eine Gegen-

Variation
300

200 \\
150

=—pa
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0 0,0005 0,001 0,0015 0,002 0,0025 0,003
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[
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Festkorperkontaktdruck [N/mm?Z]

2]
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Abbildung 3.19: Festkorperkontaktdruck p, in Abhéngigkeit der Schmierspalthéhe h;
Parametervariationen: Blau: Referenz; Rot: 0.5 - K; Griin: 0.5 o

iiberstellung des Festkorperkontaktdruckverlaufs nach sequenzieller Halbierung aller
Einzelparameter. Bei den einzelnen dargestellten Untersuchungen wurde jeweils aus-
gehend vom Originaldatensatz jeweils nur ein Parameter verdndert, alle weiteren
blieben unverdndert. Die blaue Linie zeigt wieder die Referenz mit den Original-
parametern. Eine Halbierung der Asperitenspitzenradien (8 fiihrt auf eine deutliche
Absenkung des Festkorperkontaktdrucks bei gleichbleibendem Kontaktbeginn, siehe
rote Linie. Gleiches gilt fiir eine Halbierung der Asperitendichte 1 - Reduktion der
absoluten Anzahl an Asperiten je Fliacheneinheit - hierbei wird das Pressungsniveau
auch deutlich abgesenkt, siehe griine Linie. Den grofsten Einfluss sieht man in der
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violetten Linie, hier wurde die Standardabweichung o halbiert. Aus den vorange-
gangenen Uberlegungen weif man, dass o sowohl auf den Anstieg des Festkdrper-
kontakts, als auch auf den Kontaktbeginn Einfluss hat. Somit ergibt eine Reduktion
von o einerseits eine Absenkung des Pressungsniveaus, als auch ein spiteres Kin-
treten des Kontakts. Durch den spéiteren Kontaktbeginn ist der Kontakt auch bei
vergleichsweise geringer Spalth6he noch nicht so stark ausgeprigt, was den groften
Unterschied zum Originalmodell erkldrt. Den doppelten Einfluss des Parameters o
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Abbildung 3.20: Festkorperkontaktdruck p, in Abh#ngigkeit der Schmierspalthche
h; Parametervariationen durch sequentielle Halbierung aller Para-
meterwerte: Blau: Referenz; Rot: 0.5- 3; Griin: 0.5-n; Violett: 0.5-0

auf Kontaktdruck und Kontaktbeginn sieht man sehr gut in Abbildung 3.21.

3.5 VerschleiBberechnung

Die folgende Diskussion zur Theorie der Verschleiffberechnung in Gleitlagern ist an
[48] angelehnt.

Wie in der vorangegangenen Sektion 3.4 beschrieben, ermdoglicht die Verwendung
eines Kontaktmodells die Berechnung der lokalen Festkérperkontaktdruckverteilung
zwischen Lagerschalen- und Wellenzapfenoberfliche, bzw. Rauigkeitsspitzen. Betrach-
tet man fabriksneue Lagerschalen, weisen diese im Allgemeinen einen rechteckigen
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Abbildung 3.21: Festkorperkontaktdruck p, in Abhéingigkeit der Schmierspalthohe h;
Blau: Originalbedatund Kontaktmodell 100% o; Rot: 90% o; Griin:
70% o; Violett: 50% o; Blau: 30% o; Orange: 10% o

Schalenquerschnitt mit teils rechtwinkeligen Kanten auf, besitzen quasi ideale Form.
Nach initialer Belastung eingelaufene, oder im Langzeitversuch getestete Lagerscha-
len weisen jedoch eindeutig erkennbare Verschleifkonturen auf, an deren Stelle durch
Metall-Metall Kontakt das Material abgetragen wurde. Bei fabriksneuen Lagerscha-
len ist ein Einlaufvorgang durchzufiihren, wihrend dessen sich die Lagerschalenkon-
tur durch leichten Verschleift relativ schnell in Richtung Betriebsform verdndert. Im
Anschluss an den Einlaufvorgang gibt es in vielen Anwendungen einen stetigen, je-
doch langsam voranschreitenden Verschleifs, wo durch bestimmte Betriebsbedingun-
gen kontinuierlich mit sehr kleiner Verschleifrate Material abgetragen wird. Dieser
Langzeitverschleifs bildet in vielen Féllen nicht die Lebensdauergrenze des Lagers. Bei
hoher belasteten Lagern hingegen kann die Verschleifrate nach dem Einlauf weiter
hoch bleiben, was in vielen Fillen zum Versagen fiihren kann.

Zur korrekten Berechnung des Festkorperkontaktdrucks im Lager, bzw. zur Prii-
fung ob iiberhaupt Festkorperkontakt vorhanden ist, sind reale Verschleifkonturen
der Lagerschalen und des Wellenzapfens zu beriicksichtigen. Aus Messungen bekannte
Verschleifsprofile stehen nicht immer zur Verfiigung, speziell dann, wenn in der frithen
Vorentwicklung neue Lagerdimensionen und Belastungsprofile zu untersuchen sind.
Dabher ist eine modellhafte Erfassung der Verschleifmechanismen nétig, welche in der
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Lage ist, auf Basis des Festkorperkontaktdrucks die Verschleiftrate zu berechnen und
zwischen einzelnen Iterationen das Material entsprechend abzutragen.

Popov [48] gibt an, dass der entstehende Verschleif zweier kontaktierender Korper ei-
ne Funktion von Materialpaarung, Oberflichenbeschichtung, Oberflichendesign und
natiirlich der Schmierung sei. Zudem verursacht Reibung nicht notwendigerweise Ver-
schleifs, es gibt auch verschleifsfreie Reibung; im Allgemeinen sind bei technischen An-
wendungen jedoch beide Phénomene gleichzeitig zu beobachten [48]. Beispielsweise
kann ein Korper, der auf eine benachbarte Oberfliche gepresst wird, auch ohne Re-
lativbewegung und somit Reibung den weicheren Gegenkorper verschleiffen. Durch
steigende Belastung der aneinandergepressten Asperitenspitzen, iiberschreiten die
lokalen Spannungen die Plastizitdtsgrenze und fithren zum Verschweifen der Asperi-
tenspitzen. Bei Entlastung der Verbindung brechen die Schweiftstellen auf, wobei die
Bruchlinie im Allgemeinen im weicheren Material verlauft, daher Material aus dem
Koérper entfernt wird; das heifst Verschlei ohne Reibung. Umgekehrt erzeugt rein
elastische Deformation aneinander abgleitender Asperiten keinen Verschleifs, jedoch
Reibung; verschleifsfreie Reibung. Natiirlich lasst sich das Phinomen Reibung nicht
zur Ganze vom Phinomen Verschleifs trennen, da auftretender Verschleift auch Rei-
bung im System verursachen kann; somit ist ein gemeinsames Auftreten der beiden
Mechanismen auch méglich und auch {iblich.

Popov [48] unterteilt die verschiedenen Hauptgruppen von Verschleifimechanismen
nach ihren physikalischen Eigenschaften:

e Abrassiver Verschleifs: Passiert im Kontakt zweier Materialien stark unter-
schiedlicher Oberflachenhérte.

e Adhisiver Verschleifs: Ist ein Phinomen im Kontakt zweier Materialien glei-
cher oder dhnlicher Oberflachenhirte.

e Korrosiver Verschleifs: Chemische Modifikation der Oberléchen durch &ufere
Einfliisse mit Abtrag von Material.

e Ermiidung: In Abhéngigkeit der Materialeigenschaften lisst eine Vielzahl an
Belastungszyklen das Material ermiiden, wodurch Risse entstehen, die zum Ver-
sagen fiithren. Bei Roll- oder Gleitkontakt ergibt sich die maximale Spannung
im Kontakt nicht direkt an der Oberfliche, sondern knapp unterhalb dieser.
Es bildet sich eine Spannungslinse unterhalb der Oberfliche, von wo aus das
Material zu brechen beginnt bis Stiicke aus der Oberfléche ausbrechen.

Obwohl ein Gleitlager im Allgemeinen allen vier genannten Verschleiffmechanismen
ausgesetzt ist, konzentriert sich die Arbeit in weiterer Folge auf abrassiven und ad-
hésiven Verschleif.
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3.5 Verschleikberechnung

Abrassiver und adhésiver Verschleift entsteht auf Grund zweier unterschiedlicher Me-
chanismen; diese lassen sich jedoch mit demselben Modellansatz darstellen, siehe
Gleichung (3.49):

w

H*
Das entstehende Verschleifsvolumen V' ergibt sich durch das Produkt von k, einem
Verschleifsfaktor, mit dem Quotienten der Verschleiffarbeit W und der Oberflichen-
hirte H*.

V=k- (3.49)

Als Ersatzmodell fiir den abrassiven Verschleif dient die Vorstellung eines harten
kegelformigen Partikels, das in ein weicheres Gegenmaterial eine Furche schneidet.
Das Verschleifvolumen V. ergibt sich dabei zu

Vapr = Eapr - % ‘x (3.50)
mit Fly als Oberflichennormalkraft und z als Verschleifsweg. k 4y, ist ein Korrektur-
faktor, der die Oberflichengeometrie- und Topologieeigenschaften der beiden Koérper
beriicksichtigt. Da in der Gleichung (3.50) nur die externe Belastung, die Hérte und
eine Bewegungsgrofe stehen, sind Informationen iiber die Oberflichenbeschaffenheit
durch den Verschleiftfaktor k 4y, zu beriicksichtigen. Raue, wellige Oberflichen besit-
zen einen groferen k4p-Faktor als polierte Fliachen.

Materialabtrag in Gleitlagern ist eher eine Mischform von abrassivem und adha-
sivem Verschleif. Harte Oberflichenbeschichtungen (DLC, etc.) oder Partikel (Russ,
etc.) verursachen abrassiven Verschleiff, wohingegen im Kontakt zwischen Wellen-
und Schalenmaterial, die dhnliche Oberflichenhéarten aufweisen, eher adhéasiver Ver-
schleif dominiert.

Der Mechanismus des adhésiven Verschleifses ldsst sich wie folgt beschreiben. Ent-
sprechend der externen Last und der Oberflichenrauigkeitsverteilung ergibt sich fiir
jeden im Kontakt stehenden Asperiten eine lokale Pressung. Uberschreitet diese Pres-
sung die Plastizititsgrenze, beginnen die Asperiten zu verschweiken, siehe Abbil-
dung 3.22. Da die Schweifsstelle harter ist als die benachbarten Materialien, bricht
die Verbindung bei fortschreitender Relativbewegung von Zapfen und Schale knapp
unterhalb der Schweifstelle im weicheren Material. So wird Material vom weiche-
ren Kérper, meist von der Lagerschale, abgetragen. Ubermifiges, grokflichiges Ver-
schweiflen von Asperiten unter sehr hohen externen Lasten fiihrt zum Fressen der
Kontaktpartner und somit zum Versagen des Gleitlagers. Adhésiver Verschleifs lésst
sich wie bereits erwdhnt durch das Verschleifigesetz geméf Gleichung (3.49) beschrei-
ben. Adhésiver Verschleif ist eine Funktion der Anzahl an Mikroverschweifsungen; je
mehr Verschweiffungen, desto hoher die Verschleifrate. Der Faktor k445, ist in diesem
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VerschweilRung
Abscherung

Abbildung 3.22: Abscheren durch Festkorperkontakt verschweifster Asperiten. Fla-
che H; (oben) steht still v; = 0; Fliche Hy (unten) bewegt sich
mit vy relativ gegeniiber Fliche 1. Die Relativbewegung fiihrt zur
Abscherung des weicheren Materials und dadurch zum Verschleifs.

Modell als Verschleifwahrscheinlichkeitsfaktor zu interpretieren, da nicht notwendi-
gerweise jeder etablierte Kontakt verschweilst, beziehungsweise ein Verschleifteilchen
verursacht. Der Faktor macht somit hier keine Aussage iiber die Oberflichentopo-
logie, sondern nur iiber die Wahrscheinlichkeit eines verschweiffiten Kontakts. Die
Oberflichentopologie steckt durch die externe Kraft Fy angedeutet bereits indirekt
in der Gleichung (3.51). Dies beschreibt das Holm-Archard Modell fiir adhésiven

Verschleiks.
Fy

H*
Popov [48] gibt fiir nicht geschmierte Kontakte einen Wert von kg, ~ 1073 an. Die
Werte konnen jedoch in Abhéngigkeit der Betriebsbedingungen stark variieren, da
Oberflachenreinheit und Partikelanlagerungen einen starken Einfluss haben. Ist zwi-
schen den Kontaktpartnern ein geeigneter Schmierfilm vorhanden, kann der Faktor
bis auf kag, ~ 10~7 abfallen.

Aus der Gleichung (3.51) ldsst sich die Gleichung fiir die Verschleifhohe in einem
bestimmten Betrachtungszeitraum T'4.. entwickeln; T's.. wird in diesem Zusammen-
hang auch Akkumulationszeit genannt. p, = FTN beschreibt den Festkorperkontakt-
druck p, zwischen allen Asperitenspitzen als Summennormalkraft Fy bezogen auf
die Summenasperitenkontaktfliche A. Eingesetzt in die Gleichung (3.51) ergibt das

[5]:

Vaan = kaan - - @ (3.51)

(3.52)

Das Verschleifvolumen in Gleichung (3.52) wird als Produkt von realer Kontaktfliche
und Verschleifstiefe h dargestellt. Nach Elimination von A auf beiden Seiten der
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Gleichung, folgt:

E = kAdh . Za* T (353)
Zeitliche Ableitung des Verschleifswegs mit der Zeit fiithrt auf die Verschleifigeschwin-
digkeit u, die mit der Winkelgeschwindigkeitsdifferenz von Lagerschale und Wellen-

zapfen iibereinstimmt.

_dz
o dt

Uber einen Verschleifizyklus, ausgedriickt durch die Akkumulationszeit T, ergibt
sich das infinitesimale Weginkrement zu:

u (3.54)

t+ T Ace t4+Tace
dr = / udt (3.55)
t t
t+Tace
z(t + Tace) — x(t) = / udt  mit x(t) =0 folgt (3.56)
t
t+Thce

x = / udt (3.57)

Setzt man Gleichung (3.57) in Gleichung (3.53) ein, folgt:

t+TAce

— 1
Pa - udt (3.58)

h:kAdh'H*'

t

Definiert man die tiber einen Zyklus gemittelte Verschleifarbeit mit
W = L. [*T4e . udt ergibt sich die Verschleifhdhe i wie in Gleichung (3.59)

Thce t
zu sehen [5]:

— 1
h = kaan - T

Aus Gleichung (3.59) ist zu lesen, dass harte Materialien weniger stark verschleifen.
Umgekehrt resultiert aus einer hohen mittleren Belastung bei hoher mittlerer Relativ-
geschwindigkeit, zusammengefasst zur Verschleifarbeit 1V, eine groe Verschleifitiefe.
Unabhéngig von Belastung und Hérte représentiert die Akkumulationszeit einen ste-
tigen Verschleifs iiber die gesamte Betriebsdauer, wenn Festkorperkontakt auftritt.

W - Tave (3.59)

In der Gesamtsimulation eines Radialgleitlagers mit Elasto-Hydrodynamik und Kon-
taktmodell ist die Verschleifberechnung ein Postprocessing-Schritt. Wie in Sektion
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3.4 beschrieben lasst sich fiir jeden Knoten im Hydrodynamiknetz die resultieren-
de Schmierspalth6he berechnen. Entsprechend Gleichung (3.48) beginnt Festkorper-
kontakt ab einer minimalen Spalthohe h von h* < 4; h = 4 - 0. Unterschreitet
die berechnete Spalthéhe den kritischen Wert, wird fiir den betroffenen Knoten ein
Festkorperkontaktdruck berechnet. Nach einem Zyklus, z.B. 720 Grad Kurbelwin-
kel, wird fiir jeden Knoten ein mittlerer Kontaktpressungswert berechnet, der fiir
die Verschleifstiefenberechnung entsprechend Geichung 3.59 verwendet wird. Durch
Vorgabe einer Akkumulationszeit kann somit fiir jeden Knoten des Netzes eine ent-
sprechende Verschleifstiefe berechnet werden. Es ist jedoch darauf zu achten, dass
die Akkumulationszeit nicht zu grof gewihlt wird, da sonst an einzelnen Knoten
iiberproportional viel Material abgetragen wird, wodurch Krater entstehen kénnen,
die das Berechnungsergebnis des Folgeschrittes verfilschen und auch instabil ma-
chen kénnen. Zur Berechnung des Einlaufverschleifles eines neuen Gleitlagers ist eine
Vielzahl an Iterationen notig. Hierin wird erst die Festkérperkontaktdruckverteilung
berechnet, anschlieftend werden die Verschliefstiefen der einzelnen Knoten, das La-
gerschalenoberflichenprofil entsprechend angepasst und der Nachfolgesimulation zur
Berechnung der Festkorperkontaktdruckverteilung zur Verfiigung gestellt.

3.6 Gleitlagerberechnung mit FEM

Die folgende Sektion zeigt die Anwendung eines in der kommerziellen Finite-Elemente
Software Abaqus realisierten, selbst programmierten Hydrodynamik-Joints zur Ab-
bildung der Eigenschaften eines Radialgleitlagers.

Die Finite-Elemente Software ermoglicht die Einbindung eigenstindiger Fortran-
Codes, die wiahrend der Laufzeit kontinuierlich durchlaufen werden. Die hier ver-
wendete Schnittstelle ist die User Subroutine DLOAD. Sie iibergibt in Abhingig-
keit externer Modell-Parameter, wie Knotenverschiebungen, lokale Druckwerte auf
die Oberfliche vernetzter Bauteile. Im diskutierten Fall berechnet die User Sub-
routine DLOAD fiir jedes Rechen-Inkrement auf Basis der Zapfenposition eine re-
sultierende Druckverteilung an der Zapfenoberfliche, die den betrachteten Bauteil
zu jedem Zeitpunkt im Gleichgewicht hélt. Innerhalb der User Subroutine DLOAD
wird fiir jeden Iterationsschritt die Reynolds-Differentialgleichung mit dem Verfah-
ren der finiten Differenzen gelost. Eingangsgrofen sind die Zapfenmittelpunktsver-
schiebung und deren Zeitableitung, sie reprisentieren die aktuelle Lage des Zapfens
relativ zur Lagerschalenoberfliche und die Verdrangungsgeschwindigkeit und bestim-
men somit die resultierende hydrodynamische Druckverteilung im Gleitlager. Dem
FE-Oberflichennetz des Wellenzapfens wird dafiir ein finite Differenzen (FD) Netz
mit koinzidenten Knoten iiberlagert, an welchen die Losungen berechnet werden. Zur
Ubertragung auf die FE-Oberfliiche werden die berechneten FD-Druckwerte element-
weise auf die Element-Integrationspunkte entsprechend der Definition der Drucklast
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interpoliert. Die Finite-Elemente Software dient zur Losung der allgemeinen Bewe-
gungsgleichung elastischer Korper, die iterative Losung der Reynolds-Differential-
gleichung ermittelt dafiir fiir jedes Inkrement die externen Lasten; ,rechte Seite der
Bewegungsgleichung®.

Praktisch anwendbar ist der Hydrodynamik Joint zur Eigenfrequenzberechnung gleit-
gelagerter Srtukturen, wie hier am Beispiel eines Rotors. Abbildung 3.23 zeigt den fiir
die folgenden Untersuchungen verwendeten Rotor; er rotiert um die globale z-Achse.
Ziel war hier den Einfluss der Lagerungsrandbedingungen auf die Eigenfrequenzen
des Rotors darzustellen und anhand dieser Aussagen iiber die Eignung von Nédherun-
gen zu treffen.

Abbildung 3.23: Allgemeiner Rotor mit finiten Elementen diskretisiert; oben: Aufriss,
unten: Perspektive

Abbildung 3.24 zeigt die untersuchten Varianten. Basis ist die starre Lagerung, hierfiir
wurden alle Freiheitsgrade der Zentralknoten der Welle iiber die Lagerschalenbreite
gesperrt, siche Abbildung 3.24 oben. Eine Nédherung an die elastische Wirkung eines
Gleitlagers ist die Abbildung iiber eine lineare Feder an beiden Wellenenden, siehe
Abbildung 3.24 Mitte. Da hydrodynamische Gleitlager eine stark nichtlineare Kraft-
Verschiebungs Beziehung aufweisen, ist die Abbildung auf eine lineare Feder nur sehr
eingeschrinkt zulissig. Zur Bestimmung der reprisentativen linearen Federsteifigkeit
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¢ wurde der Rotor unter Verwendung des Hydrodynamik Joint mit einer steigen-
den konstanten Kraft belastet und die zugehorige Zapfenverschiebung aufgezeichnet.
Die Steigung der daraus entstandenen Kraft-Verschiebungskurve im Betriebspunkt
wurde als reprasentative lineare Federsteifigkeit ¢ verwendet. Die aufwéndigste und
somit, rechenzeitintensivste Variante ist die Einbindung des Hydrodynamik Joint zur
direkten detaillierten Abbildung der Eigenschaften des Gleitlagers, siche Abbildung
3.24 unten.

Die Ergebnisse dieser Untersuchungen sind in Abbildung 3.25 zusammengefasst und

Starre Lagerung

¥

L.

Feder Lagerung

Abbildung 3.24: Darstellung der drei untersuchten Lagerungsarten des Rotors. Oben:
starre Lagerung an den Enden iiber die Lagerbreite; Mitte: Lagerung
iiber Federn mit der linearen Steifigkeit c; unten: Lagerung mittels
Hydrodynamik Joint

grafisch dargestellt. Da die Modelle mit starrer und gefederter Lagerung linear sind,
ist eine direkte Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenformen iiber herkommli-
che Methoden, wie das Lanczos-Verfahren [32], moglich. Die Ergebnisse finden sich
als vertikale Geraden in Abbildung 3.25, die Amplituden sind nicht aussagekraftig,
da sie normiert wurden. Zudem sind die beiden linearen Modelle ungedampft, somit
wiren die Amplituden bei gleicher Anregung nicht mit jenen des hochdampfenden
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Gleitlagers vergleichbar und gemeinsam darstellbar.

Man erkennt in Abbildung 3.25, dass bei starrer Lagerung (rot) die 1. Biegeeigen-
frequenz mit 820H z die Obergrenze markiert.

Da im betrachteten Betriebspunkt die externe Last im Mittel gering ist, verur-
sacht diese eine gegeniiber der Struktur kleine Steifigkeit. Dies fiihrt zur niedrigen
1. Biegeeigenfrequenz bei 290H z (griin). Es ist darauf hinzuweisen, dass zur Bestim-
mung einer reprasentativen linearen Federsteifigkeit fiir ein Gleitlager bei dynami-
schen Lasten immer nur ein Lastpunkt herangezogen werden kann. Durch die starke
Nichtlinearitat des Gleitlagers hingegen findet eine entsprechend der Last periodische
Anderung der Lagersteifigkeit iiber mehrere Potenzen statt.

Die Einbindung der User Subroutine DLOAD zur Losung der Reynolds-Differential-
gleichung und Abbildung der Eigenschaften des Gleitlagers und dessen stark nicht-
lineares Kraft-Verschiebungs Verhalten bedingen die Notwendigkeit der Lésung im
Zeitbereich. Man erhélt somit das transiente Verhalten. Hier kommt die direkte Fre-
quenzgang Analyse zum Einsatz. Bei diskreten Frequenzen wird hier der Rotor an
der Scheibe mit einer wechselnden sinusférmigen Kraft mit einer Amplitude von 20N
iiber mehrere Perioden belastet. Die daraus resultierende Amplitudenantwort ergibt
eine Stiitzstelle im Diagramm, sieche Abbildung 3.25 (blau). Da fiir jede Frequenz-
Stiitzstelle derselbe Kraftverlauf mit Amplitude 20N verwendet wird, nehmen bei
hoheren Frequenzen zufolge der Massentrigheit die Amplitudenantworten ab. Der
kontinuierliche Amplitudenabfall stoppt im Bereich der 1. Biegeeigenfrequenz bei
750H z. Aufgrund der hohen Diampfung des Olfilms im Gleitlager bildet sich hier
kein signifikanter Gipfel aus, sondern es zeigt sich ein stark gedidmpfter Hiigel mit
doch eindeutig zuordenbarem Maximum.

Zusammenfassend betrachtet zeigt der Vergleich die Leistungsfihigkeit des Hydro-
dynamik Joint im Finite-Elemente Tool und auch die Vorteile in der Anwendung
durch deutliche Verbesserung der Ergebnisqualitit im Vergleich zu linearen Néahe-
rungslosungen. Weiteres Potential zur Anwendung besteht in der Festigkeitsanalyse
gleitgelagerter Wellen, da hier durch die akkurate Modellierung der Lagerrandbedin-
gungen die Strukturspannungen sehr genau berechenbar sind.
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Amplilude Rotor Scheibe [mm]
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Abbildung 3.25: Frequenz der 1. Biegemode bei starrer, gefederter und gleitgelagerter
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Untersuchter GrolBmotor

Wie in Sektion 1.3 bereits beschrieben, war die iibergeordnete Zielsetzung die si-
mulationsgestiitzte Verlustteilung eines Grofmotors, mit anschliefsender Bewertung
moglicher Reibungsreduktionspotentiale.

Als Untersuchungsobjekt wurde der J624 Grof-Gasmotor von GE Jenbacher defi-
niert, siehe Bild 4.1. Es handelt sich hierbei um einen hoch modernen “State-of-the-
Art” 24—Zylinder Hochleistungsmotor, der mit verschiedenen gasférmigen Medien
befeuerbar ist. Hauptanwendungebereiche sind Elektrizitdtsauskopplung und kombi-
nierte Elektrizitats- und Warmeauskopplung in exponierten Gebieten. Dabei erzeugt
der 24-Zylinder V60° Motor bei konstanten 1500rpm 4MW elektrische Leistung. Die
Vielzahl an nutzbaren Treibstoffen erhoht zum einen die Flexibilitat fiir etwaige End-
kunden, stellt jedoch vor allem die Olzulieferer manchmal vor Schwierigkeiten. Ein-
setzbar sind unter anderem Erdgas, Grubengas, Deponiegas, etc. Um sich der Di-
mensionen des J624 bewusst zu werden, sind im Folgenden einige Basisabmessungen
angegeben, (http://www.ge-energy.com):

e Linge x Breite x Hohe [m| 11.6 x 2 x 2.5

e Bohrung [mm]| 190
e Hub [mm] 220
o Pleuellinge [mm]| 446

4.1 Welche Komponenten verursachen
mechanische Verluste

Der Aufbau eines Grofi-Gasmotors entspricht im Allgemeinen jenem eines herk6mme-
lichen LKW-Motors. Einzig die enormen Abmessungen und hohen Zylinderzahlen he-

ben diese Motorkonzepte aus der Masse heraus. Beitrdge zur mechanischen Reibung
des Motors kommen vom Steuertrieb, Ventiltrieb, Kurbeltrieb, der Kolbengruppe und
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Abbildung 4.1: J624 Grof-Gasmotor von GE Jenbacher

der mechanisch angetriebenen Olpumpe. Kurbeltrieb und Ventiltrieb sind durch eine
Zahnradkaskade verbunden, die aus drei geradverzahnten Stirnradern aufgebaut ist.
Wie in herkommlichen Verbrennungskraftmaschinen sind Kurbelwelle und Pleuel mit
hydrodynamischen Gleitlagern gelagert, wobei die Olversorgung von der Hauptolgale-
rie aus erst die Hauptlager versorgt und von diesen ausgehend die grofsen Pleuellager
durch Steigbohrungen mit Ol versorgt werden. Die Kolbenschmierung passiert mit
Spritzdiisen, die von der Liner-Unterseite aus auf Zylinderwand und Kolbenboden
spritzen. Der Ventiltrieb ist durch einen Stofelstangenmechanismus aufgebaut, der
von einer zentral liegenden sehr langen Nockenwelle {iber Stofel die vier Ventile des
Brennraums betitigt. Fiir einen groken Motor ist eine entsprechend groke Olpumpe
notig, diese ist direkt mit der Kurbelwelle verbunden und entzieht dieser entspre-
chend viel mechanische Leistung.

Die in der Zielsetzung definierte Verlustteilung des J624 wurde auf Basis der Berech-
nungen im abgeschlossenen Projekt erstellt und dient als Grundlage zur Bewertung
und Reihung der einzelnen Verlustbeitrige aus den Komponenten. Hierbei lasst sich
ein tieferes Verstandnis fiir die einzelnen Beitrdge zur Gesamtmotorreibung aufbauen,
auf dessen Basis gezielt Reduktionsmafnahmen erarbeitet und Reduktionspotenzia-
le abgeschitzt werden kénnen. Speziell im industriellen Umfeld sind wirtschaftliche
Losungen gefordert, somit konnen effizienzerh6hende Mafknahmen an den relevanten
Komponenten durchgefiihrt werden, und man spart sich langwierige Optimierungen
an bereits wenig dissipativen Komponenten.

Um die Verlustteilung des J624 durchfiihren zu koénnen, ist die Kenntnis iiber die
Beitrage aller mechanischen Motorkomponenten erforderlich. Die Erfahrung zeigt,
dass sich die mechanischen Verluste eines Grok-Gasmotors im Bereich 5 — 7 % der
gesamten mechanischen Motorleistung bewegen. Im weiteren wurde fiir die beschrie-
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benen Aktivitdten als Obergrenze der Wert (1 — nyeen) = 7 % vereinbart, der fiir
alle weiteren Betrachtungen heranzuziehen war. Aus dem Datenblatt des J624 ist zu
lesen, dass die elektrische Generatorleistung bei P.; = 4000 kW liegt und mit einem
Generatorwirkungsgrad von ngenerator = 95% aus der Motorleistung erzeugt wird.
Damit ergibt sich die mechanische Motorleistung zu

Py, 4000
T|Generator B 0.95

Prech = = 4210 kW. (4.1)
In Verbindung mit dem zuvor definierten mechanischen Wirkungsgrad, ergibt sich
aus Gleichung (4.2) ein Wert fiir die gesamten mechanischen Verluste des J624.

Pmech Verluste — L 'mech * (1 - nmech) =4210-0.07 = 295 kW (42)

In der Tabelle 4.1 ist die Verlustteilung aller mechanischen Verluste des J624 aufgelis-
tet und in Prozent der gesamten Verluste dargestellt. Als Basis gilt, siehe Gleichung
(4.2), eine mechanische Verlustleistung des J624 von 295 kW. Die Werte fiir Kolben-
gruppe und kleines Pleuellager basieren auf Angaben von GE-Jenbacher. Die Ver-
luste des Gleitlagers im kleinen Pleuelauge sind sehr gering gegeniiber den anderen
Verlusten, da sich die Relativbewegung von Pleuel zu Kolben auf die Gleitpaarun-
gen zwischen Bolzen-Kolben und Bolzen-Pleuel aufteilt; zudem ist die Schwingweite
des Pleuels vor allem bei langhubigen Kurbeltrieben sehr gering. Somit ergibt sich
zwar eine vergleichsweise schlechtere Schmierung des kleinen Pleuellagers, jedoch
sind auch die Relativgeschwindigkeiten sehr gering, was untergeordnete Verlustbei-
trage erzeugt. In Abhéngigkeit von der Materialpaarung und der Belastung kann die
Kolbenbolzenverbindung einerseits erhohtem Verschleif zwischen Bolzen und Pleuel,
bzw. zwischen Bolzen und Kolben unterliegen. Im Fall von Fressen kann eine Klem-
mung der Kolbenbolzenverbingung die Kolbensekundarbewegung unterbinden, was
den Kolben-Zylinderwand Kontakt in schwere Mischreibung bringt. Der Motor kann
dadurch zerstort werden; das Auftreten solcher Ausfallsmechanismen wird von diver-
sen Motorenherstellern bestatigt.

Die Verlustberechnungen von Haupt- und Pleuellager sind in Sektion 6.2 im Detail
beschrieben.

33 kW Olpumpenleistung ist der von GE Jenbacher angegebene Wert der dort um-
gewandelten mechanischen Leistung.

Die angegebenen Verlustbeitrége von Ventiltrieb und Steuertrieb sind Werte aus Si-
mulationen des iibergeordneten Forschungsprojekts ,, Friction Reduction Validated for
Large Engines® [53].

Grofkter Dissipator mechanischer Leistung ist die Kolbengruppe, wobei sich die Ver-
lustleistung auf Ringpaket, Kolbenhemd und Kolbenbolzenlager aufteilt. Vorarbeiten
von (38|, [42], 63| zeigen, dass sich die Kolbenreibung zu annihernd gleichen Tei-
len hauptsédchlich zwischen Kolbenhemd und dem Ringpaket aufteilt. Die Kolben-
bolzenlagerung leistet hingegen untergeordnete Beitrdge zur Kolbenreibung. Da die
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| Ges. Reibleistung = 295kW (7% der Motorleistung) |

Kolbengruppe
+ kleine Pleuellager | 43.5 % 128 kW
Groke Pleuellager | 30.5 % 90 kW
Olpumpe 11.2 % 33 kW
Hauptlager 9.8 % 29 kW
Ventiltrieb 4 % 12 kW
Steuertrieb 1% 3 kW

| | 100 % | 295 kW |
Tabelle 4.1: Verlustteilung des J624

Schmierungssituation am Kolbenhemd ausreichend ist und daher auch in den Um-
kehrpunkten des Kolbens, sowie bei Maximalbelastung durch Ziindkrafte weitgehend
einen durchgingigen Schmierfilm ermdglicht, ist der Verlustbeitrag durch hydrody-
namische Verluste dominiert. Daraus resultiert ein geschwindigkeitsproportionaler
Reibbeitrag, der vor allem im Hochgeschwindigkeitsbereich der dominante Faktor
fiir Verluste darstellt.

Der folgende Absatz ist an die Arbeit [41] angelehnt. Im Allgemeinen werden je
Kolben drei von ihren Aufgabenbereichen unterschiedliche Kolbenringe verwendet.
Die Kolbenringe realisieren die Abdichtung des Brennraums hin zum Kurbelgehduse
und streifen das Ol von der Zylinderwand, sodass nicht zu viel Ol durch heifie Ga-
se von der benetzten Zylinderwand abdampft und im Abgas wieder zu finden ist.
Somit sind die Aufgabengebiete der Kolbenringe ineinander iibergehend. Der ers-
te Ring, hiufig ein Rechteckring, dient rein der Gas-Abdichtung des Brennraums
hin zum Kurbelgehduse. Thm nachfolgende Verdichtungsringe, meist Minuten- oder
Nasenringe, vereinen bereits die gas-abdichtende Wirkung mit einer zusitzlichen Ol-
abstreiffunktion. An der dem Kurbelgehduse zugewandten Seite des Kolbens sitzt
abschlieend ein Olabstreifring, der die mit Spritzol benetzte Zylinderwand vom Ol
befreien soll.

Um die Funktion der einzelnen Ringe sicherzustellen, sind Kolbenringe im vor-
gespannten Zustand verbaut, haben somit eine initiale Anpressung an die Zylin-
derwand. Zudem driickt das Brennraumgas entsprechend des aktuellen Brennraum-
drucks die Kolbenringe zusdtzlich an die Wand. Der rein im hydrodynamischen Be-
reich laufende Olabstreifring verursacht die hichsten Reibverluste, gefolgt vom zwei-
ten Verdichtungsring. Der erste Verdichtungsring - Topring - hat die geringsten Reib-
beitrige; nur wihrend der Ziindung triagt er zufolge der hohen Brennraum- und somit
Anpressdriicke merklich zum momentanen Gesamtverlust bei. Bei reibungsreduzie-
renden Mafnahmen ist daher stets auf die Einhaltung der Grenzwerte von Blow-By
und Olabstreifvermégen, sowie Restolfilmdicke an der Zylinderwand zu achten.
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Bei der V-Bauweise eines Motors, teilen sich je zwei Pleuel einen Hubzapfen. Das
ergibt eine entsprechend hohere Anzahl an grofen Pleuellagern als Kurbelwellen-
Hauptlagern. Der betrachtete J624 Grok-Gasmotor hat ein Pleuellager- zu Hauptlager-
Verhiltnis von % = % ~ 1.8. Es entsteht somit gesamtmotorisch betrachtet
deutlich mehr Reibung in Pleuellagern als in Hauptlagern, was primér auf die héhere
Anzahl an Pleuellagern zuriickzufiihren ist. Beim direkten Vergleich von Pleuella-
ger und Hauptlager beziiglich Reibung kann das Pleuellager durchaus mehr Reibung
erzeugen als ein Hauptlager; das ist jedoch fiir jeden Anwendungsfall einzeln zu be-
trachten und hangt von mehreren miteinander gekoppelten Parametern ab.

Grofe, leistungsstarke Motoren bendtigen eine entsprechend gro dimensionierte Ol-
pumpe mit hoher Pumpleistung, um das notige Motordl in ausreichender Menge an
alle Schmierstellen zu befordern. Wie in der Verlustteilungs-Tabelle 4.1 zu sehen,
trigt die Olpumpe mit 11.2% einen relativ hohen Anteil an den gesamten mechani-
schen Verlusten bei. Durch stationdre Motorbetriebsbedingungen kann eine bedarf-
sorientierte Olversorgung die nétige Pumpleistung deutlich reduzieren, was einen
grofsen Einfluss auf die Reduktion der mechanischen Gesamtverluste hat.

An vierter Stelle der Verlustteilung in Tabelle 4.1 stehen die Hauptlager. Analog
zur Erklarung der Beitrdge aus den Pleuellagern ist der gegeniiber den Pleuellager-
verlusten vergleichsweise geringe Beitrag zu den mechanischen Gesamtverlusten mit
zirka 10% durch die geringere Anzahl an Hauptlagern erklarbar. In Summe gesehen
sind die Kurbeltriebsgleitlager mit zirka 40% der zweitgrofste Verursacher mechani-
scher Verluste im Kurbeltrieb, fast gleichauf mit den Kolbengruppenverlusten.

An letzter Stelle der Tabelle 4.1 sind der Ventiltrieb und der Steuertrieb angefiihrt. Im
Sinne einer konsequenten Reibungsminimierung im Motor gibt es auch bei Steuertrieb
und Ventiltrieb deutliche Verbesserungspotentiale, doch wirken sich reibungsreduzie-
rende Mafnahmen nur in sehr geringem Mafe auf die mechanischen Verluste aus.
Eine Halbierung der Steuertriebsverlustleistung - technisch bei Grofmotoren nahezu
nicht realisierbar - fiihrt durch den Gesamtanteil an den mechanischen Verlusten von
nur 1% auf eine minimale Reduktion der gesamten mechanischen Verluste von nur
0.5%. Daher befinden sich Steuertrieb und Ventiltrieb im Ranking der Komponenten
mit Potential zur Reibungsreduktion sehr weit hinten.

Durch die Entscheidung von GE Jenbacher, die Kolbengruppe in einem weiteren
Projekt zu analysieren, fiel der Schwerpunkt der Untersuchungen in den weiteren
Kapiteln der Arbeit auf die Gleitlager des Kurbeltriebs, im Speziellen auf Haupt-
und Pleuellager. Wie Tabelle 4.1 zeigt, dissipieren die Kurbeltriebs-Gleitlager neben
der Kolbengruppe am meisten mechanische Energie und bieten daher ausreichend
Potential zur Entwicklung reibungsreduzierender Mafinahmen.
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4.2 Parameter zur Reibungsreduktion in
Kurbeltriebs-Gleitlagern

Es existieren viel Moglichkeiten zur Reibungsreduktion in den Radialgleitlagern des
Kurbeltriebs in Grofsmotoren. Jedoch reduziert die praktische Anwendung, meist ge-
trieben von den Vorstellungen, Fertigungsmoglichkeiten und wirtschaftlichen Inter-
essen der Motorenhersteller, den vielfaltigen Parameterraum auf eine Handvoll Va-
riationsmoglichkeiten. Im absoluten Vordergrund steht die Betriebssicherheit, gefolgt
von einzuhaltenden Emissionsvorschriften und der Akustik als Schallemissionsgréfie
an die Umgebung. Dem Potential zur Verbrauchseinsparung zufolge einer Verbesse-
rung des mechanischen Wirkungsgrads wurde bisher weniger Bedeutung beigemes-
sen, es riickt jedoch allméhlich in allen Sparten immer deutlicher in den Vordergrund.

Anhand der Entstehung der Gesamtlagerreibung, Gleichungen (4.3) bis (4.6), las-
sen sich die moglichen Parameter einfach definieren.
Die gesamte Lagerreibung Rg.s setzt sich aus den Verlusten durch das im Schmier-

spalt vorhandene Ol Rpyar und den Verlusten aus der Festkorperreibung Rpes: zu-
sammen, siche Gleichung (4.3).

RG’es = RHydr + RFest (43)

Hydrodynamische Verluste sind zudem noch eine Superposition von Verlusten zufol-
ge der Druckstréomung Rp,.. und Verlusten zufolge der Scherstromung Rgcper im
Schmierspalt, siehe Gleichung (4.4).

RHydr = Rpruck + RScher (44)

Gleichung (4.4) in (4.3) fithrt somit auf die einzelnen Beitragsgruppen zur Gesam-
treibung.

RGes - RDruck + RSche'r + RFest (45)

Erweitert man die Terme Rp,ycr und Rgeper in Gleichung (4.5) um die Ausdriicke, wie
sie in der Reynolds-Differentialgleichung stehen siehe Gleichung (3.8), verdeutlichen
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sich die einzelnen Einfliisse auf die Lagerreibung, siehe Gleichung (4.6).

B/2 L9
op
Rges = ~de - d
= | [ 3gped
z=—B/2 ¢=p1
RDruck
B/2 ¢4
/ / ( 05 D-w+é-sing—e-~- cosqzﬁ))-dgb-dz
2== B/2 ¢=¢3
Rscher

+ HGrenz * Pa * Aa
—_——

RFest

(4.6)

Zeichenerkldrung zu Gleichung (4.6): ¢ und z sind die Komponenten des Zylinder-
koordinatensystems der Lagerschale; B bezeichnet die Lagerschalenbreite; 1 und g
bezeichnen Anfang und Ende des Gebiets mit Druckgradienten ungleich Null; ¢; und
9 bezeichnen die Integrationsgrenzen fiir das mit Ol gefiillte Volumen; h beschreibt
die lokale Schmierspalthéhe; p den hydrodynamischen Druck; n die dynamische Vis-
kositit des Ols; D den Lagerschalendurchmesser; w die Winkelgeschwindigkeit des
Wellenzapfens; e und é die Auslenkung des Wellenzapfens und deren Zeitableitung;
% die Zapfendrehrate zufolge der Zapfenmittelpunktsbewegung; pg en. den Reibkoef-
fizienten bei Festkorperkontakt; p, den Festkorperkontaktdruck und A, die im Fest-
korperkontakt stehende Flache des Lagers.

Aus dem Gleichungsteil, siche Gleichung (4.6), fiir die Verluste durch Druckstro-
mungen Rppyck ist zu erkennen, dass der Druckgradient 3 9 und dessen Wirkungs-
bereich ¢, bis o Einfluss auf die entstehende Reibung hat Die Nachgiebigkeit und
Nachgiebigkeitsverteilung der Lagerstruktur wirken sich hierauf signifikant aus. Sehr
steife Konstruktionen erlauben nur geringe elastische Deformationen unter Druckbe-
lastung, was in einem sehr hohen, spitzen Druckberg endet. Konzentrierte Druckspit-
zen haben zwar einen geringen Einflussbereich, jedoch sehr hohe Druckgradienten.
Elastische Strukturen hingegen verteilen den Druckberg auf einen weiteren Bereich
der Lagerschale, wodurch die Druckgradienten deutlich absinken. Das ergibt sich aus
Faktoren wie Verteilung der Lagerbockstruktursteifigkeit und der Werkstoff ausge-
driickt durch den Elastizitdtsmodul.

Der Gleichungsteil, siche Gleichung (4.6), fiir die Verluste durch Scherstréomungen
Rgeper zeigt die Abhéngigkeit der Gleitlagerreibung von der dynamischen Viskosi-
tit des Schmierstoffs 1, dem Lagerdurchmesser D, der lokalen Schmierspalthche h,
der Winkelgeschwindigkeit w, der Zapfenexzentrizitit und -exzentrizititsrate e und
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¢ und der Zapfendrehrate 4. Konstruktiv beeinflussbar sind vor allem 7, D und w.
Leichtlaufdle erfreuen sich immer hoherer Beliebtheit bei den Methoden zur Rei-
bungsminderung in Verbrennungskraftmaschinen, da eine geringere dynamische Vis-
kositdt direkt Einfluss auf die Gleitlagerreibung hat. Das wird deutlich, wenn man
die dynamische Viskositit bei 100°C' von SAE30 und SAE 20 vergleicht. Hierbeit
reduziert sich 7;9poc um zirka 35% nur durch einen Umstieg von SAE30 auf SAE20.
Auf die Aspekte der reduzierten Schmierspalthohe und der Gefahr erhdhter Fest-
korperkontakte wird im Folgenden noch einzugehen sein. Auch ein Anheben der
Oltemperatur im Lager senkt die dynamische Viskositit deutlich ab und kann so die
Reibung reduzieren. Der Lagerdurchmesser D ist proportional zum Schervolumen.
Beim voll gefiillten Lager ist iiberall Schmierstoff vorhanden, auch in den unbelas-
teten Zonen. Um den Zapfen unter Last tragen zu konnen, ist jedoch nur in der
Hauptlastzone Schmierstoff nétig. In den unbelasteten Bereichen des Lagers entste-
hen beim voll gefiillten Lager somit verlusterzeugende Scherspannungen, die nichts
zum Tragverhalten beitragen, nur Energie dissipieren. Je weniger Gleitlagervolumen
aufkerhalb der Hauptlastzone mit Ol gefiillt ist, desto geringer sind die Beitrige der
viskosen Verluste zur gesamte Gleitlagerreibung. Der Trend geht hier klar in Rich-
tung Mangelschmierung von Gleitlagern. Auch die Wellenwinkelgeschwindigkeit w
hat direkten Einfluss auf die Scherspannungen, da diese den Geschwindigkeitsgradi-
enten zur Bestimmung der Scherspannungen im Schmierdl erzeugt. Aktuelle Trends,
die Motorbetriebsdrehzahl abzusenken, haben somit auch positiven Einfluss auf die
Gleitlagerreibung.

Fiir stabilen Motorbetrieb ist standiger Festkorperkontakt zwischen Welle und Lager
zu unterbinden. Speziell bei fabriksneuen Lagerschalen und auch unter sehr hohen
Lasten kann es zu Metall-Metall Kontakt kommen, der im Allgemeinen den weiche-
ren Werkstoff verschleifft. Durch immer bessere Motorolformulierungen ist es moglich,
entsprechende Additive zu aktivieren, die eine verschleifsschiitzende Schicht an der
Lageroberfliche aufbauen. Das ermdglicht in kritischen Betriebsbedingungen auch
verschleiftfreien Festkorperkontakt, der das Lager nicht beschidigt. Auch reibungs-
reduzierende Additive, sogenannte ,Friction Modifier* ermdglichen den partiell nicht
festkorperkontaktfreien Betrieb unter Erhaltung der Betriebssicherheit. Allgemein
ist jedoch darauf zu achten, dass moglichst kein Festkorperkontakt auftritt, da dieser
die Gleitlagerreibung entsprechend direkt beeinflusst. Im Falle von kontrolliert auf-
tretendem Festkorperkontakt ist auf die Materialpaarung sowie das Additivpackage
des Motordls zu achten, was direkt auf den Grenzreibungskoeffizienten pigy e, wirkt.
Der Festkorperkontaktdruck p, wird direkt iiber die Oberflichenrauigkeitsverteilung
und die Materialpaarung gesteuert, auch hier kénnen entsprechende Materialkombi-
nationen die Reibung positiv beeinflussen.

Alle diese aufgeziahlten Reibungsreduktionsmoglichkeiten stehen in hoch nichtlinea-
rem Zusammenhang zueinander. Variationen eines Parameters wirken sich auf alle
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weiteren Parameter aus. Zudem ist immer darauf zu achten, dass die Grenzen der
Tragfihigkeit nie erreicht werden diirfen, da so der Anteil des Festkdrperkontakts die
Erfolge der Reibungsreduktion auf einen Schlag zerstort. Zudem sind Gleitlager mit
unzureichender Tragfdhigkeit in der Praxis nicht einsetzbar und somit nicht Teil des
Betrachtungsraums der vorgestellten Arbeit. Aus den oben beschriebenen Zusam-
menhdngen lassen sich sinnvolle Parameter fiir die anschliefenden Untersuchungen
von Reibungsreduktionspotentialen des J624 Grok-Gasmotors zusammenfassen:

e Lagerschalen- und Lagerbockmaterial: E-Modul.

e Radiale Steifigkeitsverteilung der Lagerbockstruktur, zur Steuerung elastischer
Nachgiebigkeit unter hydrodynamischem Druck.

e Viskosititsklasse des Schmierdls, zur Reduktion der viskosen Verluste, bei Ver-
wendung von Leitchtlaufolen.

e Olzufuhrtemperatur in das Gleitlager; hohere Temperaturen reduzieren die dy-
namische Viskositdt und somit die viskosen Verluste.

e Absenken der Betriebsdrehzahl. Geringere Drehzahl bei gleichem Wellendurch-
messer reduziert den lokalen Geschwindigkeitsgradienten und somit die Scher-
spannungen im Ol, welche viskose Verluste zur Folge haben.

e Variationen der Lagerbreite und des Lagerdurchmessers beeinflussen das mit Ol
gefiillte Volumen und somit direkt die viskosen Verluste. Kleinere Lagerabmes-
sungen senken die Verluste, reduzieren jedoch gleichzeitig deutlich die Tragfé-
higkeit des Lagers.

e Relatives Lagerspiel; dies beeinflusst sowohl die Tragfihigkeit, als auch das
Fillungsvolumen des Gleitlagers.

e Olzufuhrdruck; beeinflusst direkt die Lagerfiillung, jedoch auch die nétige Ol-
pumpenleistung. Bei kleinerem Zufuhrdruck werden die olfreien Bereiche im
Lager grofer, wodurch die viskosen Verluste absinken.

4.3 Methodisches Vorgehen

Grofsmotoren, wie der J624, besitzen in der Regel enorme Abmessungen, sind daher
in der Fertigung aufwéindiger und weisen zudem deutlich kleinere Verkaufszahlen auf
wie herkémmliche PKW- oder LKW-Motoren. Zudem steht eine lange Lebensdauer
von bis zu 60.000 Betriebsstunden in der Anforderungsliste mit Abstand an erster
Stelle. Die Motorakustik beispielsweise spielt dabei eine untergeordnete Rolle, da der-
artige Motoren sowieso in Kapselungen arbeiten. Enorme Fertigungskosten und die
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grofen Abmessungen erlauben es somit nur eine sehr geringe Anzahl an Versuchsmo-
toren zu betrieben; diese werden dann jedoch hauptsichlich im Dauerlauf betrieben,
um die Betriebssicherheit zu gewéahrleisten. Priifstandstechnische Erprobungen oder
Parameteruntersuchungen, um Potentiale zur Reibungsreduktion zu beziffern, sind
in einem derartigen Umfeld extrem kostenintensiv und daher kaum durchgefiihrt. Zu-
dem steigt mit den durchgefiihrten Parametervariationen auch die Versagensgefahr,
wenn Grenzbereiche erprobt werden, sodass die Zerstérung des Motors in das Risiko
mit einzuplanen ist. Schiden am Motor, oder sogar Komplettausfall sind finanztech-
nisch nicht tragbare Risiken.

Randbedingungen wie diese benotigen eine alternative Herangehensweise. Da die
Gleitlagersimulationen nicht direkt am Grofmotor validiert werden kdnnen, ist ein
Ausweichen auf einen Priifstand die sinnvollste Alternative. Die Gleitlagerpriifma-
schine LP06 von MIBA bietet alle fiir eine umfangreiche Methodenvalidierung né-
tigen Komponenten, wird daher fiir die im Anschluss gezeigte Methodenvalidierung
herangezogen. Auch ergeben sich durch die Validierung mit dem Priifstand weite-
re Vorteile, da er eine ,sterile“ Umgebung bietet, das heifit frei von unerwiinschten
und storenden Einfliissen. Im Kurbeltrieb iiberlagern sich viele Effekte aus Massen-
tragheit, Verbrennung, Dampfung, etc. die im Simulationsmodell mit nur begrenz-
ter Genauigkeit erfasst werden konnen. Zudem sind Messgeriite im beengten Raum
des Kurbeltriebs nicht einfach zu realisieren und nicht immer an den erforderlichen
Stellen installierbar. Die zu erwartenden Reibmomente sind jedoch kleine Grofen,
die durch iiberlagerte Ungenauigkeiten aus der Modellierung stark verfilscht werden
konnen. Die LP06 bietet einen klaren Aufbau mit einfacher Kinematik, umfangrei-
cher Ausstattung mit Messinstrumenten und genau bekannten Randbedingungen.
Zudem lassen sich verschiedene Lasten, Lastfrequenzen, Wellendrehzahlen und auch
Ole einfach variieren und Parametervariationen messtechnisch schnell durchfiihren.

Da die LP06 und der Grok-Gasmotor unterschiedliche Lasteinbringungspunkte in
das Pleuel und stark abweichende Geometrien und Abmessungen aufweisen, wurden
einleitend Vergleiche der Strukturnachgiebigkeiten angestellt und darauf aufbauend
versucht, durch Ahnlichkeitsbetrachtungen vergleichbare Zustéinde herzustellen. Fiir
diesen Zweck wurde eine Methode entwickelt um in einfacher Weise die radiale Nach-
giebigkeit einer Lagersturktur grafisch darzustellen und anderen gegeniiberzustellen.
In einem weiteren Schritt wurde versucht, basierend auf den Grundlagen der FEM
eine Methode zu entwickeln, die es ermd&glicht, auf einfache Weise die radiale Nach-
giebigkeitsverteilung einer beliebigen Motor-Pleuelstruktur auf jene des Priifpleuels
der LP06 zu transformieren; die radiale Nachgiebigkeitsverteilung der LP06 Pleu-
elstruktur durch mechanische Fertigung an jene des Motorpleuels anzupassen, um
gleiche Vorgéinge im Lager zu erzeugen.

Zur erfolgreichen und breitbandigen Validierung der Simulationsmethode zur Rei-
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bungsberechnung in Gleitlagern wird ein Simulationsmodell der LP06 aufgebaut.
Zuerst sind jedoch Ahnlichkeitsuntersuchungen anzustellen, da die Bedingungen im
Gleitlager der LP06 nicht direkt jenen des Grofmotorbetriebs entsprechen; zum Bei-
spiel hinsichtlich Umfangsgeschwindigkeit, spezifische Last, etc. Nach Skalierung der
Parameter auf Werte wie sie im Grofmotor vorkommen, kann die Modellbedatung
starten. Ein wesentlicher Punkt hierbei ist die akkurate Bedatung des Kontaktmo-
dells zur zuverldssigen Berechnung der Kontaktpressung nach Unterschreiten der
kritischen Schmierspalthohe. Entsprechend der Theorie nach Greenwood und Tripp
sind die statistischen Parameter der rauen Oberfliche von Zapfen und Schale dem
Modell zu iibergeben, diese resultieren aus einem Profilometer-Messschrieb der La-
gerschale in der bereits verschlissenen Hauptlastzone. Durch parallel durchgefiihrte
Messungen und Simulationen kann im stdndigen direkten Vergleich der Reibmomen-
te die Qualitdt der Ergebnisse und der entwickelten Methode bewertet werden. Auch
die direkten Vergleiche von Messung und Simulation helfen, noch nicht verstandene
physikalische Phdnomene besser zu interpretieren und dadurch die Modellqualitét
zu steigern. Durch die Vorgabe einer konstanten Temperatur im gesamten Gleitlager
zufolge der EHD-Theorie, ist eine gute Temperaturabschitzung aus den bekannten
Messergebnissen zu erarbeiten.

Nach erfolgreicher Validierung kann die neu entwickelte Methode fiir die Reibungsbe-
rechnung und die Parameteruntersuchungen im Groffmotorenmodell verwendet wer-
den. Hierfiir ist das bedatete Gleitlagerelement in das Grofmotorenmodell zu iiber-
nehmen. Durch die Beriicksichtigung der Ahnlichkeiten zwischen Motor und Priif-
stand sind die Einstellungen der Gleitlagerelemente im Modell direkt einsetzbar. Mit
dem erstellten Modell des Grofmotors sind alle gewiinschten Parametervariationen
durchfiihrbar und der Einfluss auf die resultierende Gleitlagerreibung abschétzbar.
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Kapitel 5

Validierung der
Simulationsmethode zur
zuverlassigen
Reibleistungsberechnung in
Radialgleitlagern mit Messungen

an der LPO6

Das folgende Kapitel beschreibt im Kern die Entwicklung und die umfassende Vali-
dierung der Methode zur Berechnung der Reibung in Radialgleitlagern. Eine kurze
Beschreibung des Aufbaus der zur Validierung verwendeten Lagerpriifmaschine LP06
zeigt deren Einsatzbereiche und auch das installierte Messequipment. Zwei weitere
Unterkapitel beschéftigen sich zum einen mit dem Standardpriifprogramm bei MIBA
und zum anderen mit den speziellen Messungen unter Einsatz der OMV-Ole. Vorlau-
fende Untersuchungen beschiftigten sich mit der Ubertragbarkeit von Priifstandser-
gebnissen auf die Gleitlager des Grof-Gasmotors anhand der Strukturelastizitat der
Lagerstellen und deren Einfluss auf die Phdnomene im Gleitlager. Abschliefsend wer-
den Ahnlichkeitsbetrachtungen diskutiert, die zum Ziel haben, die Lagerstruktur der
Priifmaschine jeder Pleuel- oder Motorblockstruktur einer beliebigen Verbrennungs-
kraftmaschine anzupassen, sodass direkte Ahnlichkeiten realisiert sind.

Um zuverlissige Aussagen iiber das Potential zur Reibungsreduktion im Kurbeltrieb
des J624 treffen zu konnen, sind durch Messungen validierte Simulationsmodelle er-
forderlich. Da das Zusammenspiel aller Komponenten im Grofkmotor die isolierte
Betrachtung der Vorgidnge im Gleitlager nicht zulassen und nur sehr wenige Rand-
bedingungen exakt bekannt sind, ist die Validierung der Simulationsmethode zur
Berechnung der Lagerreibung durch Versuche am Gesamtmotor nicht ausreichend
akkurat durchfiihrbar. Hierfiir stellt die Gleitlagerpriifmaschine LP06 von MIBA eine
geeignete Umgebung dar, wobei alle notigen Randbedingungen bekannt sind. Dies
ermoglicht es, Parameterabweichungen zwischen realer Maschine und Simulations-
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modell zu vermeiden, die unnétige Unsicherheiten mitbringen. Somit kann man sich
ohne parasitire Einfliisse den Vorgidngen im Gleitlager widmen.

5.1 Beschreibung der Gleitlagerpriifmaschine LP06
von MIBA

Die folgende Sektion beschreibt den Aufbau und die messtechnische Ausstattung zur
Datenakquisition der Gleitlagerpriifmaschine LP06. Hier aufgezeichnete Messdaten
dienen als Eingangsgrofen fiir das Berechnungsmodell und zum Vergleich mit Be-
rechnungsergebnissen.

Priifmaschinen bieten eine gute Mdoglichkeit zur detaillierten und vom Gesamtsystem
entkoppelten Betrachtung von Teilsystemen und zur Validierung darauf spezialisier-
ter Simulationsmethoden.

Aufgrund des relativ einfachen Aufbaus der Gleitlagerpriifmaschine LP06 von MIBA
ist es moglich, alle physikalisch relevanten Parameter im Simulationsmodell genau
zu beriicksichtigen. Das ermdoglicht eine qualitativ hochwertige Validierung der Si-
mulationsmethode durch direkten Vergleich der aufgezeichneten Messdaten mit den
Simulationsergebnissen.

Wie in Abbildung 5.1 und 5.2 erkennbar, besteht die LP06 aus einem Grundgeriist
mit schwerer Montageplatte (Base plate) auf der die beiden Stiitzlagerbdcke und die
Antriebseinheit (Main drive) montiert sind. Das Priifpleuel trigt das Priiflager (Test
part) und wird durch einen hydraulischen Aktuator (Hydraulic actuator) uniaxial
harmonisch zu Schwingungen angeregt. Die Welle ist durch die elektrische Antriebs-
einheit angetrieben und schwimmt zwischen den zwei Stiitzlagern und dem Priiflager
getragen durch den Olfilm. Zur Schmierung der Gleitlager steht der Priifmaschine be-
ziiglich Zufuhrdruck und Zufuhrtemperatur konditioniertes Ol zur Verfiigung. Dieses
wird dem Priiflager sowie den beiden Stiitzlagern iiber Schmiernuten in der jeweils
unbelasteten Lagerschale zugefiihrt; vergleichbar mit Kurbeltriebshauptlagern.

Der hydraulische Aktuator {ibertrégt iiber das Pleuel und das darin liegende Priifla-
ger eine maximale dynamische Kraft von 500kN im Freqzenzbereich von 0-100Hz
uniaxial vertikal auf das Priifpleuel. Zur Vorgabe der Olzufuhrtemperatur in die
Gleitlager ist der Oltank mit einer Konditioniereinheit versehen, die das Ol auf 50-
170 °C erhitzt. Fiir Standardtests verwendet MIBA SAE10 Ol (dynamische Viskosi-
tit: Neoec) = 21.410 mPas, naoeecy = 4.084 mPas; Dichte: pgecy = 835.50 kg/m?,
Pooec) = 799.20 kg/m3)

Im Tagesgeschift von MIBA wird die LP06 unter anderem fiir Material-, Verschleifs-
und Lebensdauertests verschiedener Lagerarten eingesetzt. Fiir dieses Forschungspro-
jekt wurden sukzessive Messinstrumente adaptiert, um die Validierungsméglichkeiten
der entwickelten Simulationsmethode zu erweitern.
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5.1 Beschreibung der Gleitlagerpriifimaschine LP06 von MIBA

Eine wichtige Grofe ist die Oltemperaturverteilung im Schmierspalt. Da die ver-
wendete EHD-Methode nur eine globale Oltemperatur im Schmierspalt kennt, ist
eine geeignete Abschitzung einer repriasentativen Schmierfilmtemperatur nétig, um
die Lagerreibung akkurat abschéitzen zu konnen. Hierfiir sind mehrere Thermoele-
mente des Typs K mit einer Genauigkeit von +1 °C' im Einsatz, um einen Uberblick
iiber die Temperatur im Lager zu geben. Wie erwihnt kann die Olzufuhrtempera-
tur durch die Konditioniereinheit eingestellt werden. Da die Olversorgung iiber eine,
mit einem Hauptlager vergleichbare, einen Winkel von ca. 180° umlaufende Olnut
geschieht, lisst sich abschiitzen, dass in diesem Bereich die Oltemperatur von der
Zufuhrtemperatur dominiert wird. Wichtige Hinweise iiber die Temperaturverteilung
im Bereich der Hauptlastzone geben die drei Temperatursensoren am Lagerschalen-
riicken, sieche Abbildung 5.3. Sie beriihren mit ihren Spitzen den Lagerschalenriicken
und messen so die Materialtemperatur an den Stellen 0° und +45°. Bei Kenntnis des
Wirmeiibergangs und der Wirmeleitung kann die Oltemperatur an der Lagerscha-
lenoberfliche abgeschétzt werden. Da der Schmierfilm im Bereich der Hauptlastzone
nur 1 — 2um dick ist, kann die gefundene Temperatur als lokale Schmierfilmtem-
peratur interpretiert werden. Zusammen mit einer speziell installierten Seitenfluss-
temperaturmessung kann ein sehr guter Uberblick iiber das Thermomanagement von
Priiflager und Stiitzlagern gewonnen werden; zudem lasst dies die Entwicklung einer
fundierten Temperaturabschitzung fiir die EHD-Methode zu. Der Seitenfluss ist je-
ner Olstrom, der an den Seiten des Gleitlagers austritt.

Wichtigste Messgrofe fiir die Validierung der entwickelten Simulationsmethode ist
das Gleitlager-Reibmoment. Dieses wird, durch die Konstruktion der LP06 bedingt,
als Summenmoment von Priiflager und den beiden Stiitzlagern gemessen, siche Abbil-
dung 5.2. Das stellt jedoch keine Einschréinkung dar, da hierfiir das Simulationsmodell
den gesamten Priif- und Stiitzlagerautbau enthalt und so die direkte Vergleichbarkeit
der gemessenen und berechneten Reibmomente bestehen bleibt. Durch die umfassen-
de Instrumentierung der LP06, auch an den Stiitzlagern, kann das Simulationsmodell
fiir den Validierungsprozess solide erstellt werden. Das Reibmoment wird mit einem
HBM Sensor des Typ T10F mit einer Genauigkeit von 0.1 Nm aufgezeichnet

Zur Detektion von Festkorperkontakt zwischen Lagerschale und Wellenzapfen wurde
eine Kontaktspannungsmessung an der LP06 realisiert, welche ein elektrisches Poten-
tial zwischen Zapfen und Lagerschale aufbaut. Das Kontaktspannungssignal indiziert
das Vorhandensein und die Intensitdt von Festkorperkontakt zwischen Zapfen und
Lagerschale, dient somit zur Identifikation von Beginn, Ende und der Mischreibung-
phasen eines Zyklus.

Zur Kontaktspannungsmessung wird eine konstante Spannung von zirka 3mV, zwi-
schen Welle und Priiflagerschale angelegt, die eine vollstandige Separierung der bei-
den Kontaktpartner indiziert, siehe Abbildung 5.4. Sinkt die Spannung auf Werte
kleiner 3mV weist das auf Festkorperkontakt hin, siehe Abbildung 5.5, wobei das
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Abbildung 5.1: Foto der LP06-Gleitlagerpriifmaschine der MIBA-Bearing Group

Base plate Test part Torque sensor Main drive

Hydraulic
actuator

Abbildung 5.2: Zeichnung der LPO06 zur Darstellung der einzelnen Bauteile und
Messgeréte
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5.2 Messungen an der LP06 aus dem Standard-Priifprogramm von MIBA

Abbildung 5.3: Zeichnung des Priifpleuels mit der Priiflagerschale; T1 bis T3 bezeich-
nen die drei Temperatursonden zur Messung der Lagerschalenriick-
entemperatur am Priiflager [51]

Spannungssignal entsprechend der Anzahl sich im Kontakt befindlicher Asperiten
stetig, jedoch nicht notwendigerweise linear geringer wird. Daher ist eine Unterschei-
dung zwischen leichtem und schwerem Festkorperkontakt moglich; es ist darauf zu
achten, dass bei unterschiedlichen Temperaturen oder Olen, welche auch Oberfli-
chenschichten aufbauen, die elektrische Leitfdhigkeit variiert und die Spannungssi-
gnale daher nicht direkt vergleichbar sein konnen. Schwerpunkt dieser Methode ist
daher die Detektion von Beginn und Dauer des Festkorperkontakts. Zudem dient sie
der Validierung der Simulationsmethode. Um auch in der Simulation den Festkor-
perkontakt richtig abzubilden, sind neben den Bauteilelastizitdten auch die korrekten
Lagerschalenverschleifiprofile mit zu berticksichtigen. Zur Messung des Lagerschalen-
verschleisses wurden die Lagerschalen vor und nach den Priifliufen entsprechend eines
von MIBA definierten Rasters im Bereich der Hauptlastzone vermessen. Die Diffe-
renz beider Profile ergab den Verschleiff wahrend einer bestimmten Betriebsdauer,
passend zum gewihlten Priifprogramm. Bei Langzeitversuchen, grofer 60 Stunden,
wurde in konstanten Abstédnden die Lagerschale ausgebaut, vermessen und zur Wei-
terverwendung wieder eingebaut. So waren auch transiente Verschleiffuntersuchungen
moglich.

5.2 Messungen an der LP06 aus dem
Standard-Priifprogramm von MIBA

Die folgende Sektion beschreibt das Standard-Priifprogramm, wie es im Tagesgeschéft
bei MIBA zur Erprobung und Freigabe von Gleitlagern eingesetzt wird. Es werden
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~

)luo=3mv

Abbildung 5.4: Darstellung des schematischen Aufbaus zur Kontaktspannungsmes-
sung zwischen Welle (rot) und Lagerschale (blau)

> t[s]

Abbildung 5.5: Kontaktspannungssignal U als Funktion der der Schmierspalthche
iiber Zeit t aufgetragen
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5.2 Messungen an der LP06 aus dem Standard-Priifprogramm von MIBA

die im Vorfeld durchgefiihrten Versuche aufgelistet, die als Basis zur Entwicklung der
Berechnungsmethode dienten; diese Standard-Versuche wurden zeitlich noch vor den
speziellen Versuchen mit OMV-Einbereichsolen, siehe Sektion 5.3, durchgefiihrt.
Das Standard-Priifprogramm von MIBA dient im Allgemeinen der Lebensdauerbe-
stimmung der Gleitlagermaterialien und Freigabe neuer Gleitlager fiir den Moto-
renbetrieb. Da aktuelle Lager schon sehr hohe Tragfdhigkeitswerte und Verschleifsbe-
stdndigkeit aufweisen, ist eine beschleunigte Priifung erforderlich, um in vertretbarem
Zeitraum Schédigungen an den Lagern zu sehen und deren Verhalten beurteilen zu
kénnen. Dies wird durch hohe sperzifische Lagerbelastungen, hohe Oltemperaturen
und sehr niedrigviskose Ole, hier SAE10, realisiert. Durch die sehr hohe Belastung
der Lager in diesen Priifzyklen (Zerstorungstests), eignen sich die daraus gewonnenen
Messdaten zur Validierung des Simulationsmodells unter extremen Bedingungen; das
ermoglicht das Aufzeigen der Grenzen von Simulationsmodell und -methode. Wie in
der Zielsetzung in Sektion 1.3 beschrieben, ist die Berechnungsmethode dahingehend
zu validieren, dass sie im Anschluss fiir virtuelle Reibungsreduktionsuntersuchungen
am Grolmotorenmodell verwendet werden kann. Dies bendtigt jedoch motornahe
Priifbedingungen. Um sich der Validierung der Methode somit iiber den belastungs-
drmeren motornahen Betrieb zu ndhern, wurden zu den hier beschriebenen Messun-
gen aus dem Standardpriifprogramm von MIBA zusétzliche, in der néchsten Sektion
5.3 beschriebene Priifprogramme definiert.

Im Zuge dieses Projekts wurde zur Validierung der Simulationsergebnisse eine Viel-
zahl an Versuchen durchgefithrt und deren Messwerte dokumentiert. Als Priif-und
Stiitzlager dienten moderne Drei-Stofflager mit Sputterschicht. Folgende Gréfen wur-
den bei konstanter Wellendrehzahl von 3000 Upm und konstantem Lagerschalen-
durchmesser von 76mm variiert:

e Lagerbreite — 25 und 34mm

e Lastfrequenz — 50 und 100H z

e Spezifische Lagerlast — 55, 75, 100 und 120M Pa
e Relatives Lagerspiel — 1.0 < < 1.4 %o

Um die vordefinierte Olférderrate von 2 Liter pro Minute einzustellen, sind entspre-
chend der Wahl des Lagerspiels 3-5 bar Olzufuhrdruck einzustellen. Fiir jeden neuen
Priiflauf wurden neue Lagerschalen verbaut und das relative Lagerspiel ¢ eingestellt;

(1/1 — absolute clearance [%O])

shell radius
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pruflauf Lagerbreite Lastfrequenz spez. Last rel. Lagerspiel T_in T_PL1 T_PL2 T_PL3 T _STLL  T_STL2 T_STL3 M_Reib
Nummer [mm [l [MPa] [*/oc Icl I'c I'c I'c I'c Icl Icl [Hm]
215 34 100 70 1.001 110 125.7 128.0 123.3 108.9 113.8 112.7 5.4
226 34 30 35 1.436 110 121.6 128.7 126.5 104.3 110.8 107.9 5.1
34 50 75 1.436 110 128.3 135.9 134.1 107.6 114.5 111.5 5.7
34 50 100 1.436 110 136.6 144.7 143.5 111.4 119.0 116.0 71
34 30 120 1.436 110 145.2 153.1 1523 115.5 1234 120.5 8.7
227 34 50 35 0.974 110 1174 123.3 1219 106.3 111.3 110.0 5.7
34 50 75 0.974 110 123.9 130.2 129.6 108.6 114.5 113.1 6.0
34 30 100 0.974 110 131.6 138.3 138.5 113.8 118.7 117.3 8.1
34 50 120 0.974 110 140.6 1474 148.1 115.0 123.8 1223 9.6
236 25 50 100 1.304 110 131.3 141.3 138.5 108.5 116.5 113.9 6.2
240 25 30 73 1.317 110 123.8 132.9 129.2 106.8 113.8 111.2 3.2
265 34 50 100 1.158 110 1333 140.1 133.0 113.5 121.7 117.9 7.0
269 34 50 75 1.079 110 126.3 132.4 131.9 109.4 117.1 113.7 5.9

Abbildung 5.6: Zusammenfassung einiger reprisentativer Priifliufe an der LP06

5.3 Messungen an der LP06 mit Einbereichsolen
verschiedener SAE-Klassen

In der folgenden Sektion wird die Herleitung motornaher Betriebsbedingungen fiir
die Versuche an der LP06 und das zugehorige Priifprogramm diskutiert. Weiters fin-
den sich Beschreibungen der Versuchsdle mit deren physikalisch-chemischen Eigen-
schaften und eine kurze Beschreibung gingiger Kennzahlen zur Charakterisierung
von Olen allgemein. Ein wichtiger Punkt ist der durchmischungsfreie Betrieb, bei
sequenziellem Test verschiedener SAE-Klassen; daher wird auch die chronologische
Abfolge des Priifprogramms duskutiert.

In Kooperation mit den Industriepartnern GE-Jenbacher, MIBA Bearing Group und
OMYV Refining and Marketing wurde ein motornahes Priifprogramm erstellt, um die
entwickelte Berechnungsmethode zur Reibungsvorhersage in Gleitlagern umfassend
durch direkten Vergleich mit Messergebnissen zu validieren.

Um die direkte Vergleichbarkeit zu gewihrleisten, sind Ahnlichkeitsbetrachtungen
zwischen J624 Grok-Gasmotor und Gleitlagerpriifmaschine LP06 anzustellen. Die
Olzufuhr in das Priiflager der LP06 und in das Hauptlager des J624 sind konstruktiv
gleich, lediglich die Lagerdimensionen sind unterschiedlich; Hauptlagerdurchmesser
dje24 = 195mm, Priifmaschinenlagerdurchmesser dypops = 76mm. Um &dhnliche Be-
dingungen zu realisieren sind folgende Parameter anzugleichen.

Die Olzufuhrdriicke zur LP06 und zum Grokmotor J624 sollen gleich sein psy 1pos =
Pzu je24 = 3.8bar, dies ergibt dhnliche Volumenstrome und gleiche Kavitationsbe-
dingungen.

Die Olzufuhrtemperatur des J624 richtet sich nach dessen Olsumpftemperatur. Ol-
temperatur und dynamische Viskositét stehen in direktem Zusammenhang, wodurch
zur realistischen Abbildung der Vorgéinge im Motor das Ol mit derselben Temperatur
in die LP06 zu férdern ist: TZU LP06 — TZU J624 — 85°
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Druckaufbau und Lagerreibung und die damit verkniipfte Lagererwdrmung sind unter
anderem iiber die Lagerumfangsgeschwindigkeit gesteuert. Um hier dhnliche Bedin-
gungen zu schaffen, sind folgende Beziehungen einzuhalten, siehe Gleichungen (5.1)
bis (5.3).

VLpPos = VJje24 (5~1)

Mitv=r-w= % - 5 ldsst sich die Umfangsgeschindigkeit v tiber den Lagerdurch-
messer D und die Winkelgeschwindigkeit w und somit iiber die Wellendrehzahl n
darstellen. Einsetzen der Beziehungen in Gleichung (5.1) und Kiirzen von 5 fiihrt

auf Gleichung (5.2)

TLpo6 - NLpPo6 = VJj624 - N j624 (5~2)
195

NP0 = Nygas - —22% = 1500 - —o = 3849Upm (5.3)
TLP06 76

Um das Gleitlager der LP06 mit derselben Umfangsgeschindigkeit zu betrieben wie
jenes des J624, muss die Welle der LP06 mit einer Drehzahl von 3849 Umdrehungen
pro Minute drehen. Das entspricht einer Umfangsgeschwindigkeit von zirka 15m/s.

Die Hohe des Druckbergs im Olfilm ist von der Lagerbelastung abhiingig. Im Grofimo-
tor ergibt sich diese aus dem Brennkammerdruck und den iiberlagerten Tragheitskraf-
ten der bewegten Kurbeltriebsbauteile. Bei 1500Upm dominieren jedoch die Lager-
krifte zufolge Brennraumdruck aus der Verbrennung. Als Vergleichsgrofe bietet sich
hier die spezifische Lagerbelastung als Quotient von maximaler Lagerkraft und pro-
jizierter Lagerfliche pgpe, = i:—j: an. Fiir das Kurbeltriebshauptlager des J624 wird
als maximale Lagerbelastung der maximale Verbrennungsdruck von py,.. = 173bar
verwendet. Multipliziert mit der Kolbenfliche als Funktion des Kolbendurchmessers

drowen €rgibt sich die maximale Lagerbelastung F,q;.

190% - 7

d%(olben il —17.3-

i = 490505 (5.4)

Fmax = Pmaz *

Als projizierte Lagerfliche des Hauptlagers dient das Produkt aus Lagerdurchmesser
dpr je24 und Lagerbreite by je24-

Aproj = dur je2a - bur je2a = 190 - 60 = 11700mm> (5.5)

Der Quotient der beiden Gréfen Fi,,, und A,,,; fiilhrt auf eine spezifische Lagerbe-
lastung des J624 Hauptlagers von zirka 42M Pa.

Um gleiche Phéanomene im LP06-Lager zu sehen, wie sie im Grofsmotorenlager auftre-

ten, sind auch die Nachgiebigkeiten der Lagerbockstrukturen mit zu beriicksichtigen.
Steifere Strukturen erzeugen spitzere Druckberge, wohingegen weiche Strukturen den
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Umschlingungswinkel stark ansteigen lassen und somit den Druckberg ebnen. Moch-
te man Phinomene der LP06 auf den Grofs-Gasmotor extrapolieren oder umlegen,
miissen diese Ahnlichkeiten mit beriicksichtigt werden. Eine genauere Untersuchung
der Strukturnachgiebigkeiten der Lagermaschine und des J624 wird in der folgenden
Sektion 5.4 ndher beschrieben.

Bei Einhaltung der oben aufgelisteten Ahnlichkeiten sind die Bedingungen in LP06-
Gleitlager sehr nahe jenen des J624. Ein auf diese Priifstandskonfiguration hin va-
lidiertes Berechnungsmodell ldsst bereits fundierte numerische Untersuchungen der
Lagerreibung des Grofsmotors zu. Méchte man Variantenstudien durchfithren, um
mogliche Reibungsreduktionspotentiale zu finden und zu bewerten, muss die Berech-
nungsmethode breitbandiger validiert werden. Zu diesem Zweck wurde ein umfang-
reicheres Priifprogramm definiert.

Da die Hauptlager des J624 einer spezifischen Lagerbelastung von zirka 42 MPa aus-
gesetzt sind, bildet diese Last die untere Grenze des Betrachtungsraums, und zwar
deshalb, weil sich zukiinftige Motorkonzepte durch stetig steigenden Zylinderdruck
auszeichnen und daher mit steigenden spezifischen Lagerbelastungen zu rechnen ist.
Zudem sind moderne LKW und PKW Lager bis 120MPa deutlich hoher belastet; eine
dahingehende Validierung ermdoglicht den spéteren fundierten Einsatz der Methode
auch auf derart hoch belastete Maschinen. Somit wird eine stufenweise Steigerung
der spezifischen Lagerbelastung von 42M Pa bis 76 M Pa vorgeschrieben.

Der Wellendurchmesser der LP06 von 76mm entspricht einem Hauptlagerdurch-
messer eines mittelschweren LKW. Um auch hier den Betrachtungsraum Richtung
LKW- und PKW-Anwendung auszudehnen, sind Variationen der Umfangsgeschwin-
digkeit, abweichend von jener des J624 mit 15m/s, durchzufiihren. Als Untergrenze
wird 8m/s fiir Niedrigdrehzahlkonzepte und Motorleerlauf, als Obergrenze 18m/s
fiir Hochdrehzahlanwendungen definiert.

Ziel dieser Messreihe war neben der erweiterten Validierung der Simulationsmethode
auch eine messtechnische Darstellung der Einfliisse verschiedener SAE-Klassen des
Motordls auf die Reibung im Gleitlager. Dafiir wurden von der OMV 5 Frischéle
(SAE10, 20, 30, 40 und 50) mit gleichem Additivpackage fiir die Vermessung in
der LP06 aufbereitet. Sinn hinter der gleichen Additivierung ist es, den chemischen
Additiveinfluss auf die resultierende Lagerreibung, z. B. durch Schichtenbildung, im
Vergleich zu anderen SAE-Klassen auszuschalten und nur den viskosimetrischen Ein-
fluss der Basisole auf die Lagerreibung zu untersuchen.

Zusammefassung der definierten Variationen fiir die umfassende Validierung der Si-
mulationsmethode:
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5.3 Messungen an der LP06 mit Einbereichsélen verschiedener SAFE-Klassen

e Druck 42M Pa, 49M Pa, 56M Pa, 63M Pa, 69M Pa und 76M Pa
e Umfangsgeschwindigkeit 8m/s bis 18m/s in zehn Stufen
e Motordle der Viskositatsklassen SAE10, 20, 30, 40 und 50

Abbildung 5.7 zeigt das Priifprogramm, welches fiir jede Versuchsélklasse durchlau-
fen wird. Gleichzeitig werden alle Messgrofsen, wie in Sektion 5.1 beschrieben, erfasst.
Zu Beginn jedes Messdurchlaufs wird ein zweistiindiger Einlauf durchgefiihrt, um den
initialen Einlaufverschleifs abzuschlieften und stabile Bedingungen zu gewéhrleisten.
Wie in Abbildung 5.7 dargestellt, durchlauft das Priifprogramm fiir jede Laststufe
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Abbildung 5.7: Priifprogramm zur Vermessung der verschiedenen SAE-Klassen an
der LP06

eine Drehzahlrampe von 2000 bis 4500 Upm (7.96 bis 17.9 m/s Umfangsgeschwin-
digkeit bei 76 mm Zapfendurchmesser), um verschiedene Umfangsgeschwindigkeiten
fiir etwaige alternative Kurbelwellendrehzahlen zu beriicksichtigen. Die Last steigert
sich dabei kontinuierlich von zirka 42 M Pa bis auf 76 M Pa. Durch den Beginn mit
geringer Last passt das Einlaufverschleifprofil der Priiflagerschale zum Lastniveau
und passt sich entsprechend der kontinuierlichen Laststeigerung stetig relativ rasch
an, ohne die Messergebnisse zu beeinflussen. Geringe Laststeigerungen gewihrleisten
ein schnelles Angleichen des Lagerschalenverschleifsprofils.
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Eine Besonderheit dieser Messreihe ist die Verfiigbarkeit mehrerer Einbereichsole
verschiedener Viskositédtsklassen fiir die LP06. Jedes dieser Einbereichsole entspricht
einem vollstandig formulierten Gasmotorendl, mit gleichem Additivgehalt. Die ein-
zelnen Olproben unterscheiden sich daher chemisch nicht voneinander. Der einzige
Unterschied ist die Rheologie. Somit kann der Einfluss verschiedener Viskositatsklas-
sen auf die Gleitlagerreibung untersucht werden, ohne stérende Einflusse unterschied-
licher Additivierungen zu haben.

Die Tabelle 5.1 zeigt die Werte einer Frischélanalyse vor den Messreihen an der
LPO06. 140o¢c und nmy99e¢ sind die gemessenen dynamischen Viskositidten bei 40°C' und
100°C; pagoc die Oldichte bei 40°C; TBN die Basenzahl, NZ die Neutralisationszahl.
Am Tabellenende sind die Additivanteile in ppm angegeben.

SAE-Klasse SAE10 | SAE20 | SAE30 | SAE40 | SAE50
Naoec [mPas| 25.62 08.13 90.64 | 139.20 | 203.80
Moo mPas| | 5.11 | 823 | 10.85 | 14.24 | 18.34
paoc [kg/m?| | 847.6 | 874.6 | 8813 | 886.4 | 891.1

TBN 5.2 5.3 5.6 5.7 6.0
NZ 0.22 0.21 0.27 0.24 0.24

Phosphor [ppm] 235 230 229 225 236
Schwefel [ppm] 838 1138 2270 2730 5300
Calzium [ppm| 1140 1150 1150 1160 1180

Zink [ppu] 989 | 208 | 287 | 280 | 204

Tabelle 5.1: Eigenschaften der Basiséle; Quelle: OMV

Abbildung 5.8 zeigt den Verlauf der dynamischen Viskositédten aller untersuchten
Schmierdle bei 40° (blau) und bei 100° (rot). Man erkennt die deutliche Abnahme
der dynamischen Viskositat von SAE50 zu SAE10 speziell bei 40°, hier reduziert sie
sich um einen Faktor von zirka 8. Bei 40° resultiert eine Reduktion der SAE-Klasse
um eine Stufe in einer Reduktion der dynamischen Viskositdt um zirka %, bei 100°
resultiert hier nur noch eine Reduktion der dynamischen Viskositdt um zirka %

Die folgende Diskussion der Ol-charakterisierenden Kennzahlen und Wirkungen von
Viskositédtsindexverbesserern ist an die Arbeit von Mortier et al. [40] angelehnt:

TBN Die Basenzahl ist ein Mass fiir den Gehalt alkalisch wirkender Zusitze im Ol
Sie beschreibt die Aufnahmekapazitit des Oles fiir die durch den Verbrennungs-
vorgang anfallenden sauren Anteile aus den Verbrennungsgasen. Die TBN wird
in mgKOH /g angegeben und damit definiert durch die Menge Kaliumhydroxid
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Abbildung 5.8: Messwerte zur dynamische Viskositat der untersuchten Motoréle bei
40°C' (blau) und 100°C (rot); Quelle: OMV

(KOH) in mg, die dem Neutralisationsvermdgen der in 1 g Ol enthaltenen alka-
lischen Wirkstoffe entspricht. Durch die sténdig aufzunehmenden S&uren und
die hohen Betriebstemperaturen nimmt die TBN im Laufe der Einsatzzeit des
Ols permanent ab. Sinkt die TBN unter 60 % des Ausgangswertes ab, kiin-
digt sich die Erschoépfung des Ols hinsichtlich seiner Siureaufnahmefihigkeit
an, und ein Olwechsel ist kurzfristig durchzufiihren.

NZ Die Neutralisationszahl/S&urezahl verindert sich durch Abbau von Oladditiven
und Oloxidation [mgKOH/g|. Sie definiert die ben&tigte Menge Kalilauge, um
die in 1 Gramm Ol enthaltenen Sduren zu neutralisieren.

Chemisch gesehen haben Ole mit geringerer SAE-Klasse Vorteile gegeniiber jenen mit
hoherer Klasse. Je geringer die SAE-Klasse, desto hoher ist die spezifische Wérme-
kapazitdt. Abbildung 5.9 zeigt, dass jedoch der Unterschied zwischen den einzelnen
SAE-Klassen eher gering ist; im Allgemeinen 0.4 —0.5%, von SAE20 auf SAE10 hin-
gegen bereits 2%. Die Temperaturabhéingigkeit der spezifischen Warmekapazitat ist
hingegen wesentlich deutlicher ausgeprigt und fiir alle SAE-Klassen zirka gleich. Zwi-
schen 0° und 175° steigt die spezifische Warmekapazitit um zirka 30% an. Heikes Ol
besitzt somit eine hohere spezifische Wirmekapazitiit als kaltes Ol, benotigt somit je
Masseneinheit mehr Warme, um eine Temperatursteigerung im Medium hervorzuru-
fen. Die Rate der Temperaturzunahme nimmt daher stdndig ab. Wirkung und Hoéhe
lokaler Warmehotspots an der Lagerschale lassen sich durch eine héhere Wérmeka-
pazitit des Ols abdimpfen, bezichungsweise ganz vermeiden. Abbildung 5.10 zeigt
die Dichte verschiedener SAE-Klassen. Obwohl die Grafik einen Abfall der Dichte
hin zu niedrigviskosen Olen darstellt, sei angemerkt, dass die Unterschiede von einer
zur nichst niedrigeren Viskositiitsklasse nur zirka 0.5% betragen. Nur der Ubergang
von SAE20 auf SAE10 bringt eine zirka 3%-ige Reduktion der Dichte mit sich. Zur
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Abbildung 5.9: Messwerte zur spezifische Warmekapazitit der untersuchten Motoro-
le bei steigender Oltemperatur; Quelle: OMV
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Abbildung 5.10: Messwerte zur Dichte der untersuchten Motordle; Quelle: OMV

Charakterisierung der Temperaturabhédngigkeit der Viskositdt von Motordlen wird
der Viskosititsindexr VI verwendet, vor allem weil dieser den direkten Vergleich ver-
schiedener Ole ermdglicht. Zur Bestimmung des VI wird die kinematische Viskositit
bei 40°C' und bei 100°C' gemessen und mit einer Referenz-Skala verglichen. Hierbei
gibt die Norm ASTM 2270 eine Tabelle vor, aus der fiir die gemessene kinematische
Viskositdt bei 100°C' die beiden Werte L und H fiir die Gleichung (5.6) auslesbar
sind. U ist gleich der gemessenen kinematische Viskositit bei 40°C; U = vggoc [40].

VI =100- (L-U)

T/ (5.6)

Die Entwicklung dieser Skala basiert auf der Festlegung des Wertes 100 fiir ein zum
damaligen Zeitpunkt aktuelles Premiumdl mit sehr geringer Temperaturabhangig-
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keit der Viskositdt und des Wertes 0 fiir ein Ol mit sehr hoher Temperaturabhin-
gigkeit der Viskositit [40]. Durch die Entwicklung stindig neuer und besserer Ole
gibt es bereits Motordle mit VI> 100, da deren Temperaturabhéngigkeit sehr gering
ist. Speziell synthetische Ole, wie die Polyalphaolefine PAO haben bereits deutlich
hohere VI-Werte als 100. Besonders in Verbrennungskraftmaschinen hat die tempe-
raturabhéingige Viskositdt Nachteile, da die Viskositdt im Kaltstart sehr hoch ist
und Reibung verursacht, hingegen bei Betriebstemperatur sehr stark abnimmt, was
sich negativ auf die Tragfahigkeit des Schmierfilms auswirken kann. Daher sind in
VKM ausschlieflich Mehrbereichséle im Einsatz, die unter Zusetzung von speziellen
langkettigen, bzw. hochmolekularen Polymeren die Viskositdt im hohen Temperatur-
bereich aufrecht erhalten sollen; diese Polymere werden auch VI-Verbesserer genannt.
Ein typischer Vertreter der Mehrbereichsole ist das SAE10W-40, dies hat im unteren
Temperaturbereich (40°C') eine SAE10 Viskositét, durch die eingesetzten Polymere
jedoch im Hochtemperaturbereich (100°C') ein Viskositdtsverhalten wie ein SAE40
Ol, ist also bei 100°C' deutlich dicker als das SAE10. Die Nachteile des Zusetzens
von Polymeren sind: Mehrbereichsole weisen eine ausgepriagte Abhdngigkeit der Vis-
kositit von der Scherrate im Schmierspalt auf; die Scherrate ist der Geschwindig-
keitsgradient im Schmierspalt. Bei hohen Scherraten beginnen sich die anfangs in
Kneuelform vorliegenden Polymerketten zu entwirren und ziehen sich in die Lange,
was einen Einbruch der Viskositdt zur Folge hat. Bei sehr hohen Scherraten geht
somit, die viskositdtssteigernde Wirkung bei hohen Temperaturen verloren und die
lokale Schmierstoffviskositét sinkt auf den Wert des Basisols; im Fall von SAE 10W-
40 auf den Wert von SAE10. Sogenannte ,Wide Viscosity Span Multigrades®, wie
SAE 10W-60 (A50) oder SAE 5W-50 (A45) haben einen grofen Polymergehalt und
somit eine hohe Scherratenabhingigkeit, da die Hochtemperatur-Viskositat von zum
Beispiel 60 sehr weit auf 10 herabfillt [40|. ,Narrow Viscosity Span Multigrades®,
wie SAE O0W-30 (A30) besitzen einen geringen Polymergehalt, sind somit nicht so
stark von der Scherrate abhiingig. Der nitige Gehalt an Polymeren zur Erzielung der
gewiinschten Wirkung ist zudem noch vom Basisol abhédngig. Herkommliche minera-
lische Ole oder Hydrocrack-Ole bendtigen eine hohe Menge an Polymeren. Synthe-
tische Ole wie Polyalphaolefine PAO oder esterbasierte Ole benétigen fiir dieselbe
Wirkung eine geringere Menge an Polymeren. Diese synthetischen Ole haben aus
der Produktion heraus bereits eine geringere Temperaturabhdngigkeit der Viskosi-
téit, besitzen daher bereits selbst eine geringe VI-Verbesserungswirkung. Somit kann
mit einer geringeren Polymermenge dieselbe Wirkung erzielt als bei mineralischen
Olen mit einer betriichtlich hoheren Menge. Zudem ist auch der Scherrateneinfluss
geringer und das Temperaturverhalten stabiler.

Es gibt eine Reihe verschiedener Polymere mit unterschiedlichen Molekulargewich-
ten die als VI-Verbesserer Verwendung finden. Das am breitesten, fiir alle Massen-
produkte wie SAE 10W-40, SAE 20W-40, etc. eingesetzte Polymer ist OCP (Ethylen-
Propylen Copolymer). Es entsteht aus der Vervielfachung von einzelnen Olefin-Ethylen-
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Propylen Bausteinen. Wirtschaftlich gesehen ist dieses Produkt ein géngiger Stan-
dard, da die Anschaffungskosten gering sind. Jedoch sind die Polymerketten nicht
sehr fest und scheren sich bereits nach geringer Belastungszeit ab; bei PKW-Motoren
ergeben sich hierfiir Standzeiten bis zirka 15.000 km, fiir Grok-Gasmotoren Betriebs-
zeiten von 2000-3000 Stunden einschlieslich kontinuierlicher Olnachfiillung. OCP Po-
lymere haben sehr hohe Molekulargewichte, weshalb sie nicht sehr gut im Basisol
gelost werden kénnen.

Ein weiterer VI-Verbesserer ist PIB (Polyisobutylen); hierbei handelt es sich um
ein hochmolekulares Polymer mit sehr hoher Festigkeit. Polymere mit hohen Fes-
tigkeiten als Widerstand gegen mechanisches Abscheren und somit Wirkungsverlust
eignen sich hervorragend fiir Getriebeanwendungen. Dem Vorteil der hohen Festigkeit
wirkt ein sehr schlechtes Tieftemperaturverhalten dieser Polymerketten entgegen.

PAMA (Polyalkylmethacrylat) ist aus vielen Acrylat-Bausteinen aufgebaut. Im Tré-
gerol wird es im Allgemeinen mit einem Masseanteil von 40 — 60% gelost. Das sehr
hohe Molekulargewicht verleiht ihm sehr gute Eigenschaften, so besitzt es ausgezeich-
netes Tieftemeraturverhalten und bleibt bis —40°C" ausreichend pumpbar. Leider ist
es in der Anschaffung teuer, wird jedoch fiir Hochleistungsole gerne eingesetzt.

SICP (Styrol-Isopren-Copolymers) wird fiir heutige moderne Hochleistungsmotorole
verwendet. Es besitzt sehr gute Tieftemperatureigenschaften, weist jedoch gleichzei-
tig auch sehr hohe Scherstabilitdt und Hochtemperaturviskositéat auf. Mit diesem Po-
lymer lassen sich ausgezeichnete HTHSV-Werte erzielen. HTHSV (High-Temperature-
High-Shear-Viscosity) ist ein von OEM vorgeschriebener Wert zur Qualitétssicherung
von Motordlen fiir deren Anwendung. Der Wert schreibt die Viskositét bei 150°C' und
einem Schergefille von 107° % fest. Ole mit einem hohen HTHSV-Wert besitzen sehr
stabile Viskositatseigenschaften unter diesen harten Bedingungen.

Eine neue Gruppe von VI-Verbesserern sind sogenannte ,Star Polymers®, sternférmi-
ge Polymere. Sie sind mit einer sehr geringen Menge von 5 — 10 Gewichtsprozent im
Trégerol gelost und sind zudem sehr gut losbar. Die Eigenschaften sind iiberragend;
sehr scherstabil, bereits bei geringer Konzentration eine hohe VI-Verbesserung, be-
einflusst die Basisolviskositdt bei tiefen Temperaturen nicht, etc. Die Marktreife ist
Gegenstand aktueller Untersuchungen.

Abbildung 5.11 zeigt den Viskositatsindex verschiedener Einbereichséle von SAE50
bis SAE10. Man erkennt einen deutlichen Anstieg des VI in Richtung niedrigviskoser
Ole (SAE50 — SAE10). Der VI von SAE10 ist im Vergleich zu SAE50 bereits um
zirka % hoher, was eine deutlich geringere Abhéngigkeit der Viskositdt von der Tem-
peratur zur Folge hat. Auch die Alterungsbestindigkeit von niedrigviskosen Olen
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Abbildung 5.11: Messwerte zum Viskositatsindex der untersuchten Motordle; Quelle:
OMV

ist deutlich besser, verglichen mit jener der hochviskosen Ole. Das bedeutet, dass
die Viskositit sich mit der Betriebszeit weniger verindert und somit die Olquali-
tit linger erhalten bleibt. Olalterung resultiert aus geringfiigigen Zerfallsprozessen,
dominant wirkt jedoch die Aufdickung des Ols. Abbildungen 5.12 und 5.13 zeigen
die prozentuelle Viskositatsanderung bei 40°C und 100°C' durch kiinstliche Alterung
des Ols, nach 48, 96, 144 und 192 Stunden thermischer Belastung mit katalytischen
Materialien, zum Beispiel Kupfer. Hier ist zu erkennen, dass niedrigviskose Ole wie
SAE10 kaum Anderungen der Viskositit durch Alterung erfahren, wohingegen dicke
Ole wie SAE40 oder SAE50 doch deutliche Anstiege verzeichnen, die im Motorbe-
trieb und vor allem auch in Simulationen zu beriicksichtigen sind.
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Abbildung 5.12: Prozentuelle Viskositatssteigerung durch kiinstliche Alterung der
Motordle; dynamische Viskositéat bei 40°C'
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Abbildung 5.13: Prozentuelle Viskositatssteigerung durch kiinstliche Alterung der
Motordle; dynamische Viskositét bei 100°C

Wie erwidhnt wurden Messungen an der Gleitlagerpriifmaschine LP06 unter ande-
rem auch mit verschiedenen Olen durchgefiihrt. Die Additivierung der einzelnen Ole
war dabei gleich, sie unterschieden sich lediglich in ihren rheoligischen Eigenschaften,
der dynamischen Viskositdt. Mochte man sequenziell verschiedene Ole in derselben
Priifmaschine laufen lassen, ist auf die Vermeidung von Durchmischung mit alten Ol-
resten in der Priifmaschine zu achten. Die Standardtests bei MIBA werden mit einem
speziell formulierten, stark zinkhéltigen SAE10 Einbereichsol durchgefiihrt. Um nun
Vermischungen mit den OMV-Olen zu vermeiden, ist eine umfassende Demomtage,
Reinigung und Spiilung der Maschine nétig. Wiirden Reste des MIBA-Ols mit dem
OMV-OI vermischt, kiime es zu einer Anhebung des Zinkgehalts und somit zu einer
starkeren ZDDP-Bildung, was den Grenzreibbeiwert bei Mischreibung modifiziert,
wodurch die Vergleichbarkeit der einzelnen Versuche untereinander nicht mehr gege-
ben ist. Zudem senkt die Vermischung von SAE50 mit SAE40 die Viskositit messbar
ab.

Um derartige Vermischungseffekte durch geringe Restélmengen in der Maschine zu
vermeiden wurde eine spezielle Priifreihenfolge festgelegt.

Reihenfolge der Versuche in der LP06:

e SAE10 MIBA -> Ausgangssituation

e SAE10 OMYV -> Spiilen der Maschine

SAES0 OMV -> Testen der Vermischung und Additivgehélter

SAE40 OMV

SAE30 OMV

e SAE20 OMV
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e SAE10 OMV -> Olanalysen mit vorheriger Messung vergleichen

e SAE40 OMV -> Verdiinnung des SAE40 durch zuvor verwendetes SAE10 prii-
fen

Ausgehend von der letzten Messung an der LP06 mit MIBA-SAE10 wird die Maschi-
ne mit OMV-SAE10 befiillt und zur Spiilung damit betrieben. Etwaige Olreste wer-
den dabei aufgenommen, wobei speziell die Additive des MIBA-Ols aus der Maschine
verschwinden und nachfolgende Messungen nicht chemisch beeinflussen. In weiterer
Folge werden nach erneuter Demontage und Entleerung der 6lfiihrenden Bauteile die
verschiedenen SAE-Klassen von 50 bis 10 sequenziell vermessen. Wihrend und am
Ende der Messungen werden Olproben entnommen, um die Qualititskonstanz des
Ols und somit auch die Vergleichbarkeit der Ergebnisse zu gewiihrleisten. Am Ende
der Messreihe wurde noch einmal ein Test mit SAE40 durchgefiihrt, um Einfliisse
des zuvor vermessenen SAE10 auf die nachfolgende Messung zu priifen.

Zur Absicherung der Ergebnisse auf Reproduzierbarkeit, wurden fiir jedes Ol min-
destens 3 Messldufe unter gleichen Bedingungen durchgefiihrt.

5.4 Untersuchungen zum Einfluss der
Strukturelastizitit von Pleuel und Lagerschale
auf die Vorgange im Gleitlager

Die folgende Sektion beschreibt den rechnerischen Vergleich der Vorginge im Gleit-
lager der LP06 gegeniiber dem Grof-Gasmotor. Es wird die Frage behandelt, ob
Ergebnisse der LP06 direkt auf den Grok-Gasmotor iibertragbar sind. Dabei wird
eine Methode beschrieben, die eine einfache Charakterisierung der Strukturnachgie-
bigkeit von Gleitlagern in Abhéngigkeit der dahinter liegenden Struktur ermdéglicht;
diese Untersuchungen bilden die Basis fiir anschliefende Ahnlichkeitsbetrachtungen.
Wie in Sektion 5.2 erwéhnt, dient die Gleitlagerpriifmaschine in ihrer urspriinglichen
Funktion der Freigabe neuer Lagermaterialien, Lagerformen, Beschichtungen, etc.
durch Zerstorungstests. Halten die Lager einer bestimmten Belastung eine vorgege-
bene Zeit Stand, sind sie fiir den Einsatz in Motoren freigegeben. Nun unterscheidet
sich der Aufbau der LP06 und des J624 Grofs--Gasmotors doch deutlich in Aufbau und
Bauteilabmessungen, wie in Abbildung 5.14 zu erkennen ist. In der LP06 kénnen La-
gerschalen bis max. 76mm Durchmesser verbaut und getestet werden, im J624 sind
jedoch Pleuellager mit Durchmesser 175mm und Hauptlager mit 195mm verbaut.
Daher ist es nicht moglich, dieselben Lagerschalen zu testen, wie sie im J624 verbaut
sind, denn dort sind dhnliche Schalen im Einsatz. Freigaben fiir Motor-Gleitlager,
im Speziellen fiir die Anwendung in diesem Grofmotor, passieren jedoch mit der
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@ GE Jenbacher

Abbildung 5.14: Darstellung der Interaktion von Motor und Priifmaschine im Ent-
wicklungsprozes; Freigabe der Gleitlager fiir den Motorbetrieb unter
Riickmeldung von aktuellen Belastungsprofilen, Schmierélkonditio-
nen und Schadensmechanismen im Betrieb

Gleitlagerpriifmaschine. Es stellt sich somit die Frage, ob die Kenngréfsen der Lage-
rauslegungskriterien an Priifmaschine und Motor in vergleichbarer Weise erkennbar
sind. Beispiele typischer Lagerauslegungskriterien sind:

e Minimalspalt h,,;,

e Umschlingungswinkel a

e Maximaldruck pj,qz

e Hydrodynamische Druckverteilung
e Reibleistung — Festkorperkontakt

Die Lagerpriifmaschine LP06 verwendet zwar in Durchmesser und Breite skalierte La-
gerschalen, Aufbau, Materialien und Oberflichenrauigkeiten sind jedoch gleich mit
den Lagerschalen des J624. Dies ist eine logische Folge der Herstellung der Priifla-
gerschalen. Diese werden aus derselben Produktionsreihe wie die J624 Lagerschalen
hergestellt, lediglich die Lagerschalendimensionen sind an die LP06 angepasst. Zur
besseren Vergleichbarkeit der Ergebnisse besitzt auch die Priifwelle eine der Mo-
torkurbelwelle geometrisch dhnliche Oberflichenrauigkeit, was zur Folge hat, dass
sowohl bei der LP06 als auch beim J624 bei gleicher minimaler Schmierspalthche
hmin beginnender Festkérperkontakt zu erkennen ist.

Im giinstigsten Fall tragt das Gleitlager eine externe Belastung, z.B. Ziindkraft, rein
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durch den aufgebauten hydrodynamischen Druck; die Integration des Druckberges
iiber die mit Ol gefiillte Lagerfliche fiihrt auf die Reaktionskraft, die mit der exter-
nen Belastung im Gleichgewicht steht. Einfach betrachtet bildet somit die Definition
einer spezifischen Lagerbelastung als Quotient von maximaler externer Kraft und
projizierter Lagerfliche eine geeignete Grofe, um &dhnliche Belastungszustédnde zu
generieren. Fiir gleiche Belastung zweier geometrisch unterschiedlicher Lager sind
somit gleiche spezifische Lagerbelastungen vorzugeben.

Als Umschlingungswinkel a wird jener Bereich definiert, iiber den sich der Druckberg
erstreckt. Dieser Wert steht in direktem Zusammenhang mit der Nachgiebigkeit der
dahinter liegenden Struktur.

Um sinnvoll priifen zu kénnen, bzw. die Priifergebnisse im Anschluss an die Messun-
gen auf den Motor iiberfiihren zu kénnen, sind dhnliche Bedingungen im Priifma-
schinenlager und im motorischen Gleitlager zu realisieren.

Die folgenden Simulationsergebnisse sollen zeigen, dass unter dhnlichen Lastbedin-
gungen in der aktuellen Konfiguration der LP06 noch deutliche Unterschiede in den
genannten Lagerauslegungsgrdfsen existieren. Abbildung 5.15 zeigt die Grofenver-
héiltnisse des Motor-Gleitlagers und des Priifmaschinengleitlagers. Von der Form-

134 mm

T

Breite:
68 mm

239mm

176mm

Abbildung 5.15: Darstellung der Grofenverhéltnisse von LP06 Priifpleuel (links) und
Pleuel des J624 Grof-Gasmotors (rechts); daraus folgende Unter-
schiede in der Steifigkeitsverteilung der Strukturen beeinflussen die
Phénomene im Gleitlager

gebung her ist das Motorpleuel, wegen der Forderung moglichst geringer bewegter
Massen im Kurbeltrieb, deutlich nachgiebiger aufgebaut als das massive, blockartige
Priifmaschinenpleuel. Durch den enormen Gréfsenunterschied ist jedoch das Motor-
pleuel lokal steifer als das Priifmaschinenpleuel. Auch die Nachgiebigkeitsverteilung
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Kapitel 5 Validierung der Simulationsmethode

der beiden Strukturen, sowohl in axialer als auch in Umfangsrichtung unterscheidet
sich deutlich, was in den Ergebnissen der vergleichenden Berechnungen zu sehen ist.
Abbildung 5.16 zeigt die berechnete hydrodynamische Druckverteilung in Auf- und
Kreuzriss vom Priifpleuellager (links) und vom grofsen Pleuelauge des Motors (rechts).
Die weiften Linien kennzeichnen den Umschlingungswinkel als jenen Bereich, in dem
der hydrodynamische Druck grofser als der Umgebungsdruck ist. Er ist, wie bereits er-
wahnt, eine Funktion der radialen Steifigkeitsverteilung der Lagerschalen- und Pleuel-
struktur. Als Hochdruckbereich oder Hauptlastzone ldsst sich jener Raum des Lagers
bezeichnen, wo der hydrodynamische Druck am hochsten ist, dieser ist in Abbildung
5.16 mit roten Linien an beiden Lagern markiert. Wie erwartet zeigen sich trotz ahnli-

Priifmaschine Motor

Abbildung 5.16: Berechnete hydrodynamische Druckverteilung in Auf- und Kreuz-
riss des Priifpleuels der LP06 (links) und des Pleuels J624 Grof-
Gasmotors (rechts)

cher Belastung und rheologischer Randbedingungen deutlich unterschiedliche Druck-
berge. Das durch kleinere Abmessungen nachgiebigere Priifmaschinenpleuel fiihrt zu
einem sehr stetigen Druckberg mit grofem Umschlingungswinkel und einer breiten
Hauptlastzone auch in axialer Richtung. Beim Motorpleuellager ist der resultieren-
de Druckberg ein Spiegelbild seiner strukturellen Elastizitatsverteilung in Umfang-
und Axialrichtung. Der Pleuelschaft verringert lokal sehr stark die Strukturnachgie-
bigkeit, wobei gleichzeitig die sehr schlanke Reststruktur eine vergleichsweise hohe
Nachgiebigkeit aufweist. Dies fiihrt zur Konzentration des Druckbergs in der steifen
Zone des Pleuelschafts, da die Reststruktur unter dem auftretenden hydrodynami-
schen Druck elastisch stark nachgibt und somit der Druck lokal abfillt. Ein kleiner
Umschlingungswinkel und eine sowohl in Umfangsrichtung als auch axial, sehr kon-
zentrierte Hauptlastzone ist die Folge.

Unterschiede in der Druckverteilung kénnen zu voneinander abweichenden Festkor-
perkontaktdruckverteilungen fiihren. Abbildung 5.17 zeigt die beiden zu den hydro-
dynamischen Druckverteilungen aus Abbildung 5.16 gehorigen Festkorperkontakt-
druckverteilungen; die Bereiche mit Festkorperkontakt zwischen Welle und Lager-

108



5.4 Untersuchungen zum FEinfluss der Einfluss der Strukturelastizitit

schale sind mit roten Ellipsen gekennzeichnet. Auch hier lassen sich trotz im Mittel
gleicher minimaler Schmierspalthéhen Unterschiede in Betrag und Verteilung erken-
nen. Festkorperkontakt tritt im Priifmaschinenlager, Abbildung 5.17 links, nur an
den Schalenkanten mit geringer Intensitdt auf. Die Verlagerung des Kontaktbereichs
von der Vertikalen weg entsteht durch die drehzahl- und lastproportionale Zapfen-
verschiebung. Das Motorpleuelgleitlager, Abbildung 5.17 rechts, hat zusétzlich zum
Kantenkontakt (rote Ellipsen) noch einen flachigen Kontaktbereich (orange Ellipsen)
direkt unterhalb des steifen Pleuelschafts. Somit zeigt sich, dass die Nachgiebigkeit

Prifmaschine Motor
sperity—Contact-Pressure [MPa]

sperity-Contact-Pressure [MPa

Bearing Width
Bearing Width

270 360

180 180
Shell Angle(deg) Shell Angle(deg)

Abbildung 5.17: Darstellung der Festkorperkontaktbereiche an den abgewiélzten La-
gerschalen von LP06 (links) und Motor (rechts). Die beigestellte
Farbskala kennzeichnet Bereiche ohne Festkorperkontakt mit Dun-
kelblau. Je hoher der Betrag des Festkdrperkontaktdrucks p,, desto
weiter geht die Farbung zu Rot hin. Die roten Ellipsen kennzeich-
nen Bereiche mit Festkorperkontakt an den Lagerschalenkanten zwi-
schen Welle und Lagerschale. An der Priifmaschine (links) findet rei-
nes Kantentragen statt; am Motor (rechts) sicht man einen breiteren
Bereich des Kantentragens zufolge der elastischen Bundstruktur des
Pleuels und einen mittig liegenden Tragbereich (orange Ellipse) her-
vorgerufen durch den steifen Pleuelschaft.

der Pleuelstruktur einen signifikanten Einfluss auf die Vorginge im Gleitlager hat.
Direkte Vergleiche zwischen LP06 und J624 Pleuellagern sind somit nicht zuldssig.
Deshalb folgen detailliertere Untersuchungen in der Sektion 5.5.

Neben den bereits aufgezihlten Ahnlichkeitsgrohen, stellt die radiale Nachgiebigkeit
der Lagerstruktur eine wichtige Groke dar, um gleiche Bedingungen fiir Gleitlager
herzustellen. Dies erfordert die Entwicklung einer Methode zur einfachen Darstellung
der radialen Nachgiebigkeit der Gleitlagerstrukturen von LP06 und J624.
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Kapitel 5 Validierung der Simulationsmethode

Im Speziellen mochte man hier die Steifigkeitseigenschaften einer geometrisch kom-
plexen Struktur, wie ein Pleuel einer Hubkolbenmaschine, auf die Lagerschalenober-
fliche reduzieren und diese dann in einem ebenen Plot darstellen und mit anderen
vergleichen. Fiir allgemein giiltige und einfache Anwendungen bietet sich hier die
Methode der statischen Kondensation an.

Ausgangspunkt fiir die statische Kondensation ist die allgemeine statische Kraft-
Verschiebungsbeziehung. K -g = F, mit K als Steifigkeitsmatrix, ¢ als Spaltenvektor
der generalisierten Koordinaten und F als Vektor der externen Belastungen. Durch
Einteilung der Komponenten des Vektors der generalisierten Koordinaten in ,, Retas-
ned DOF* q, und ,,Internal DOF* 4, lasst sich ¢ neu sortieren.

2]

Durch die Umformung in Gleichung (5.8) lassen sich die ,, Retained DOF* g explizit
ausdriicken.

9, =Gy, " 4, (5.8)

G o 18t hierbei die Transformations-Matrix und beschreibt den Zusammenhang zwi-
schen ,,Retained DOF* und ,,Internal DOF". Sie errechnet sich aus der Steifigkeits-
matrix K. Angewandt auf die Massen- und Steifigkeitsmatrix der allemeinen Be-
wegungsgleichung elastischer Systeme reduziert die Transformationsmatrix G o die
Ordnung des Gleichungssystems, wodurch nur noch die ,, Retained DOF* g, im Sys-
tem bleiben. Massen und Steifigkeitseigenschaften der Gesamtstruktur sind somit in
die ,,Retained DOF* kondensiert. Da bei der Methode der statischen Kondensation
keinerlei vereinfachende Annahmen getroffen wurden, ist das reduzierte System eine
exakte Abbildung des Gesamtsystems. Statische Berechnungen mit dem reduzierten
System fiihren somit zu denselben Ergebnissen wie im Gesamtsystem.

Als Mak fiir die radiale Steifigkeitsverteilung werden die Diagonalelemente der re-
duzierte Steifigkeitsmatrix herangezogen.

red =0t '

=

T
-G, (5.9)
Durch Auslesen der Werte, referenzieren zum jeweiligen Freiheitsgrad und plotten
auf einer Ebene, als Reprisentation der abgewilzten Lagerschalenoberfliche, 1asst
sich die radiale Steifigkeitsverteilung einer Gleitlagerstruktur grafisch darstellen.

Abbildung 5.18 zeigt einen Testkorper zum Beschreiben der Vorgehensweise und
zur Verdeutlichung der Vorgdnge. Der Testkorper ist in erster Ndherung einem La-
gerbock dhnlich, besitzt einen kreisférmigen Oberteil, einen blockférmigen Unterteil
und eine angedeutete Gleitlagerschalenoberfliche. Gemaft dem Ziel, die Steifigkeits-
eigenschaften dieser Struktur auf die Lagerschalenoberflichenknoten zu reduzieren,
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5.4 Untersuchungen zum FEinfluss der Einfluss der Strukturelastizitit

repriasentieren die in rot gekennzeichneten Knoten die ,,Retained DOF* q,- Alle wei-
teren, nicht markierten Knoten werden entfernt und bilden die Spaltenmatrlx 4,

Da die radiale Steifigkeitsverteilung der Lagerschalenoberfliche an einer abgewalzten
Ebene dargestellt wird, ist ein Ausgangspunkt der Winkelzihlung zu definieren, hier
0° an der vertikalen Achse. In Abbildung 5.19 ist die radiale Steifigkeitsverteilung, be-

Abbildung 5.18: Probekorper zur Berechnung und Darstellung der radialen Nachgie-
bigkeitsverteilung der Innenfliche; hier mit roten Punkten markiert

ziehungsweise nach Invertierung der reduzierten Steifigkeitsmatrix, die radiale Nach-
giebigkeitsverteilung fiir den Kérper aus Abbildung 5.18 im bereits abgewalzten Zu-
stand dargestellt. In der Flachendarstellung der gesamten Lageroberfliche lassen sich
die formbedingten Nachgiebigkeitsunterschiede nicht einfach auslesen, weil die Nach-
giebigkeit der Randknoten sehr grofs ist gegeniiber den innenliegenden Knoten. Ein
Knoten in der Mittelebene der Lageroberfliche besitzt in axialer Richtung betrach-
tet zwei Nachbarknoten und somit an beiden Seiten angrenzendes Material, welche
die Nachgiebigkeit gering halt. Ein Knoten am Lagerschalenrand stellt jedoch einen
speziellen Punkt dar, denn dieser besitzt nur einen angrenzenden Bereich mit stiit-
zendem Material. Die dort berechnete Nachgiebigkeit ist daher deutlich hoher, wie in
Abbildung 5.19 zu sehen ist. Allgemein ist auch erkennbar, dass die Nachgiebigkeit
vom Lagerschalenzentrum zu den Rédndern hin kontinuierlich abnimmt, jedoch eher
in kleinen Schritten verglichen mit dem Rand. Um nun die Plausibilitit der berechne-
ten Ergebnisse zu priifen, wurden zwei Prinzipmodelle miteinander verglichen. Wie in
Abbildung 5.20 in den kleinen Bildern zu sehen, wird der Vergleich zwischen einem
Rohrstiick (oben rechts) und dem bereits beschriebenen Lagerbock (unten rechts)
angestellt. Der Lagerbock ist dabei jedoch eine Modifikation des Rohrstiicks dahin-
gehend, als dass die Geometrie der oberen Hélfte in beiden Fillen identisch ist. Das
soll fiir die radiale Nachgiebigkeit der Struktur der oberen Hélfte identische Ergeb-
nisse bringen, lediglich die berechneten Nachgiebigkeiten der unteren Hilfte sollen
voneinander abweichen. Das soll beweisen, dass Ergebnisse verschiedener Strukturen
untereinander vergleichbar sind. Ziel der Methode ist es auch die radialen Nach-
giebigkeitsverteilungen von LP06-Pleuel und J624-Pleuel miteinander vergleichen zu
konnen.

111



Kapitel 5 Validierung der Simulationsmethode

Darstellung der Nachgiebigkeiten

wane] Steigérung der
.1 radiale Nachgiebigkeit

&0 —
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¢ e W o oM
Breite [mm)]

Abbildung 5.19: Darstellung der radialen Nachgiebigkeitsverteilung der Innenfléche
in Umfangs- und Breitenrichtung fiir den Kérper aus Abbildung 5.18
in abgewalzter Form

Die in Abbildung 5.20 dargestellten Ergebnisse zeigen jeweils die radiale Nachgie-
bigkeitsverteilung fiir einen Querschnitt im axialen Zentrum des Lagers bei halber
Lagerbreite. Man erkennt die erwartete Ubereinstimmung der Betrige der radialen
Nachgiebigkeit im Bereich der oberen Hélfte der Strukturen. Der Kantensprung bei
90° und bei 270° ergibt durch die lokal hoheren Widerstandsmomente einen deut-
lichen Einbruch der radialen Nachgiebigkeit, der auch einen Einfluss auf die noch
identischen Bereiche der oberen Hélfte aufweist. Im Bereich 45° und 315° besitzt die
Lagerbockstruktur die grofste radiale Ausdehnung, was zum Minimum der radialen
Nachgiebigkeit an diesem Punkt fiihrt. Zum Winkel 0° beziehungsweise 360° hin wird
die radiale Ausdehnung der Struktur wieder geringer, was den erneuten Anstieg er-
klart. Auf Basis der gezeigten Ergebnisse kann man zusammenfassend sagen, dass
die Vergleichbarkeit von berechneten Ergebnissen verschiedener Pleuel- und Lager-
bockstrukturen gegeben ist; die Methode somit fiir die Anwendung zum Vergleich der
radialen Nachgiebigkeitsverteilung von LP06- und J624-Pleuel zur Verfiigung steht.
Der Vorteil dieser einfach zuganglichen und hinsichtlich Rechenzeit sehr effiziente
Methode ldsst sich auf alle beliebige Strukturen mit modellierten Radialgleitlager-
schalen anwenden.

Zur Anwendung auf die in Abbildung 5.15 gezeigten Pleuel der LP06 und des J624
wurden auch diese entsprechend der oben beschriebenen Methode statisch konden-
siert und deren radiale Nachgiebigkeitsverteilung in grafischer Form dargestellt. Ab-
bildungen 5.21 und 5.22 zeigen die Ergebnisse der berechneten Nachgiebigkeitsver-
teilung an bestimmten axialen Querschnitten; deren Position ist in der zugehorigen
Legende angegeben. Das Priifmaschinenpleuel der LP06 ist im Aufriss und Kreuzriss
symmetrisch aufgebaut, siehe Abbildung 5.15. Von unten stoft zentral eine Olzu-
fuhrbohrung direkt an den Lagerschalenriicken, zudem sind zur Montage des unten
liegenden Lagerbiigels an die Pleuelstruktur links und rechts der Lagerschale Boh-
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Vergleich Nachgiebigkeiten - Zylinder/Sprung
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Abbildung 5.20: Gegeniiberstellung der radialen Nachgiebigkeitsverteilung der Mit-
telebene zweier Korper mit gleicher Innenflichen. Fiir beide Korper
sind die Nachgiebigkeitsverlaufe qualitativ im Vorhinein bekannt,
somit eignen sind diese fiir Grundsatzuntersuchungen und zum Zei-
gen der Methodenqualitét

rungen fiir die Schraubenfiihrung vorhanden. Durch den axial symmetrischen Aufbau
siecht man auch in den Ergebnissen fiir das LP06-Pleuel in Abbildung 5.21 eine zu den
Lagerschalenrdndern hin ansteigende Nachgiebigkeit. Zudem sind die strukturschwa-
chenden Bohrungen der Schraubenfiihrungen und der Olzufuhrbohrung deutlich zu
erkennen. Die Nachgiebigkeitsverteilung ist wie der Pleuelaufbau sehr symmetrisch.

Im Vergleich dazu zeigt die Nachgiebigkeitsverteilung des J624-Pleuels keinerlei
Symmetrien. Jedoch lassen sich auch hier die einzelnen Strukturbereiche anhand
der dargestellten Nachgiebigkeitsverlaufe sehr gut wiederfinden. Das J624-Pleuel hat
axial gesehen links einen stirkeren Bund als auf der rechten Seite, was die axial unter-
schiedlichen Nachgiebigkeitsniveaus erklirt. Zum anderen sind die massiven Struk-
turen der Schraubenaufnahme deutlich erkennbar.

Absolut gesehen ist das LP06-Pleuel deutlich nachgiebiger als das J624-Pleuel.
Das ist auf die bereits beschriebenen Grofkenunterschiede zuriickzufithren. Das J624-
Pleuel hat auf Grund seiner Grofe lokal hohere Widerstandsmomente als das LP06-

Pleuel, ist daher auch deutlich steifer; also weniger nachgiebig.

Die einfiihrenden Ahnlichkeitsiiberlegungen haben gezeigt, dass #hnliche radiale
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Pleuel-Prufmaschine
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Abbildung 5.21: Darstellung der radialen Nachgiebigkeitsverteilung der Lager-

schalenoberfliche des Priifpleuels der LP06 an verschiedenen
Querschnitten.
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Abbildung 5.22: Darstellung der radialen Nachgiebigkeitsverteilung der Lagerscha-

lenoberfliche des Motorpleuels des Grofs-Gasmotors an verschiede-
nen Querschnitten.
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Abbildung 5.23: Gegeniiberstellung der absoluten radialen Nachgiebigkeitsverteilung
der Lagerschalenoberfliche von Priifpleuel und Motorpleuel

Nachgiebigkeitsverteilungen der Lagerstrukturen fiir die Vergleichbarkeit von Priif-
standsergebnissen und Vorgéngen im Motor sehr wichtig sind. Stimmen die Vertei-
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lungen nicht {iberein, kann sich nicht derselbe Druckbergverlauf einstellen. Auch die
elastischen Deformationen unter Druck weichen so stark voneinander ab, dass sie nie
auf vergleichbare Ergebnisse auch hinsichtlich Festkorperkontaktanteil wihrend eines
Zyklus fiihren kénnen.

Aus den oben gezeigten Ergebnissen kann somit abgeleitet werden, dass die Nachgie-
bigkeitsverteilungen von LP06-Pleuel und J624-Pleuel nicht {ibereinstimmen und eine
direkte Ubertragbarkeit von gemessenen Ergebnissen vom Priifstand auf den Motor
nicht zulissig ist. Um diesen Umstand zu eliminieren und die direkte Ubertragharkeit
von Ergebnissen zu ermoglichen, ist ein Angleich der radialen Nachgiebigkeitsvertei-
lung des LP06-Pleuels an die Verteilung des J624-Pleuels erforderlich.

Im Folgenden wird der Versuch beschrieben, eine allgemein giiltige und effiziente
Methode zu entwickeln, mit der es moglich ist, die radiale Nachgiebigkeitsverteilung
des LP06-Pleuels durch mechanische Bearbeitung an jede beliebige Lagerstruktur-
form von Verbrennungskraftmaschinen anzupassen.

5.5 Ahnlichkeitsbetrachtungen

Wie bereits in der vorangegangenen Sektion 5.4 beschrieben, existieren geometri-
sche Abweichungen zwischen dem Priifpleuel der LP06 und den Lagerstrukturen des
Grofs-Gasmotors, sieche Abbildung 5.15; Pleuel-, Hauptlager. Diese geometrischen
Abweichungen bedingen Unterschiede in den radialen Nachgiebigkeitsverteilungen
der Lagerschalen, was wiederum Form, Hohe und Verteilung der hydrodynamischen
Druckberge beeinflusst, sieche Abbildung 5.16.

Die folgende Sektion diskutiert den Versuch der Entwicklung einer einfachen, effizi-
enten Methode, basierend auf den Grundlagen der FEM, die zum Ziel, hat die radiale
Nachgiebigkeitsverteilung des LP06 Priifpleuels an jene einer beliebigen Motorgleit-
lagerstruktur anzupassen, um im Priifbetrieb moglichst realitdtsnahe Bedingungen
nachzustellen. Fiir die folgenden Uberlegungen wird auf die Arbeiten von Bathe [§]
und Burnett [12] verwiesen.

Lagerschale und Pleuelstruktur der LP06 und des Grof-Gasmotors haben nicht nur
unterschiedliche Dimensionen, sondern auch voneinander abweichende Krafteinlei-
tungspunkte. Beim Motorpleuel wird die Belastung zentral vom Kolben iiber den
Kolbenbolzen iiber das kleine Pleuelauge in die Pleuelstruktur geleitet, siehe Abbil-
dung 5.24 links, wohingegen beim Priifpleuel die Belastung iiber zwei am Hydrau-
likzylinder befestigte Schrauben eingeleitet wird, sieche Abbildung 5.24 rechts. Diese
Randbedingungen sind jedoch fix und fiir den Angleich der Strukturen zur Realisie-
rung ahnlicher radialer Nachgiebigkeitsverteilungen zu beriicksichtigen; sonst wére
die Priifpleuelstruktur im Grenziibergang ein exaktes Abbild der Motorpleuelstruk-
tur, um gleiche radiale Nachgiebigkeiten zu realisieren.
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Abbildung 5.24: Darstellung der Krafteinleitungspunkte am Motorpleuel (links) und
am Priifpleuel der LP06 (rechts)

Der hydrodynamische Druck im Gleitlager wirkt direkt auf die Lagerschalenoberfla-
che und erzeugt dort lokale elastische Deformationen. Gleiches gilt sowohl am Real-
bauteil als auch im Berechnungsmodell; relevant fiir die elastischen Deformationen
ist somit die Steifigkeitsverteilung an der Lagerschalenoberfliche bedingt durch die
dahinter liegende Struktur. Dies erlaubt die statische Kondensation der Steifigkeits-
eigenschaften der Gesamtstruktur des Pleuels auf die Lagerschalenoberfliche, um auf
eine neutral vergleichbare Form zu kommen, siehe auch Sektion 5.4. Die reduzierte
Steifigkeitsmatrix des verbleibenden Zylinders ist somit eine akkurate und in ihrer
Form einfache Abbildung der Steifigkeit der Gesamtstruktur, siche Abbildung 5.25
(links). Schafft man eine Transformation vom Zylinder der Motorpleuellagerschale
auf den Zylinder der Priifpleuellagerschale, ergibt sich die Zielnachgiebigkeitsvertei-
lung fiir die Priifpleuelstruktur, sieche Abbildung 5.25 von links nach rechts. Anhand
dieser Zielnachgiebigkeitsverteilung an der Lagerschalenoberfliche ldsst sich die da-
hinter liegende Struktur des Priifpleuels verindern, bis die Zielwerte erreicht sind. Die
Zielfunktion ist somit der Unterschied des Verschiebungsfeldes der beiden Zylinder,
siehe Abbildung 5.25. Unter Anwendung einer geeigneten Methode zur Topologie-
optimierung kann die Priifpleuelstruktur entsprechend angepasst werden. Dies ist
jedoch nicht mehr Teil dieser Dissertation und wird in einer weiterfiithrenden Arbeit
untersucht.

Fiir die Validierung der Methode zur zuverldssigen Berechnung der Reibung in Ra-
dialgleitlagern stellt dies jedoch keine Einschrankung dar.
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Abbildung 5.25: Darstellung der Reduktion der Steifigkeitsinformationen der Ge-
samtstruktur des Motorpleuels (links) auf einen représentativen Zy-
linder, das heifst Transformation der Steifigkeitsverteilung auf einen
topologisch gleichen Zylinder mit anderen Abmessungen. Annéhe-
rung der Priifpleuelstruktur (rechts), unter Beriicksichtigung der
Randbedingungen zur Krafteinleitung, auf die transformierte Ziel-
steifigkeitsverteilung des reprisentativen Zylinders.

5.6 Entwicklung von Modellierungs- und
Simulationsvorschriften zur zuverldssigen

Reibungsberechnung in Radialgleitlagern mit
Hilfe der LP06

Die folgende Sektion beschreibt im Detail den Aufbau des Berechnungsmodells der
LP06 in einem elastischen Mehrkorperprogramm mit Elasto-Hydrodynamik zur Ab-
bildung der Gleitlager. Zudem werden Hintergrund und Bedatung des Kontaktmo-
dells, des Olmodells, des Lagerschalenverschleifprofils und des Modells zur Bestim-
mung der globalen Oltemperatur im Schmierspalt beschrieben. Der Kern dieser Sek-
tion ist die umfassende Validierung der entwickelten Methode zur Berechnung der
Reibung in Gleitlagern durch direkten Vergleich der Berechnungsergebnisse mit Mes-
sergebnissen der LP06. Auf Basis der validierten Methode lassen sich beliebige Motor-
Gleitlager, wie jenes des Grof-Gasmotors, berechnen und untersuchen.
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5.6.1 Modellaufbau

Um die Simulationsergebnisse direkt mit Messergebnissen vergleichen zu koénnen,
wird die LP06 virtuell abgebildet; die verwendete kommerzielle Software ist AVL
Excite Power Unit. Wie in Abbildung 5.26 zu sehen, beriicksichtigt das Modell die
beiden Stiitzlagerbocke, das Priifpleuel mit Krafteinleitungspunkten und die Priif-
welle; alle verwendeten Teile sind elastisch. Der Modellaufbau umfasst neben dem
Priifpleuel auch die beiden Stiitzlagerbocke, da an der Priifmaschine auch das inte-
grale Reibmoment aller 3 Lager gemessen wird.

Um die Bauteilelastizititen im Modell zu beriicksichtigen, werden Stiitzlagerbé-

R
Fuehrung

AxialThrust_front AxialThrust_rear
EHD2
Stuetzlager 1

Lagerbock_1 Lagerbock_2

Abbildung 5.26: Aufbau des MKS Modells der LP06 [51]

cke und das Priifpleuel mit finiten Elementen vernetzt und mittels statischer und
modaler Reduktionsverfahren fiir die Verwendung im elastischen Mehrkorpersystem
der Priifmaschine vorbereitet. Mit den hier verwendeten Reduktionsverfahren werden
Massen- und Steifigkeitsinformationen des Gesamtkorpers auf die Interface-Nodes re-
duziert. Somit stehen im Berechnungsmodell die Lagerschalenknoten zur Verfiigung,
um die Olfilminteraktion mit der Schalenoberfliche zu realisieren.

Abbildung 5.27 zeigt das finite Elemente Modell des Priifpleuels (links) und der
Priiflagerschale mit dargestellter Olnut (rechts). Wie bereits bei der Beschreibung
der Gleitlagerpriifmaschine erwihnt, erfolgt die Olzufuhr in jedes der drei Gleitlager
dhnlich wie in Kurbelwellenhauptlagern iiber eine 180° Olnut in der unbelasteten La-
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Abbildung 5.27: FE-Modelle von Priifpleuel und Priiflagerschale

gerschalenhélfte, siche Abbildung 5.27 rechts. Hierfiir sind in der Pleuel- und Stiitzla-
gerstruktur entsprechende Olnuten eingefrist, die gespeist von der Olzufuhrbohrung
das Ol iiber die Lagerschalennut in den Schmierspalt fordern. Der hinter der Lager-
schale liegende mit Ol gefiillte Raum weist jedoch nicht mehr dieselbe Steifigkeit auf
wie das Restpleuel. Die Elastizitiit des Ols in der Olnut wird im FE-Modell durch
Elemente geringerer Steifigkeit dargestellt. Somit kann die lokal geringere Schalen-
steifigkeit beriicksichtigt werden, die vor allem bei EHD-Berechnungen eine grofie
Rolle spielt.

Um Lasten auf das Priifpleuel aufzubringen sind die Knoten der Fiihrungsflichen je-
weils mit einem Zentralknoten verbunden, der auch im reduzierten System bestehen
bleibt ,fixed DOF*, siehe Abbildung 5.27 links. Der mit , Retained DOF* gekenn-
zeichnete Bereich bildet die Lagerschalenoberfliche, auf deren Knoten die Bauteilei-
genschaften kondensiert sind.

Auch die Stiitzlagerbocke sind als FE-Modelle realisiert und werden so dem Kon-
densierungsprozess zugefiihrt, siche Abbildung 5.28. Da diese an der LP06 mit dem
“starren” Priifstandsrahmen verbunden sind, werden die Anbindungsknoten im Raum
fixiert. Die beiden oberen Bilder in Abbildung 5.28 zeigen die Lagerschale (blau) und
die darunter liegende Olnut (orange) zur Abbildung der reduzierten Steifigkeit durch
die Olfiillung. Abbildung 5.28 unten zeigt die gesamte Stiitzlagerbockstruktur. Zur
Einleitung der Systembelastung stehen im Berechnungsmodell, wie oben beschrieben,
zwei Knoten zur Verfiigung, siehe Abbildung 5.29. Als dynamische Krifte werden jene
aus dem Messprotokoll der LP06 bekannten und wihrend der Priifliufe verwendeten
Belastungen fiir die Berechnung direkt iibernommen und anschliefsend auf die zwei
Knoten zu jeweils 50% verteilt. Diese Anregung entspricht jener, wie sie in der LP06
realisiert ist. Abbildung 5.30 zeigt die 3D-Darstellung des virtuellen Lagerpriifstands
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Abbildung 5.28: FE-Modelle von Stiitzlagerbock und Lagerschale

in der Berechnungsumgebung; in griin das belastete Priifpleuel und in blau die beiden
Stiitzlagerbocke. Die Stiitzlager sind fix mit der Umgebung verbunden und stiitzen
die im Olfilm frei schwimmende Antriebswelle.

5.6.2 Bedatung des Greenwood und Tripp Kontakt Modells

Das Kontaktmodell von Greenwood und Tripp wird, wie bereits in Sektion 3.4 aus-
fiihrlich beschrieben, zur Berechnung des Festkorperkontaktdrucks p, und der zuge-
horigen realen Kontaktfliche A,, in Abhéngigkeit von der lokalen Schmierspalthche
h, verwendet.

Abweichend von den Beschreibungen in Sektion 3.4 arbeitet das verwendete elasti-
sche MKS Tool direkt mit den statistischen Werten der Asperiten-Spitzen-Verteilung,
nicht mit der Oberflichenrauigkeitsverteilung [5].

Im Folgenden sind der Vollstandigkeit halber noch einmal alle Gleichungen zusam-
mengefasst, die der Berechnungsmethode zugrunde liegen, um den Kontakt rauer
Oberflache abbilden zu kénnen.

120



5.6 Entwicklung von Modellierungs- und Simulationsvorschriften

Kraftangriffspunkte:
Node1 000001 Node1 000002

0,5%

Abbildung 5.29: Darstellung der Krafteinleitungspunkte

Gleichung (5.10) beschreibt den Festkorperkontaktdruck p, in Abhéngigkeit des Elas-
tikfaktors K, des Misch-Elastizitdtsmoduls £* und der Formfunktion Fg . Hierbei ist

H, die dimensionslose Spalthéhenfunktion Hy = h;—fs als Quotient der absoluten

Schmierspalthhe h abziiglich einer sogenannten Mean Summit Height 6, und der
Summit Roughness o, eine exakte Definition folgt weiter unten siehe Gleichungen
(5.13) und (5.15).

pe=K-E"- Fg(Hs) [N/mm?], (5.10)

Die Formfunktion F 5 beschreibt die Grenze zwischen vollstdndiger Separierung von
Welle und Schale - kein Metall-Metall Kontakt - und dem ersten Kontakt einzelner
Asperiten. Gleichung (5.11) zeigt, dass fiir H; = 4 die Formfuktion zu Null wird,
wodurch p, ebenfalls zu Null wird. H; = 4 stellt somit die erwdhnte Grenze zwischen
Kontakt und Nicht-Kontakt dar; die Theorie dahinter wurde bereits in Sektion 3.4
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Abbildung 5.30: Zusammenbau der virtuellen Lagerpriifmaschine

Gleichung (3.48) ausfiihrlich beschrieben.

F5(HS) =

2

4.4086 - 1075(4 — H,)%% for H, < 4
{ ( )P, for (5.11)

0, for Hy > 4

Da Misch-Elastizitdtsmodul E* und Formfunktion F 5 nach Wahl der Materialien
fixe Grofken sind, bleibt noch der Elastikfaktor K. Dieser ergibt sich, wie in Glei-
chung (5.12) dargestellt, aus einem konstanten Vorfaktor und den statistischen Gro-
Ren Summit Density ng, Summit Roughness o, und Mean Summit Radius f.

_16'\/§'ﬂ'
B 15

K (0w Booms) /2 11, (5.12)

Als oberflichenbeschreibende Parameter sind entsprechend den oben gezeigten Zu-
sammenhingen in Gleichung (5.10) bis (5.12), die statistischen Groken ng, o, 3 und
05 zu bestimmen.

Bei MIBA wurde dafiir an einer verschlissenen Priiflagerschale eines repriasentativen
Priiflaufs in der Hauptlastzone die Oberflichentopologie in axialer Richtung vermes-
sen und als Basis fiir die Berechnung der oberflichenbeschreibenden Parameter zur
Verfiigung gestellt. Abbildung 5.31 zeigt den Messschrieb der Oberflichenrauigkeit
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iiber ca. bmm der Lageroberfliche am Lagerschalenrand. Durch Extraktion der Para-
meter aus einem Messschrieb passiert hier eine physikalisch korrekte Abbildung der
Oberflache, ohne Notwendigkeit eines Parameterfits.

Measures 20 Profilometertrace

0.025
0.024—_
]

0.023

0.022+

Roughness Heigth [mm]

0.021 4

0.020

0.019 T T —T T T
1] 1 2 3 4 5 b
Length [mm]

Abbildung 5.31: Rauigkeitsprofil  einer  eingelaufenen  Lagerschale in  der
Hauptlastzone

Durch die gewihlte Messmethode zeigt der Messschrieb in Abbildung 5.31 einen
konstanten Offset von einer Bezugsebene und zusétzlich die globale Balligkeit der
verschlissenen Lagerschalenrandkontur, von links nach rechts hin durch Kantentra-
gen des Lagers abfallend. Dem Messsignal sind zudem noch tieffrequente Anteile wie
Rattermarken und Riefen aus der mechanischen Fertigung und hochfrequente Anteile
durch das Rauschen des Messsignals iiberlagert. Fiir das Greenwood und Tripp Mo-
dell sind jedoch nur die realen Oberflichenrauigkeiten von Interesse. Somit sind die
Messwerte vor der Berechnung der Parameter noch zu bearbeiten beziehungsweise zu
reinigen. In Abhéngigkeit aller Stiitzstellen des Messsignals ldsst sich eine Ausgleichs-
kurve zweiter Ordnung mit Offset zum Ursprung definieren. Nach Subtraktion der
Ausgleichskurve von den Messwerten, liegt ein um die Nullachse schwankendes Mess-
signal vor; Offset und Verschleifkontur sind eliminiert. Dies ist absolut zuldssig und
beeinflusst die Ergebnisqualitit nicht, da die Verschleifskontur als Knotenpunktver-
schiebung der Lagerschalenstruktur im Modell separat Beriicksichtigung findet. Um
nun die nicht rauigkeitsrelevanten Grofsen der Bearbeitungsriefen und des Messrau-
schens zu eliminieren, ist die Transformation des Messsignals in den Frequenzbereich
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sinnvoll. Hier lassen sich durch Definition eines Bandpassfilters die zu tiefen und zu
hohen Frequenzen des Signals abschneiden und das bereinigte Frequenzspektrum an-
schlieftend wieder riicktransformieren. Bei diesem Schritt wird deutlich, dass durch
die Transformation in den Frequenzbereich mit anschlieflender Riicktransformation
die rdumlichen Informationen des Rauigkeitsmessignals verloren gehen, das bear-
beitete Messsignal somit ein absolut synthetisches Signal ist, wie es das Modell nach
Greenwood und Tripp verlangt. Aus einem realen Oberflichenprofil wird eine synthe-
tische Reprisentation. Eliminieren des Messrauschens ist wichtig, um die berechneten
Rauigkeitswerte nicht kiinstlich abzusenken. Es wére jedoch ein erheblicher Eingriff
die tieffrequenten Bearbeitungs- und Verschleifsspuren durch aufeinander eingelaufe-
ne Oberflichen, die zu konformen Oberflichen fiithren, zu eliminieren. Die Abbildung
der realen Fliche muss daher durch einen Kunstgriff beriicksichtigt werden [26].

Im Folgenden sind die Parameter zur Berechnung des Elastikfaktors K und zur Be-
datung des Greenwood und Tripp Modells zusammengefasst und beschrieben [26], [5]:

Die Mean Summit Height &, ergibt sich durch Mittelwertbildung der Héhen aller
Asperitenspitzen. Sie beschreibt den Abstand zwischen mittlerer Oberflichenrau-
igkeit und mittlerer Asperitenspitzenrauigkeit, stellt somit die Beziehung zwischen
beiden Arten der Rauigkeitsbeschreibung auf. Hierfiir sind zuvor im zur Verfiigung
stehenden Messsignal alle Asperitenspitzen zu identifizieren und der statistischen
Auswertung zuzufiihren.

Mean Summit Height:

N
1 s
5, = N Zl Ss(er) [mm] (5.13)

Als Summit Density ns wird im Allgemeinen die Anzahl an identifizierten Asperiten-
Spitzen je Flidcheneinheit bezeichnet. Der Wert beschreibt somit die maximal mog-
liche Anzahl an Asperitenkontakten. Als flichenbezogenes Problem beschreibt man
die Summit Density durch den Quotient aus der Anzahl an Asperitenspitzen zur
Flache. Um diesen Wert bestimmen zu konnen, wiren flichige Rauigkeitsmessungen
notig, beispielsweise mit Weifllichtinterferometer. Da von MIBA ein zweidimensio-
naler Messschrieb zur Verfiigung gestellt wurde, ist auf die Beziehung in Gleichung
(5.14) zuriickzugreifen. Diese basiert auf beobachteten Erfahungen in der Oberfl4-
chenbeschreibung und ermdglicht die Berechnung eines flichenspezifischen Wertes
aus einem linienférmigen Messsignal [26].

Summit Density:

Number of Summits

s~ 1.2..1.8 - ( )2 [1/mm?], (5.14)

Length of Measurement

Die Standardabweichung der Oberflichenrauigkeit Summit Roughness o wird durch
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den quadratischen Mittelwert aller Asperitenspitzenamplituden gebildet und beein-
flusst deutlich die Entwicklung des Festkorperkontaktdrucks in Abhéngigkeit der lo-
kalen Schmierspalthdhe.

Summit Roughness:

N,
1 S
_ 2
o5 = N ;1 02y [mm] (5.15)

Wie bereits erwihnt, arbeitet das Greenwood und Tripp Modell mit der Annahme
eines kugelformigen Asperitenkontakts mit einer ideal starren Ebene. Der Kriim-
mungsradius der Asperiten spielt somit fiir die lokale auftretende elastische Defor-
mation und die damit zusammenhingende Reaktionskraft eine grofe Rolle. Da im
Modell nicht jeder Einzelkontakt beriicksichtigt wird ist auch hier eine Mittelung
aller Asperitenkriimmungsradien notig, um einen repriasentativen Wert im Modell zu
verwenden. Der Mean Summit Radius B, berechnet sich somit iiber den Mittelwert
aller Einzelkriimmungsradien, die zuvor fiir jeden identifizierten Asperiten separat
zu berechnen sind.

Mean Summit Radius:

N

By = Ni ' Zr(xi) [mm)]. (5.16)

S =1

Die gesuchten Groken d,, 1g, 0 und B, lassen sich mit den gezeigten Gleichun-
gen (5.14) bis (5.16) auf Basis des bereits beschriebenen 2-dimensional bearbeiteten
Oberflichen-Rauigkeitsmesssignals berechnen. Somit ist auch der Elastikfaktor K ei-
ne Rechengrofe und kann entsprechend der Messgenauigkeit bestimmt werden.

Die Auswertung der vermessenen und aufbereiteten Lageroberflichenrauigkeit fiihrt
in weiterer Folge auf den berechneten Elastikfaktor K = 0.003. Der Wert der Summit Roughness
ergibt sich zu o, = 0.46pm. Wie bereits beschrieben, definieren Greenwood und Tripp
als Annahme fiir deren Kontaktmodell eine zufillig verteilte Oberflichenrauigkeit von
Lagerschale und Welle, was aber nicht dem Oberflichenbild eingelaufener oder durch
mechanische Fertigungsprozesse geformter Oberflichen entspricht. Bei eingelaufenen
Lagern ergeben sich deutliche Orientierungen entsprechend der Drehrichtung durch
den Abrieb an der Welle, somit ergeben sich in Laufrichtung konforme Oberflichen-
strukturen in der Grofsenordnung der Rauigkeiten, welche die Fluidstromung beein-
flussen [1]. Um diesem Einfluss Rechnung zu tragen, wurde die Herangehensweise von
Tyagi et al. [54, 55] gewéhlt, die zeigen, dass bei konformen Oberflichen der Festkor-
perkontakt erst bei wesentlich diinneren Olfilmen eintritt als bei zufillig verteilten
Oberflachenrauigkeiten. Daher wurde der zuvor zu o, = 0.46m berechnete Wert fiir
Lagerschale und Welle um ca. die Hélfte auf o, = 0.2um reduziert.

[1] Der Ansatz von Greenwood und Tripp hat jedoch seine Grenzen, speziell bei der
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Beriicksichtigung der Interaktion von Ol und dessen Additiven mit der Lagerscha-
lenoberfliche. Entsprechend dem Reibgesetz von Coulomb fiir die Gleichung (3.21)
kann nur ein Wert fiir den Grenzreibungskoeffizienten pigpe,, definiert werden. Die-
ser stellt somit einen Summenwert aller Oberflichenschichten und Reaktionen dar.
Oberflachenschichten aus angelagerten Additiven finden keine direkte Beriicksichti-
gung im Modell, sind jedoch in realen Anwendungen durch die heutzutage verwen-
deten modernen hochadditivierten Ole sehr prisent. Zur Funktionserhaltung nétige
Verschleiftschutzsschichten und reibungsreduzierende Schichten sind nur ein kleiner
Teil der chemischen Interaktion des Ols mit der Oberfliiche durch Festkorperkontakt
und lokale Temperaturen. Diese Schichten sind sehr diinn, zirka 100nm, liegen so-
mit einige Grofenordnungen unterhalb der Oberflichenrauigkeit. Die Schicht lagert
sich an den Asperiten an, dndert daher nicht die statistischen Werte zur Charakte-
risierung der Oberflichenrauigkeit, dndert jedoch den Reibbeiwert der Paarung und
somit die lokale Festkorperreibung.

Moderne Motorendle enthalten Reibbeiwert-modifizierende Additive, wie ZDDP oder
Molybden basierte Verbindungen, um die Reibung bei Festkorperkontakt zu reduzie-
ren [1]. ZDDP (Zinc Dialkyldithiophosphat) ist eine Verbindung aus Zink, Schwefel
und Phosphor. Pin-on-Disc Versuche studieren die Wirkweise dieser Additive, wobei
Reibbeiwerte im Bereich 0.02—0.05 [25, 39] gemessen wurden. Es ist jedoch darauf zu
achten, dass diese Messwerte nicht ohne ndhere Betrachtung der Randbedingungen
in der Simulation verwendet werden konnen. Materialpaarung, Oberflichenrauigkeit,
Last und Konformitit der eingelaufenen Oberflichen von Pin-on-Disc Versuchen un-
terscheiden sich von jenen im Gleitlager. Die im Projekt durchgefiihrten Untersu-
chungen zeigen, dass fiir das verwendet Greenwood und Tripp Kontaktmodell ein
Grenzreibbeiwert von pgoung = 0.01 ein guter Ansatz ist.

Allmaier et al. [1] zeigen, dass im Allgemeinen die einzelnen Beitrdge zur Gesam-
treibung im Gleitlager - viskoser Anteil und Festkorperkontaktanteil - nicht unab-
hiangig voneinander betrachtet werden konnen, da eine starke Vernetzung besteht.
Eine Reduktion der dynamischen Viskositdt senkt die hydrodynamischen Verlus-
te. Geringere dynamische Viskositdt bedeutet geringere Tragfahigkeit bei gleicher
Temperatur und somit geringere Schmierspalthohe, was beginnenden oder erhohten
Festkorperkontakt zur Folge haben kann. Durch den iiberlagerten Dissipationsme-
chanismus Festkorperkontakt kann die durch Reduktion der dynamischen Viskositét
erzielte Reibungsreduktion wieder kompensiert werden, da entsprechend Gleichung
(5.11) die Schmierspalththe mit der siebten Potenz in die Erhohung des Festkor-
perkontaktdrucks eingeht, der Festkorperkontaktverlustterm somit iiberproportional
stark ansteigt.

In der Theorie der allgemeinen Reynolds-Gleichung ist zu erkennen, dass sie einerseits

keine Stromungsgleichung darstellt sondern lediglich eine Druckbilanz und zudem ide-
al glatte Oberflichen fiir die Bildung dieser Druckbilanz annimmt. Das beschriebene
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Kontaktmodell hat auf die lokalen Druckbilanzen keinen Einfluss, es wird lediglich als
zusitzliche Reaktionskraft zur Gleichgewichtsbildung verwendet. Diese Annahmen
sind solange giiltig, wie die Schmierspalthéhe deutlich grofer als die Oberflichenrau-
igkeit ist, und somit kein Finfluss der Rauigkeitsspitzen auf die Fluidstromung exis-
tiert. Bei lokalen Spalthchen in der Grofenordnung der Rauigkeit, jedoch vor allem
im Mischreibungsbereich, beeinflussen die Oberflichenrauigkeiten die Mikrofluidstro-
mungen im sehr engen Spalt, der zudem noch durch eingeschlossene Fluidkavitidten
im Mischreibungsbereich beeinflusst wird. Hier spielen auch die bereits erwdhnten
konformen Rauigkeitsprofile durch Verschleify und Bearbeitung eine entscheidende
Rolle, da sie die Mikrostromungen durch orthogonale Muster behindern oder durch
parallele Verschleifriefen begiinstigen. Da, wie erwahnt, die allgemeine Reynolds-
Gleichung diese Effekte auf Grund ihrer Definition nicht erfassen kann, verwendet
man die Averaged-Reynolds-Equation, wie sie von Patir und Cheng [44, 45| entwi-
ckelt wurde. Hier wird der allgemeinen Reynolds-Gleichung durch die Einfiihrung
von Druckfluss- und Scherflussfaktoren der Stromungsanteil zufolge der Asperiten
der Grundstréomung iiberlagert.

Der Druckflussfaktor ist abhiingig von der Olfilmdicke, der kombinierten Summit
Roughness og von Welle und Lagerschale und der Rauigkeitsorientierung, {iblicher-
weise durch den Peklenik-Faktor v ausgedriickt, fiir weitere Details siehe [1].

o >\0.5£D

Nosy’ (5.17)
Hier bezeichnet A\ die Autokorrelationslinge entlang der Umfangsrichtung (z) und
der Axialrichtung (y). Der Scherflussfaktor ergibt sich aus einem komplexeren Zu-
sammenhang. Er ist zusdtzlich von den flichenindividuellen Rauigkeiten und deren
Standardabweichung abhéngig. Zufolge fehlender Detailinformationen war die direkte
Berechnung des Peklenik-Faktors und der Kreuzkorrelations-Funktion entsprechend
Tyagi [54] nicht moglich. Dieser Informationsmangel beeinflusst die Bestimmung bei-
der Flussfaktoren, zudem bend6tigt man fiir die Berechnung des Scherflussfaktors noch
zusitzliche Informationen zur Oberflichenrauigkeit und deren Standardabweichung
des Wellenzapfens, die ebenfalls im Rahmen dieser Arbeit nicht exakt bekannt waren.
Fiir eine eingelaufene Paarung von Wellenzapfen und Lagerschale wurde ein longitu-
dinales Oberflichenmuster angenommen, z. B. v > 1.

Simulationsergebnisse zeigen eine minimale Olfilmdicke im Bereich von 0.6 ym, was
den eher konservativen Ansatz v = 2 zulésst, da hier erst bei sehr geringen Schmier-
spalthohen kleiner 0.6 um eine deutliche Beeinflussung der Fluidstromung durch die
Asperiten eintritt. Wird angenommen, dass durch den abgeschlossenen Einlaufpro-
zess die Oberflichenrauigkeiten und Orientierungen von Wellenzapfen und Lagerscha-
le gleich sind, ergibt sich der Scherflussfaktor zu Null, also ¢5 = 0. Die Abbildung
5.32 zeigt die sich aus den oben genannten Annahmen ergebenden Druckflussfakto-
ren in Lagerschalenumfangs- und Lagerschalenaxialrichtung als Funktion der rela-
tiven Schmierspalthohe h; Details zu h siehe Sektion 3.3. Im direkten Vergleich zu
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Abbildung 5.32: Druckflussfaktoren in axialer Richtung und Umfangsrichtung als
Funktion der Spalthohe h

Berechnungen mit der allgemeinen Reynolds-Gleichung zeigt sich jedoch, dass die Er-
gebnisqualitit durch die deutlich rechenzeitintensivere Averaged Reynolds-Gleichung
nicht signifikant ansteigt. Fiir die in dieser Arbeit behandelten Gleitlagersimulatio-
nen kann auf die Verwendung der Averaged Reynolds-Gleichung verzichtet werden.

Obwohl das Greenwood und Tripp Modell eines der verbreitetsten Kontaktmodelle
ist, hat es doch Schwichen, die in seiner Anwendung nicht unberiicksichtigt bleiben
diirfen. In realen Kontakten setzt sich die Deformation im Allgemeinen aus elasti-
schen und auch plastischen Anteilen zusammen. Speziell bei neuen Oberflichen und
auch bei Vorgingen mit steigender Belastung iiberschreiten einzelne Asperitenkon-
taktspannungen immer wieder die Plastizitdtsgrenze des Werkstoffs und verformen
sich plastisch. Diese Effekte kann das Greenwood und Tripp Modell nicht beriick-
sichtigen, da es in allen Bereichen rein elastische Deformation der Asperiten an-
nimmt. Dies resultiert in einem nicht ganz mit realen Kontakten iibereinstimmenden
Kontaktspannungs- und Kontaktflichenverlauf. Mit abnehmender Schmierspalthéhe
beginnt die Kontaktpressung nur sehr langsam zu steigen, der Kontaktbeginn wird
unrealistisch weich abgebildet. Bei weiterem Zusammenpressen der rauen Oberfla-
chen steigt die Kontaktspannung iiberproportional stark an, da das rein linear elasti-
sche Modell immer hohere Reaktionskréfte an den einzelnen Asperitenspitzen gene-
riert, ohne diese durch plastische Anteile deckeln zu konnen. Fiir bereits eingelaufene,
stationér betriebene Lager kann dies eine giiltige Methode zur Beschreibung sein. Fa-
briksneue oder stark instationdr betriebene Lager werden hingegen im realen Betrieb
immer kleine plastische Anteile in der Gesamtdeformation aufweisen.

Unabhéngig davon zeigt das Greenwood und Tripp Modell zur Berechnung der La-
gerreibung absolut seine Stéirken, siehe Sektion 5.6.6.
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5.6.3 Olmodell

Wie in Sektion 3.2 beschrieben, wird die Reynolds-Gleichung fiir jeden HD-Knoten
separat gelost. Hierfiir steht fiir die Losung der Gleichung je Knoten nur ein Wert
fiir die dynamische Viskositat des Schmierols zur Verfiigung. Wie bereits erwihnt, ist
die dynamische Viskositit des Schmierdols von Temperatur 7', Druck p und Scherrate
4 abhéngig. Die Scherratenabhingigkeit existiert jedoch nur bei Mehrbereichsélen.
Zur Validierung der Simulationsmethode fiir den Einsatz in einem Grof-Gasmotoren-
modell kann die Scherratenabhéngigkeit vernachlissigt werden, da diese Motoren aus-
schlieflich mit Einbereichsolen betrieben werden. Es bleibt somit die Beschreibung
der dynamischen Viskositdt n als Funktion von lokaler Temperatur 7" und lokalem
Druck p.

Hierfiir existieren eine Reihe empirischer Modelle, wie zum Beispiel das Vogel-Modell
[33] zur Beschreibung der temperaturabhéngigen Viskositit; exponentieller Viskosi-
tiatsabfall mit steigender Temperatur. Die Barus-Gleichung [33] beschreibt parallel
dazu die Druckabhéngigkeit der dynamischen Viskositit, also den exponentiellen Vis-
kositatsanstieg mit steigendem Druck.

Um dem Simulationsmodell mdoglichst realitdtsnahe Werte zur Verfiigung zu stel-
len, wurden im OMV-Labor Frisch6lproben von SAE10, SAE20, SAE30, SAE40 und
SAES50 analysiert und deren Viskositéts-Temperatur- und Dichte-Temperaturverhalten
aufgenommen; diese Daten stellen das temperaturabhingige Olmodell dar. Zur Ver-
besserten Modellierung des Ols wurde das Modell um die Druckabhiingigkeit in Form
der Barus-Gleichung erweitert. Die Werte in der Barus-Gleichung stammen von [11],
wobei die daraus resultierenden dynamischen Viskositdten sehr gut mit experimentel-
len Daten iibereinstimmen, siehe [6]. Abbildung 5.33 zeigt den Verlauf der dynami-
schen Viskositiit und Dichte iiber Temperatur des 7(p, T)-Olmodells fiir ein SAE10-
Ol mit entsprechenden Linien fiir verschiedene Fluiddriicke. Wie man sieht, fiihrt ein
Fluiddruck von zirka 60MPa bereits zu einer Verdoppelung der dynamischen Vis-
kositédt, er hat somit deutlichen Einfluss auf das Tragverhalten des Lagers in der
Hauptlastzone, jedoch auch auf die hydrodynamischen Verluste.

5.6.4 Definition der globalen Oltemperatur im Schmierspalt

Die Wahl der EHD-Methode zur Gleitlagerberechnung bringt eine Limitierung mit
sich; es kann nur eine globale Oltemperatur im Schmierspalt definiert werden. Durch
eine im gesamten Lager und iiber den gesamten Berechnungszyklus konstante Ol-
temperatur fallt der Temperatureinfluss auf die dynamische Viskositit weg, es bleibt
nur die Druckabhéngigkeit. Eine Weiterentwicklung dieser Methode ist die deutlich
komplexere und auch rechenzeitintensivere Thermo-EHD, wo das Temperaturfeld im
Schmierspalt Teil der Losung ist und somit lokale Temperaturen auflésbar sind. Dies
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Abbildung 5.33: Verldufe der Dynamische Viskositét (oben) und Dichte (unten) aus
dem druck- und temperaturabhingigen Olmodell fiir SAE10: die
rote Linie zeigt den Temperaturverlauf bei 0 MPa Oldruck; die grii-
ne gestrichelte Linie den Verlauf bei 20 MPa Oldruck; die blaue
gepunktete Linie den Verlauf bei 80 MPa Oldruck; die schwarze
strichpunktierte Linie den Verlauf bei 200 MPa Oldruck [1]
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ermoglicht eine lokale Bestimmung der dynamischen Viskositdt. Allmaier et al. |2]
stellen die Zusammenhénge genau dar und zeigt auch das Potential der Methode ge-
geniiber der herkommlichen EHD. Zusammenfassend lasst sich jedoch sagen, dass zur
Berechnung der Lagerreibung unter Verwendung einer geeigneten Oltemperaturab-
schiatzung die EHD eine sehr gute und akkurate Methode darstellt. Sie ist gegeniiber
der TEHD deutlich einfacher zu bedaten und die Rechenzeit signifikant geringer, wo-
bei die Ergebnisqualitdt anndhernd gleich bleibt. Sinnvolle Einsatzbereiche fiir die
TEHD sind beispielsweise Berechnung der Lagererwdrmung und Thermomanagement
im Gleitlager.

Die Wahl der reprisentativen Oltemperatur ist komplex, da die Temperatur einen
starken Einfluss auf die dynamische Viskositdt hat und somit deutlich auf die mi-
nimale Schmierspalthohe und den Festkorperkontakt Einfluss nimmt. Nun stellt die
Annahme der EHD, eine im gesamten Schmierspalt gleiche und iiber einen Zyklus
konstante Oltemperatur zu verwenden, einen vorerst grob wirkenden Ansatz dar.
Speziell bei Kurbelwellenhauptlagern zeigt sich ein sehr heterogenes Temperatur-
feld im Schmierspalt, da sich in der unbelasteten Lagerschalenhilfte eine iiber 180°
erstreckte Olzufuhrnut befindet, iiber die kontinuierlich kiihles Ol mit der Olsumpf-
temperatur ins Lager befordert wird. In der Hauptlastzone steigt hingegen die lokale
Temperatur durch hohe Scherspannungen und moéglichen Festkérperkontakt stark an
und bildet einen Temperatur-Hotspot, sieche Abbildung 5.34. Die Wahl der globalen
Temperatur im 7(7)-Olmodell heifit somit, einen Kompromiss zu finden zwischen
Minderbewertung der hydrodynamischen Verluste (bei hoher Temperatur, um die
Vorgénge in der Hochlastzone richtig abzubilden), oder Minderbewertung der Ver-
luste durch Festkorperkontakt (bei niedriger Temperatur, um die hydrodynamischen
Verluste im gesamten Lager richtig abzubilden). Auf Basis dieser Argumentation wird
in [2| eine Methode vorgestellt, die es ermdglicht, aus den am Priifstand gemessenen
Temperaturen eine reprisentative globale Oltemperatur im Schmierspalt zu berech-
nen, um die Gleitlagerreibungsanteile korrekt abbilden zu kénnen.

Bei dem verwendeten druckabhiingigen n(p, T')-Olmodell gestaltet sich die Bestim-
mung der globalen Ol-Temperatur einfacher, da die druckabhingige Steigerung der
dynamischen Viskositdt, vor allem in der Hauptlastzone, bereits ab zirka 1MPa
dominant wird gegeniiber einer Viskositéitsinderung durch leicht variierende Ol-
Temperatur. Aus den durchgefiihrten Simulationen ist bekannt, dass der hydrody-
namische Druck im Lager in grofsen Bereichen bis zu 120 MPa ansteigt, was die
Dominanz des druckabhiingigen Olverhaltens gegeniiber der Temperaturabhingig-
keit bestétigt.

Zusammenfassend zeigen die Untersuchungen, dass zur Reibungsberechnung in Ra-

dialgleitlagern die EHD-Methode eine einfache und akkurate Losung ist. Einzig die
Bestimmung der globalen Schmierspalttemperatur erfordert die Anwendung einer ge-
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Lagerstruktur

Abbildung 5.34: Berechnete Temperaturverteilung im Priiflager der LP06 [2]

eigneten Methode zur Abschitzung einer dquivalenten Temperatur. Die Arbeit [21]
zeigt eine umfangreiche Dokumentation von Temperaturmessungen an einem PKW-
Ottomotor im gefeuerten Betrieb. Zwar sind die Gleitlager des diskutierten Motors
geringer belastet als jene des J624 Grok-Gasmotors, jedoch sind Olzufuhrdruck und
-temperatur gleich, wie auch die Lagerschalenriickentemperaturen beider Motoren
sehr dhnlich sind. Die Arbeit ist in ihrer Vollstdndigkeit im Rahmen der untersuchten
Literaturstellen einzigartig und soll einen umfassenden Uberblick iiber die Tempe-
raturverteilungen im Motor geben. Hierin zeigt sich, dass die Temperaturverteilung
im Lager des grofen Pleuelauges, iiber mehrere Betriebszustinde sehr gleichméfig
ist; es herrscht nahezu gleiche Temperatur an der gesamten Lagerschale. In diesem
Fall stellt die Annahme der globalen Temperatur fiir den EHD-Kontakt keine grobe
Néherung mehr da, da real auch eine konstante Temperatur vorliegt.

Furuhama et al. [21] zeigt zudem auch Messungen der Lagertemperatur der Kurbel-
wellenhauptlager. Hier gibt es eine deutliche Temperaturverteilung im Schmierspalt,
da die Temperaturen im Hauptlager von den Scherspannungsverlusten dominiert
sind. Reibungsberechnungen in den Kurbelwellenlagern erfordern die Anwendung der
speziell entwickelten Methode zur Temperaturabschétzung, wie in [2] beschrieben.
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5.6.5 Definition der Verschleil}profile

In Abhéngigkeit der gewdhlten Betriebsbedingungen und Lastprofile geméaf der Stribeck-
Kurve kénnen Gleitlager vom gesicherten hydrodynamischen Bereich in die Misch-
reibung laufen. Der hierbei auftretende Metall-Metall Kontakt kann in Abhéngigkeit
von Materialpaarung und vorhandenen Oerflichenschichten zu Materialabtrag fithren
und so die Mikrokontur der Lagerschale verdndern. Unter stationiren Betriebsbedin-
gungen kann eine durch Materialverschleifs induzierte Reduktion der Festkérperkon-
taktpressung auftreten, und im Idealfall kann das Gleitlager nach der Einlaufphase
wieder vollstdndig im hydrodynamischen Bereich laufen.

Um die Reibung zufolge Festkorperkontakt im Gleitlager akkurat berechnen zu kon-
nen, ist eine moglichst realistische Modellierung des vorhandenen Verschleifprofils
der Lagerschale erforderlich. Perfekt rechteckige Lagerschalenprofile fithren durch die
elastischen Deformationen von Lagerschale und Lagerzapfen unter Last zu extremem
Kantentragen und somit unrealistisch hohen Festkorperkontaktdriicken, siehe Abbil-
dung 5.35. Das fithrt wiederum zu einer deutlichen Uberbewertung des entstehenden
Reibmoments.

Die Situation in Abbildung 5.35 zeigt im Allgemeinen die Konfiguration eines fabriks-

SHELL

PIN

Abbildung 5.35: Kantentragen durch elastische Deformation von Welle und Schale
[51]

neuen Gleitlagers in der Hauptlastzone. Hydrodynamische Driicke im Schmierspalt
und externe Lasten verursachen die elastische Deformation der Lagerschale und des
Wellenzapfens. In roten Ringen markiert zeigt Abbildung 5.35 die Stellen mit hohem
Festkorperkontakt und in folgedessen lokalem Materialabtrag. Dieser Materialabtrag
gleicht die Lagerschalenform im Mikrometerbereich an, sodass der Festkorperkon-
taktanteil schwindet. Im unbelasteten Zustand zeigt die Lagerschale somit die typi-
schen balligen Verschleiffkonturen in den Hauptlastzonen.

Am Ende und nach bestimmten zuvor vereinbarten Betriebsstunden wurden die Ver-
schleiffprofile der Gleitlagerschalen an der Gleitlagerpriifmaschine LP06 vermessen.
Dies ermoglichte die Auswertung des fortschreitenden Verschleiffes und somit eine
Einteilung in Einlaufverschleifsphase und Langzeitverschleifsphase.

In einem ersten Schritt wurden die zum jeweiligen Priiflauf gehorigen Messwerte
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der Verschleifprofile als Input fiir den EHD-Joint im Berechnungsmodell verwendet.
Man sieht jedoch an den gemessenen Verschleifsprofilen, dass teilweise asymmetri-
sche Zustdnde durch Montagetoleranzen von Lagerschale und Pleuel entstehen. Da
diese Effekte im perfekt symmetrischen Simulationsmodell nicht vorkommen, ist eine
direkte Verwendung der gemessenen Verschleifsprofile im Berechnungsmodell nicht
zielfiihrend. Um ein fiir die Berechnung reprasentatives Lagerschalenverschleifsprofil
zu generieren, wurde iiber mehrere gemessene Profile verschiedener Priifliufe gemit-
telt. Das dient der statistischen Absicherung, denn durch Filterung von Ausreifsern,
anschlieffende Mittelung und Symmetrisierung in axialer Richtung entstehen die fiir
die Simulation aufbereiteten initialen Verschleifiprofile.

Diese sind jedoch fiir den Berechnungsprozess noch nicht direkt geeignet, allerdings
ein sehr guter Startpunkt. Zur Generierung eines endgiiltigen Verschleifprofils fiir die
Berechnungen sind zuvor noch zwei bis vier Verschleiftberechnungszyklen zu durch-
laufen. Wahrend dieser Zyklen wird auf Basis der berechneten mittleren Festkor-
perkontaktpressung lokal Material abgetragen; auf das Modell {ibertragen wird das
vorgegebene Verschleiftprofil entsprechend angepasst, siehe Abbildung 5.36. Wichtig
ist anzumerken, dass fiir die in der folgenden Sektion 5.6.6 gezeigten Vergleiche zwi-
schen Messung und Berechnung fiir alle betrachteten Félle dasselbe Verschleifsprofil
verwendet wurde.
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Abbildung 5.36: Fiir die Simulation aufbereitetes Verschleifprofil der Priiflagerschale
im Aufriss und in der Perspektive [51]

5.6.6 Vergleich Messung und Simulation

Ein zentraler Punkt dieser Arbeit ist die umfassende Validierung der entwickelten
Simulationsmethode mit Messergebnissen der Gleitlagerpriifmaschine LP06. Ein Vor-
teil der verwendeten Priifumgebung ist, dass alle wesentlichen Eigenschaften der Ma-
schine, wie Bauteilmassen, Kinematik, Warmefliisse, Temperaturen, etc. bekannt sind
und so ein sehr realitdtsnahes Modell der LP06 erstellt werden konnte. So ist ein di-
rekter Vergleich der berechneten und gemessenen Ergebnisse moglich, welcher die
hohe Qualitit des Modells belegt. Als validierte Methode kann sie in beliebigen Mo-
tormodellen mit dhnlichen Randbedingungen eingesetzt werden. Direkte Validierung
von Methoden mit Messungen am Realmotor sind komplex, da viele grundlegende
Randbedingungen unbekannt sind und vor allem die Thermodynamik ins System zu
integrieren ist, um die lokalen Schmierstofftemperaturen abzuschéitzen.

Im Folgenden sind die Validierungsschritte im Detail beschrieben; diese sind ebenfalls
in [3] verdffentlicht.

Validierung durch Priifliufe mit OMV-Olen verschiedener SAE-Klassen

Der Messumfang und das zugehorige Messprogramm wurden in Sektion 5.3 bereits
detailliert beschrieben. Dem Messplan entsprechend waren die Einfliisse verschie-
dener Olklassen, Lasten und Wellendrehzahlen auf das Reibmoment zu vermessen
und fiir die Validierung der Berechnungsmethode zu verwenden. Im Umfang wa-
ren Olklassen von SAE10 bis SAE50 geplant, um ein mdaglichst breites Spektrum
der motorischen Anwendungen abzudecken. Entsprechend dem definierten Messplan,
siehe Sektion 5.3, sollten Einfliisse des MIBA-Testols auf die OMV-Versuchsole mi-
nimiert werden, indem die Lagerpriifmaschine zuerst mit einem OMV SAE10 Ol
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gespiilt wird. Erst im Anschluss an die Spiilung konnte das Messprogramm begin-
nend mit dem OMV SAE 50 Ol starten. Kontinuierliche Olprobenziehungen nach
jedem Priiflauf sollten durch anschlieende Olanalysen im Labor die Qualitiit der
Messungen belegen. Hierbei zeigten sich, trotz Spiilung mit OMV SAE 10, deutliche
Vermischungen des OMV SAE 50 Ols mit dem MIBA-Priifol. Das MIBA Priifol ist
im Vergleich zu den OMV-Olen deutlich stirker mit Zink und Phosphor additiviert
und enthélt groke Mengen an Schwefel, weshalb die Vermischung iiber eine starke
Anreicherung des OMV Ols mit Zink, Phosphor und Schwefel erkennbar war. Alle
weiteren OMV Ole zeigten keine derartige Anreicherung, weshalb Durchmischungs-
effekte mit Fremdolen auszuschlieffen waren. Rheologisch gesehen fiel die dynamische
Viskositdt des OMV SAE 50 durch die Vermischung mit MIBA SAE 10 auf Werte im
Bereich von SAE 30 herunter, auch die Anderung der Chemie durch Anreicherung
mit Zink, Phosphor und Schwefel fiithrt zu einer deutlich verstérkten Produktion von
ZDDP, welches verschleiffschiitzende und reibungsmodifizierende Schichten an der
Lagerschalenoberfliche bietet und somit die relative Vergleichbarkeit zu den anderen
OMYV Olen verhindert. Aus diesen Griinden schied das OMV SAE 50 Ol zur Vali-
dierung der Berechnungsmethode aus. Ubrig blieben die Ole OMV SAE40 bis OMV
SAE10 zum Vergleich von Berechnungs- und Messergebnissen.

Das in Abbildung 5.7 bereits gezeigte Priifprogramm als Kombination verschiedener
Lasten und Wellendrehzahlen zeigt, dass sowohl bei 2000rpm als auch bei 4500rpm
jeweils die doppelte Anzahl an Messpunkten zur Verfiigung stand als bei den Dreh-
zahlplateaus dazwischen. Um eine moglichst geringe Streuung der Messwerte zu er-
halten, ist eine ausreichende Anzahl an Messpunkten erforderlich; so kann die Stan-
dardabweichung gering bleiben. Da die einzelnen Plateaus eher eine geringe Anzahl
an Stiitzstellen aufwiesen, wurden die beiden Extrempunkte 2000rpm und 4500rpm
fiir die Vergleiche mit der Berechnung herangezogen, um die Fehlerbalken ausrei-
chend eng zu halten. Dies verschérft die Genauigkeitsanforderungen an die Simula-
tion. Zudem kann davon ausgegangen werden, dass Drehzahlen zwischen den beiden
Extrempunkten durch das Simulationsmodell mit gleicher Aussagequalitit abbildbar
sind.

Basierend auf Beschridnkungen seitens des Ringspeichers der Gleitlagerpriifmaschine
konnten nur mittlere Reibmomente gemessen und ausgegeben werden. Deshalb pas-
sierte der Vergleich von Messungs- und Berechnungsergebnissen zur Validierung der
Methode auf gleich ausgewerteten Signalen iiber zeitlich gemittelte Reibmomente.
Um den Vergleich von berechneten und gemessenen Reibmomenten zulédssig durch-
zufithren, ist eine einleitende Abschéitzung der Messfehler durchzufiihren, innerhalb
derer sich die berechneten Ergebnisse befinden miissen. Der gesamte Messfehler er-
gibt sich aus der Summe von Messgenauigkeit des Drehmomentenmessflansches, der
statistischen Schwankung der Messergebnisse und der Wiederholbarkeit mehrerer
Priiflaufe.
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HBM (Hottinger Baldwin Messtechnik) gibt fiir den verwendeten Drehmomenten-
messflansch einen Messfehler von +1 Nm an. Statistische Schwankungen des Mess-
signals, beurteilt durch die Standardabweichung, wurden durch Mittelung der Mess-
punkte iiber die einzelnen Drehzahlplateaus evaluiert. Da jedem Priiflauf mindestens
zwei Wiederholpriiflaufe folgten, ist auch eine Erfassung der Wiederholbarkeit mog-
lich. Bei 41MPa ergibt sich eine Standardabweichung von von zirka 0.3 Nm und bei
70MPa von zirka 0.4 Nm. Addiert zum Fehler des Drehmomentenmessflansches er-
gibt das einen Messfehlerbereich von +0.4 Nm fiir 41MPa und +0.5 N'm fiir 70MPa.
Die Wiederholbarkeit wird separat beriicksichtigt.

Tabelle 5.2 zeigt eine Zusammenfassung der gemessenen Reibmomente fiir alle
Priiféle bei 2000rpm und spezifischen Lagerbelastungen von 41MPa und 70MPa. In
der Spalte M7y pog sind in Klammer die Maximal- und Minimalwerte zufolge der Wie-
derholgenauigkeit eingetragen; die zuvor definierten Fehlergrenzen sind angehangt.
Diese aus Messungen extrahierten Werte sind nun bereit fiir den direkten Vergleich
zu den Berechnugnsergebnissen.

Im Folgenden wird noch einmal kurz auf die Randbedingungen des Berechnungs-
modells eingegangen, mit dem die Validierung durchgefiihrt wurde |[3].

Die globalen Oltemperaturen kamen, wie in Untersektion 5.6.4 beschrieben, aus der
speziell dafiir entwickelten Methode zur Temperaturabschéitzung. Tabelle 5.3 gibt
einen Uberblick zu den berechneten globalen Oltemperaturen fiir die EHD-Methode.
Schwankungen von zum Beispiel 10°C, zwischen absolut 90°C' und 100°C, fiihren
beim OMV SAE 40 zu einer 25—prozentigen Differenz der dynamischen Viskositét.
Hingegen zeigt der piezo-viskose Effekt beim gleichen Ol bei 95°C' eine Viskositéitsan-
stieg zwischen Umgebungsdruck und 200bar von zirka 700%; n(SAE40, Umgebungs-
druck,95°) = 14 mPas, n(SAFE40,200bar,95°) = 103 mPas. Dies verdeutlicht
nocheinmal die Dominanz der Druckabhingigkeit der dynamischen Viskositit im
Vergleich zur Temperaturabhéngigkeit.

Verschleifsprofile wurden, wie bereits in Subsektion 5.6.5 beschrieben, auf Basis der
vermessenen Lagertopologie fiir OMV SAE 10 Priifliufe bei 70MPa und 2000rpm
fiir das Berechnungsmodell erstellt und in allen anderen Berechnungen gleich wei-
terverwendet. Dies ist zuléssig, da fiir die OMV SAE 10 Priifliufe bei 70MPa und
2000rpm die hochsten Festkorperkontaktanteile erwartet werden und alle weiteren
Priiflaufe somit einfachere Bedingungen vorfinden. Damit besteht auch keine Not-
wendigkeit mittels Parameterfits die Modelle zu tunen, was die Glaubwiirdigkeit und
Vorhersagefdhigkeit untermauert. Abbildung 5.37 zeigt das verwendete Priiflager-
Verschleiftprofil als Abweichung vom idealen Zylinderprofil in gm. Die unterschiedli-
chen Farben, rot bis schwarz, stellen Querschnitte durch die Lagerschale dar, wobei
die rote Linie an der Lagerschalenkante, die griine Linie 1.4mm in axialer Rich-
tung von der Lagerschalenkante aus liegt. Durch den symmetrischen Aufbau des
Priifstands ist das Verschleifsprofil um den axialen Mittelpunkt gespiegelt aufgebaut,
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OMV Ol | spez. Last Mi,pos
[MPal [Nm)|
SAEI0 A1 (3.2-3.5)+ 0.4
SAEI0 70 (4.4-4.8)%£ 0.5
SAE20 A1 (3.9-4.2)£ 0.4
SAE20 70 (5.3-5.9)+ 0.5
SAE30 A1 (4.6-4.8)% 0.4
SAE30 70 (5.9-6.3)+ 0.5
SAE40 A1 (4.8-5.3)+ 0.4
SAE40 70 (6.1-6.8)+ 0.5

Tabelle 5.2: Zusammenfassung aller an der LP06 gemessenen Reibmomente fiir ver-
schiedene Priiféle und spezifische Lagerbelastungen [3|; die Werte in
Klammer () sind Maximal- und Minimalwerte zufolge der Wiederhol-
genauigkeit mit den zugehorigen Fehlergrenzen

SAEL0 | Tyimpa | Trompa
I°’Cl | [°C]

| | 874 | 946 |

SAE20 | Tyimpa | Trompa
I°’Cl | [°C]

| [ 892 [ 968 |

SAE30 | Tyimpa | Trompa
I°’Cl | [°C]

| | 89.8 [ 979 |

SAE40 | Tyimpa | Trompa
I°’Cl | [°C]

| [ 91.8 [ 996 |

Tabelle 5.3: Abschitzung der globalen Oltemperaturen fiir die EHD-Berechnung fiir
verschiedene Priifle und spezifische Lagerbelastungen (3]

138



5.6 Entwicklung von Modellierungs- und Simulationsvorschriften

sieche auch Abbildung 5.36.

. 0 mm
cC
[]
—
K=
£
[
2 | =2.7 mm
&
= ol -
3 4.1 mm
[a}
__| ________ 'r_—

180 270 360
Shell angle (deg)

Abbildung 5.37: Priiflager- Verschleifsprofil als Abweichung vom idealen Zylinderprofil
in pm fiir die EHD-Berechnung [3]

Abbildung 5.38 zeigt vorab alle berechneten Ergebnisse fiir 2000rpm und 41MPa
beziehungsweise 7T0MPa, aufgeteilt in Reibleistungsanteile aus den Scherspannungen
im hydrodynamischen Bereich (HD) und Reibleistungsanteilen zufolge Festkorper-
kontakt (AC). Die Summe der beiden Anteile gibt jeweils die Gesamtreibleistung des
Gleitlagers im jeweiligen Betriebspunkt. Fiir die relativ geringe spezifische Belastung
von 41MPa, Abbildung 5.38 oben, ist zu erkennen, dass auch bei geringen Dreh-
zahlen von 2000rpm, entsprechend einer Umfangsgeschwindigkeit von 87, fiir keine
der untersuchten Viskositdtsklassen Festkorperkontakt auftritt. Somit entspricht die
Gesamtreibleistung des Gleitlagers fiir diesen Betriebspunkt der hydrodynamischen
Verlustleistung.

Fiir beide Lastpunkte, 41MPa und 70MPa, ist zu erkennen, dass die viskosen Ver-
luste (HD) mit abnehmender Viskositdtsklasse - SAE40 zu SAE10- stetig abnehmen.
Im Betriebspunkt 41MPa reduzieren sich die viskosen Verluste durch die Reduktion
der SAE-Klasse von 518 W fiir SAE40 auf 340 W fiir SAE10 um 35%. Gleichzei-
tig reduziert sich die ausschlaggebende Grofie, die dynamische Viskositét, fiir die-
se Punkte von n(41M Pa, SAE40,T = 92°C,Umgebungsdruck) = 15 mPas auf
n(41M Pa, SAFE10,T = 87°C,Umgebungsdruck) = 5.4 mPas um 64% und fiir die
hohere Last von n(70M Pa, SAFE40,T = 100°C, Umgebungsdruck) = 12 mPas auf
n(70M Pa, SAE10, T = 95°C, Umgebungsdruck) = 4.6 mPas um 62%); die Tempe-
raturen sind Tabelle 5.3 zu entnehmen. Man erkennt, dass die prozentuellen Reib-
leistungsreduktionen deutlich geringer ausfallen als die zugehorige prozentuelle Vis-
kositdtsabsenkung, obwohl der Term der dynamischen Viskositéat direkt als Vorterm
des Schergefilles angegeben wird. Das ist darauf zuriickzufiihren, dass durch die ge-
ringer werdende Viskositédt auch die Tragfihigkeit des Lagers abnimmt und somit
die minimalen Schmierspalthohen geringer werden. Dies fiihrt wiederum zu einem
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leichten Anstieg der lokalen Schmierfilmdriicke, die wiederum durch den piezovisko-
sen Effekt von Schmierdlen die dynamische Viskositéit wieder leicht anheben. Dieser
Einfluss auch beim direkten Vergleich der viskosen Verluste (HD) zwischen 41MPa
und 70MPa deutlich. Im hoher belasteten Fall, 7T0MPa, sind die Schmierspalthéhen
deutlich geringer als bei 41MPa, somit passieren in der Hochlastzone lokale Spitzen
der dynamischen Viskositdt, was in einem verringerten Reduktionspotential zu er-
kennen ist; 64% Reduktion fiir 41MPa, 62% Reduktion fiir 7T0MPa.

In Abbildung 5.38 unten sieht man den steigenden Festkorperkontaktanteil mit sin-
kender Viskositatsklasse, da hier lokal die Tragfahigkeit des Schmierfilms nicht mehr
ausreicht. Bei 7T0MPa und SAE10 trigt die Festkorperkontaktreibleistung (AC) be-
reits zirka 15% zur Gesamtreibleistung des Gleitlagers bei, was im Allgemeinen dazu
fiihrt, dass die gewonnene Reibungsreduktion durch steigenden Metall-Metall Kon-
takt wieder verloren geht und zudem die Lagerlebensdauer durch Abtragen von Lauf-
schichten kontinuierlich abnimmt.

Im Folgenden sind die Vergleiche von gemessenen und berechneten Reibmomenten fiir
eine Wellendrehzahl von 2000rpm detaillierter beschrieben [3]. Fiir die Validierung
der Berechnungsmethode hinsichtlich Lastsensitivitdt wurde die geringste untersuch-
te Wellendrehzahl verwendet, da diese die niedrigste Tragfihigkeit des Lagers erzeugt
und somit Metall-Metall Kontakt friither eintritt.

Das Diagramm in Abbildung 5.39 zeigt den direkten Vergleich von gemessenem zu
berechnetem Reibmoment fiir 41MPa und 70MPa spezifische Lagerbelastung und
dem OMV SAE40 Priifél. In blau (LP06) ist das durch den Drehmomentenmess-
flansch der Gleitlagerpriifmaschine LP06 aufgenommene mittlere Reibmoment von
Stiitzlager und Priiflager aufgetragen, erweitert um den Bereich des Messfehlers und
der Wiederholbarkeit, wie in Tabelle 5.4 aufgelistet. Die Hohe des blauen Balkens
entspricht somit dem Mittelwert des mit der schwarzen Klammer dargestellten Ver-
trauensbereichs. Der rote Balken (Sim) zeigt den Mittelwert des berechneten Reib-
moments fiir den direkten Vergleich mit der Messung. Man erkennt in Abbildung
5.39, dass sowohl im niedrigen als auch im hohen Lastbereich die berechneten Reib-
momente innerhalb des Vertrauensbereichs der Messung liegen.

OMYV SAE 40 und 41MPa spezifische Lagerbelastung entsprechen einem typischen
stabile Betriebspunkt eines Hauptlagers des J624 Grok-Gasmotors. Somit kann von
ausreichend hoher Tragfihigkeit des Schmierfilms und rein hydrodynamischen Be-
dingungen im Lager ausgegangen werden. Diese vorab angestellten Annahmen sind
durch die Darstellung in Abbildung 5.38 bestétigt. Darauf basierend resultiert die
Reibung im Gleitlager rein aus den hydrodynamischen Scherverlusten.

Der Fall 70 MPa entspricht einer in Zukunft durch Weiterentwicklung mdoglichen
Hauptlagerbelastung bei hoheren Brennraumdriicken, um die Leistungsausbeute zu
erhéhen. Auch hier stellt sich durch das relativ hochviskose Ol noch ein stabiler Lauf
des Lagers ein, ohne in der Stribeck-Kurve zu weit nach links zu kommen und Metall-

140



5.6 Entwicklung von Modellierungs- und Simulationsvorschriften

700
600 41 MPa
—~ 518
g AL
: 500 - 4ot
ﬁ 414
o i
< 400 340
o
2
3 300 ~
=
2
o 200 -
= (@] (] 1=} 2
= < < < <
100 +
0 0 0 0
0 - T T
SAE40 SAE30 SAE20 SAE10
700
626
600 - 555 529 70 MPa
z
o 500 - 453
o
2
2 400
@
g
8 300
c
2
S 200 = = = -
= Q 8]
“ E g = g N < I B
64
SAE40 SAE30 SAE20 SAE10

Abbildung 5.38: Gegeniiberstellung der Reibleistung im Priiflager der LP06 bei
41M Pa (oben) und 70M Pa (unten), 2000 Upm Wellendrehzahl und
verschiedenen Priifélen; in blau mit HD gekennzeichnet sind die hy-
drodynamischen Verluste im Gleitlager dargestellt, daneben in rot
mit AC bezeichnet die Reibleistung zufolge Festkorperkontakt [3]
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Metall Kontakt zu riskieren.

Im direkten Vergleich der beiden Belastungsfille ist zu erkennen, dass auch bei rein
hydrodynamischen Betriebsbedingungen die Reibung im Lager mit steigender Last
zunimmt. Dies ist speziell bei Einbereichsélen auf den piezoviskosen Effekt des Mo-
torols zuriickzufiihren. Hohere Lasten erzeugen hohere Fluiddriicke und diese wie-
derum einen Anstieg der dynamischen Viskositét, die direkt proportional zur Lager-
reibung ist. Aus den Berechnungsergebnissen ist bekannt, dass sich der maximale
Fluiddruck signifikant mit der externen Last &ndert, wihrend kaum ein Einfluss ver-
schiedener Viskositdtsklassen erkennbar ist. Im konkreten Fall stieg der maximale
Fluiddruck von 90 MPa auf 120 MPa fiir die spezifischen Lasten von 41MPa und
70MPa.

Um nun, wie in der Zielsetzung definiert, die Reibungsreduktion in Gleitlagern

9,00
500 | SAE40
7,00 -
6,00
5,00
4,00
3,00 -
2,00 -
1,00 |
0,00 -

Friction moment [Nm]

41 MPa 70 MPa

Specific loads

Abbildung 5.39: SAE40, 2000Upm: Vergleich der gemittelten Lagerreibmomente aus
Messung (Blau: LP06) und Berechnung (Rot: Sim) bei 41M Pa und
T0M Pa; gemittelte Messwerte sind mit einem entsprechenden Feh-
lerbalken versehen [3]

zu schaffen, stellt die Herabsetzung der dynamischen Viskositéit eine sehr effektive
Moglichkeit dar. Bei gleichen thermischen Randbedingungen aus dem motorischen
Betrieb, Sumpftemperatur, etc. bedeutet dies die Reduktion der SAE-Klasse, wie in
den folgenden Vergleichen von Abbildung 5.40 bis 5.42 illustriert ist.

Auch im Vergleich der Abbildung 5.40 zeigt sich die Qualitit des Berechnungsmodells
durch eine sehr gute Ubereinstimmung von Experiment und Berechnung. Gleiches
gilt fiir die Falle mit OMV SAE20, Abbildung 5.41, und OMV SAE10, Abbildung
5.42. Somit konnte eine fiir verschiedene Lagerbelastungen umfassende Validierung
der entwickelten Berechnungsmethode gezeigt werden.
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Abbildung 5.40: SAE30, 2000Upm: Vergleich der gemittelten Lagerreibmomente aus
Messung (Blau: LP06) und Berechnung (Rot: Sim) bei 41M Pa und
70M Pa; gemittelte Messwerte sind mit einem entsprechenden Feh-
lerbalken versehen [3]

Tabelle 5.4 zeigt noch einmal zusammenfassend die detaillierten Vergleiche zwi-
schen berechnetem Reibmoment und den Messwerten inklusive Vertrauensbereich
fiir 2000rpm und verschiedene Lasten sowie unterschiedliche Viskosititsklassen des
Priifols. Hier ist noch einmal der reibungsreduzierende Einfluss geringerer Viskosi-
téat, sowie der reibungserhbhende Einfluss der Lagerbelastung zu erkennen. Es fallt
auch der schleichende FEinfluss steigenden Metall-Metall Kontakts fiir 70MPa auf,
der die Lagerreibung gegeniiber dem rein hydrodynamischen Betrieb erhoht. Fiir die
motornahe Parameterkombination des Kurbelwellenlagers 41MPa und 2000rpm lasst
sich das Potential zur Reibungsreduktion bereits sehr gut abschitzen; es tritt auch
bei SAE10 noch kein Metall-Metall Kontakt auf, jedoch reduziert sich die viskose
Reibung auf knapp die Halfte.

Der Vollstindigkeit halber sind in den Abbildungen 5.43 und 5.44 noch zwei Bei-
spiele der Vergleiche von Messung und Berechnung bei verschiedenen Drehzahlen
dargestellt. Zur Beurteilung der Qualitdt der Methode ist die maximale Last - T0MPa
- gepaart mit der geringsten Umfangsgeschwindigkeit bei 2000rpm zu untersuchen.
Hier ergeben sich durch die mangelnde hydrodynamische Tragtahigkeit die kritischs-
ten Bedingungen fiir das Lager. Liegen die Berechnungsergebnisse innerhalb der Feh-
lerschranken der Messung, beweist das die betragsméfig akkurate Erfassung der vis-
kosen Verluste sowie der Verluste zufolge Metall-Metall Kontakt. Die untersuchte
maximale Wellendrehzahl war 4500rpm. Gepaart mit der héchsten untersuchten Last
von 7T0MPa resultiert aus diesem Fall das grofste gemessene Reibmoment fiir die je-
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Abbildung 5.41: SAE20, 2000Upm: Vergleich der gemittelten Lagerreibmomente aus
Messung (Blau: LP06) und Berechnung (Rot: Sim) bei 41M Pa und
T0M Pa; gemittelte Messwerte sind mit einem entsprechenden Feh-
lerbalken versehen |[3]
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Abbildung 5.42: SAE10, 2000Upm: Vergleich der gemittelten Lagerreibmomente aus
Messung (Blau: LP06) und Berechnung (Rot: Sim) bei 41M Pa und
T0M Pa; gemittelte Messwerte sind mit einem entsprechenden Feh-
lerbalken versehen [3]
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OMYV Ol | spez. Last | Mgim Mi.pos
[MPal |Nm] |Nm)|
SAEL0 A1 3.0 | (3.2-3.5)+ 04
SAE1L0 70 4.7 | (4.4-4.8)£ 0.5
SAE20 A1 10 | (3.9-4.2)% 04
SAE20 70 5.3 | (5.3-5.9)£ 0.5
SAE30 41 4.7 | (4.6-4.8)£ 04
SAE30 70 5.7 | (5.9-6.3)£ 0.5
SAE40 A1 5.5 | (4.8-5.3)+ 04
SAE40 70 6.4 | (6.1-6.8)£ 0.5

Tabelle 5.4: Detaillierten Vergleiche zwischen berechnetem Reibmoment Mg;,, und
den Messwerten M pos inklusive Vertrauensbereich fiir 2000rpm, ver-
schiedene Lasten sowie unterschiedliche Viskositdtsklassen des Priifols

131

weilige Viskositatsklasse. Dies ist durch die hohen viskosen Scherspannungsverluste
bei hohen Drehzahlen, superponiert mit steigenden Scherspannungen durch den lo-
kalen Viskositdtsanstieg in der Hauptlastzone bei gleichzeitig geringer werdendem
Schmierspalt und damit verbundenem Gradientenzuwachs zu erkldren. Somit zeigen
die beiden Vergleiche in Abbildung 5.43 und 5.44 die Extrempunkte der Untersuchun-
gen. Es kann daher davon ausgegangen werden, dass Betriebspunkte mit geringeren
Lasten und Drehzahlen zwischen 2000rpm und 4500rpm ebenso akkurate Ergebnisse
des Lagerreibmoments bringen.

Die Vergleiche aller gezeigten Gegeniiberstellungen verdeutlichen, dass fiir die unter-
suchten Betriebsbedingungen am Priifstand der reibungssteigernde Einfluss von Last-
und Drehzahlerh6hung ungeféhr die gleichen Ausmafe hat. Die diskutierten Verglei-
che der Reibmomente von Messung und Berechnung zeigen jedoch immer nur den
Summenwert aus viskosen Verlusten und Festkorperkontaktverlusten. Die Vergleiche
bei SAE40 und SAE30 — kein bis vernachlissigbar kleiner Festkorperkontakt — zei-
gen die Qualitdt des Modells zur Berechnung der viskosen Verluste. Eine Moglichkeit
zur Validierung des Kontaktmodells ist die bereits diskutierte Kontaktspannungs-
messung. Abbildung 5.45 (oben) zeigt den berechneten Festkorperkontakt-Traganteil
in Prozent der gesamten Gleitlageroberfliche; im Bereich um 630° Wellendrehwin-
kel wird der Wellenzapfen durch die leicht wechselnde Belastung kurz von der La-
gerschale abgehoben, wodurch der Festkorperkontakt-Traganteil Null wird und rein
hydrodynamischer Betrieb vorherrscht. Man beachte, dass die Aufzeichnungen nach
einer vollen Umdrehung, also 360°, beginnen um Einschwingvorgidnge zu minimieren.
Durch die anschlieffend wieder ansteigende Belastung bei zirka 700° Wellendrehwin-
kel erh6ht sich auch der Festkorperkontakt-Traganteil. Abbildung 5.45 (unten) zeigt
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Abbildung 5.43: SAE40, 7T0MPa: Vergleich der gemittelten Lagerreibmomente aus

Messung (Blau: LP06) und Berechnung (Griin: Sim) bei 2000Upm
und 4500U pm; gemittelte Messwerte sind mit einem entsprechenden
Fehlerbalken versehen
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Abbildung 5.44: SAE10, 70MPa: Vergleich der gemittelten Lagerreibmomente aus
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die an der LP06 gemessene Kontaktspannung zwischen Wellenzapfen und Lagerscha-
le; das Rohsignal in Rot und eine mit gleitendem Durchschnitt geglattete Signalkurve
in Griin. Die Ausgangsspannung bei vollstindiger Separierung liegt bei zirka 3.3 mV/,
kommt es zum Festkorperkontakt bricht die Spannung ein. Somit zeigt der Vergleich
in Abbildung 5.45, dass sowohl Beginn als auch Ende des Festkorperkontakts an
der LP06 und im Berechnungsmodell sehr gut Ubereinstimmungen; die Qualitiit des
Kontaktmodells ist somit bestétigt. Zusammenfassend zeigt sich eine sehr umfang-

I Festkérperkontakt — Anteil [%]

Festkérperkontakt-Traganteil [%]
1

2.5+

1_5; V\/\/\ \ | A j\/"w |
. Wellendr;‘)\rvinkel [Grad]ﬁm "

Kontaktspannung [mV]

T

360

Abbildung 5.45: Gegeniiberstellung des berechneten Verlaufs des Festkorperkon-
taktanteils (oben, rote Linie) und des durch Kontaktspannungsmes-
sung aufgezeichneten Verlaufs (unten; rote Linie zeigt das originale
Messsignal, in griin sieht man die gegléttete Linie) [51].

reiche Validierung der entwickelten Methode zur Berechnung der Reibung in Radial-
gleitlagern durch den direkten und umfassenden Vergleich mit Messergebnissen einer
Gleitlagerpriifmaschine. Somit ist die breite Anwendbarkeit auch in Vorentwicklungs-
projekten zur Abschéitzung der Tragfahigkeit und Reibung neuer und modifizierter
Motorkonzepte gewahrleistet.
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Erweiterte Validierung durch Zerst6rungstest an der LP06 mit SAE10

Unter Verwendung eines allgemeinen Lager-Lebensdauertests von MIBA mit SAE10-
Ol kénnen die Grenzen des Simulations-Modells unter extremen Bedingungen unter-
sucht werden. Um die Lagerlebensdauer in geraffter Zeit erfassen zu konnen, ist
das Lager mehreren extremen Randbedingungen ausgesetzt. Es wird sehr diinnes
Ol (SAE10), hohe Olzufuhrtemperatur (110°C)), hohe Last (76M Pa) bei einer Wel-
lendrehzahl von 3000rpm - das entspricht einer Umfangsgeschwindigkeit von 127 -
verwendet, was zu hohem Festkorperkontaktanteil und Verschleif fiihrt. Dieser Test
lauft iiber 15 Stunden, was eine hohe Anzahl an Messwerten ergibt und eine prazisere
Bestimmung des mittleren gemessenen Reibmoments ermoglicht.

Entsprechend der in Abschnitt 5.6.4 beschriebenen Methode resultiert eine globale
Oltemperatur im EHD-Joint von 115.3°, was nur 5°C hoher ist als die Olzufuhr-
temperatur. Bei diesem Versuch an der LP06 wurde die Seitenflusstemperatur nicht
mitgemessen, was zu der Annahme fiihrt, dass durch die Vernachlassigung dieser eher
hohen Temperatur im Mittelungsprozess eine geringere Oltemperatur entsteht, was
sich positiv auf den Festkorperkontaktanteil zufolge der héheren Olviskositit aus-
wirkt.

In den Berechnungsergebnissen erkennt man, dass die Reibleistung zufolge Festkor-
perkontakt bereits zirka ein Viertel der gesamten Reibleistung darstellt. Die Simula-
tion der Vorgidnge im Lager zeigt, dass der eher grofie Anteil der Festkorperkontakt-
verluste nur von 6% der gesamten Lageroberfliche erzeugt wird.

Abbildung 5.46 zeigt die hydrodynamische Druckverteilung im Priiflager bei maxi-
maler Last und unterstreicht die Wichtigkeit der Beriicksichtigung der Druckabhan-
gigkeit des Ols in der Simulation. In groken Bereichen des Lagers herrschen Driicke
im Bereich von 120 M Pa, die eine deutliche Erhéhung der dynamischen Viskositét
und damit eine Verbesserung der Tragfihigkeit bewirken.

Zum Vergleich zeigt Abbildung 5.47 den Festkérperkontaktdruck im Priiflager, der
an den Schalenrédndern konzentriert mit 100 M Pa einen Teil der externen Last mit-
tragt. Als letzten Validierungsschritt zeigt die Abbildung 5.48 den Vergleich des
durch Messung und Berechnung bestimmten Werts der Gleitlagerreibung, analog zu
den oben gezeigten Vergleichen. Auch hier liegt das berechnete Reibmoment gut in-
nerhalb der Grenzen des Messfehlers, die in diesem Fall wie erwidhnt durch die hohe
Anzahl an Messwerten relativ gesehen deutlich enger sind als in den vorigen Verglei-
chen. Anzumerken ist hier die hohe Qualitit des Berechnungsmodells, vor allem des
Kontaktmodells, da wie erwéhnt bei diesem Zerstorungstest der Festkorpertraganteil
sehr hoch ist.

Aus den gezeigten Vergleichen von Messergebnissen und Simulationsergebnissen bei
verschiedenen SAE-Klassen, Lagerbelastungen und Wellendrehzahlen geht hervor,
dass die entwickelte Methode in allen Bereichen absolut anwendbar validiert ist.
Das hier bestehende System kann somit jederzeit als pradiktives Verfahren zur Un-
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Abbildung 5.46: Darstellung der hydrodynamischen Druckverteilung am Punkt der
maximalen Belastung im Priiflager der LP06, bei einem Zerstorungs-
test unter Verwendung der temperatur- und druckabhingigen Olvis-
kositat n(p, T)
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Abbildung 5.47: Darstellung der Festkorperkontaktdruckverteilung am Punkt der
maximalen Belastung im Priiflager der LP06, bei einem Zerstérungs-
test unter Verwendung der temperatur- und druckabhingigen Olvis-
kositat n(p, T)
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Abbildung 5.48: Zerstorungstest SAE10, 76MPa: Vergleich der gemittelten Lager-

reibmomente aus Messung (Blau: LP06) und Berechnung (Griin:
Sim) bei 3000Upm; gemittelte Messwerte sind mit einem entspre-
chenden Fehlerbalken versehen

tersuchung von Vorgéngen im Gleitlager und zur Berechnung der Gleitlagerreibung
verwendet werden.
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Kapitel 6

Anwendung der Methode auf das
GrolBmotorenmodell

Das folgende Kapitel diskutiert den Aufbau des Grok-Gasmotor Modells zur Berech-
nung der Reibung in dessen Kurbeltriebsgleitlagern, auf Basis der in Kapitel 5 ent-
wickelten und validierten Methode. In einer ersten Berechnung der Gleitlagerreibung
mit den Originalparametern des realen Motors wird die mechanische Verlustteilung
des Gesamtmotors gezeigt. Aufbauend auf die Berechnungen mit den Originalpara-
metern werden Parametervariationen definiert und deren Potentiale zur Reibungsre-
duktion im Grof-Gasmotor im gegenseitigen Vergleich bewertet. Zusammenfassend
zeigen Tabellen fiir Pleuel- und Hauptlager die Einfliisse einzelner Parameter auf die
entstehende Reibung als Basis fiir Beurteilungen.

6.1 Modellaufbau

Die folgende Sektion beschreibt den Aufbau des Grof-Gasmotor Modells in einem
elastischen MKS zur Berechnung der Reibung in dessen Kurbeltriebsgleitlagern, in-
klusive der Vorbereitung dafiir nétiger Finite-Elemente Bauteile. Zuerst werden am
starren MKS des Kurbeltriebs die am hochsten belasteten Lager detektiert, die in
weiterer Folge als représentative Lager fiir die Untersuchungen herangezogen werden.
Modellaufbau und Bedatung basieren auf der in Kapitel 5 entwickelten und validier-
ten Methode.

Der Kurbeltrieb des J624 besteht aus einer Vielzahl von Gleitlagern, im Betrach-
tungsraum der Untersuchungen waren 13 Kurbelwellenlager und 24 grofse Pleuella-
ger. Durch die V-Bauweise des Motors sind bedeutend weniger Kurbelwellenlager als
Pleuellager verbaut, was einen positiven Einfluss auf die Gesamtreibung hat, vergli-
chen mit Reihenmotoren.

Da die Gleitlageranalyse durch die wiederholte Losung der Reynolds-Differentialgleichung
in Interaktion mit der Strukturelastizitit der Bauteile und dem Kontaktmodell einen
sehr hohen Rechenaufwand erzeugt, ist eine Ausmodellierung aller 13 Hauptlager und
24 Pleuellager nicht handhabbar.

Zur Erhaltung der Modelleffizienz, die vor allem fiir die anschlieffenden Parameter-
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studien essenziell ist, sind Kurbelwellen- und Pleuellager unabhéngig voneinander in
verschiedenen, reduzierten Modellen zu untersuchen. Die Reduktion bezieht sich da-
bei darauf, dass jeweils nur ein reprasentatives Gleitlager detailliert mit Hydrodyna-
mik, etc. abgebildet wird, alle weiteren Gleitlager nur {iber Feder- Dampferelemente
approximiert sind. Dies gewihrleistet die Reduktion des Berechnungsaufwands unter
Beibehaltung der Schnittkraftverldufe und Lagerbelastungen aus der Kurbeltriebs-
dynamik.

Berechnungsmodell fiir die Kurbelwellengleitlager-Analyse des J624

Das Belastungsprofil eines Kurbelwellengleitlagers ist abhingig von den Eigenschaf-
ten der benachbarten Lagerstellen der Kurbelwelle, der Pleuel mit Kolben, etc.; zu-
sammengefasst also von der Triagheit und Gaskraftanregung des gesamten Kurbel-
triebs. Ein realistisches Belastungsprofil ist somit nur durch ein Gesamtmodell des
Kurbeltriebs zu erreichen; eine von den Nachbarlagerstellen und Pleuel isolierte Be-
trachtung eines Kurbelwellenlagers ist nicht moglich.

Abbildung 6.1 links zeigt den schematischen Aufbau und Abbildung 6.1 rechts den
rdumlichen Aufbau des Kurbeltrieb-Mehrkorpersystems des 24-Zylinder Motors. Zur
Gleitlageranalyse wird im gezeigten Mehrkorpermodell eine Lagerstelle detailliert
mit einer Finite-Elemente Lagerwand und dem Hydrodynamik-Joint modelliert. Als
reprasentatives Lager wird im Allgemeinen das am hochsten belastete Kurbelwellen-
lager verwendet. Dazu wurde vorab eine Dynamikanalyse des Gesamtmotormodells
durchgefiihrt und die Kurbelwellenlagerkréfte {iber einen Zyklus ausgewertet.

Die Berechnungsergebnisse der Dynamikanalyse sind in Abbildung 6.2 tabellarisch
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Abbildung 6.1: MKS-Modell des Grok-Gasmotor Kurbeltriebs; (links) Moduldarstel-
lung, (rechts) dreidimensionale Anordnung

dargestellt. Zur Evaluierung der Belastungsintensitit wurde der arithmetische Mittel-
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6.1 Modellaufbau

wert und der Maximalwert aller Kraftverliufe bestimmt und in sinkender Reihenfol-
ge aufgelistet. Den héchsten Kraft-Mittelwert erfihrt das Kurbelwellenlager 2, wobei
Kurbelwellenlager 5 den héchsten Maximalwert zu ertragen hat. Kurbelwellenlager
3 liegt sowohl mit Mittelwert als auch mit Maximalwert bereits an der Stelle 2, wird
somit als repriasentatives Kurbelwellenlager fiir alle weiteren Betrachtungen herange-
zogen. Nach erfolgreicher Identifikation des repriasentativen Kurbelwellenlagers wird

HL-Belastung [N]

Arith. Mean Max.
2 MB2 MB5
> MB3 MB3
=
g MB9 MB11
] MB1 MB9

Abbildung 6.2: Reihung der Lagerkrifte nach aufsteigender Intensitit der Belastung

das Gesamtmotormodell zur Untersuchung der Vorginge im Gleitlager umgestellt.
Deshalb wird das bisher durch Federn und Dampfer modellierte Kurbelwellenlager
3 durch einen EHD2-Joint und kondensierte FE-Strukturen der Lagerschale und des
Kurbelgehduses ersetzt. Durch diese Komponenten wird die detaillierte Lageranaly-
se ermdglicht. Abbildung 6.3 zeigt im Detail die Modellierung der Umgebung des
Hauptlager 3. Wie bereits erwidhnt wird das Hauptlager 3 mittels EHD2-Joint und
kondensierter Gehdusestruktur modelliert, wobei alle anderen Gleitlager durch je 3
REVO-Joints (Feder-Dampfer-Elemente mit Rotationsfreiheitsgrad) abgebildet sind.
Die drei REVO-Joints sind am Zapfen axial verteilt und verhindern das freie Kippen
des Lagerzapfens, was im Gleitlager gefithrten Fall auch nicht moglich ist. Um die
elastische Lagerwand und die elastische Lagerschale im Simulationsmodell verwenden
zu konnen, wird die Geometrie aufgebaut und mit Finiten Elementen vernetzt, wie in
Abbildung 6.4 gezeigt. Es ist nicht notig, den gesamten Motorblock zu modellieren,
hier reicht ein Ausschnitt aus dem Gehduse. Denn entsprechend der St. Venantschen
Theorie gehen die Bauteilspannungen und somit die Knotenverschiebungen in ausrei-
chender Entfernung zur Krafteinleitungsstelle gegen Null. Somit gibt es einen sinn-
vollen Rahmen, wieviel von der Geh&usestruktur im Modell Beriicksichtigung finden
muss. Der gezeigte Lagerbock stellt einen Schnitt durch das Kurbelgehéduse dar, wo-
bei entsprechend der Annahme des Ebenbleibens der Schnittfliche unter Last (keine
Verwolbung) die Randbedingungen vergeben wurden. Als ,, Retained Nodes* werden
in der verwendeten Finite-Elemente Software jene Knoten bezeichnet, auf welche
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3 REVO
(EHD2) fiir HL2

3 REVO
fur HL4

Abbildung 6.3: Detailansicht der Kurbelwellenlagerung mit EHD2-Joint

Steifigkeits- und Masseninformationen der Gesamtstruktur kondensiert werden und
die anschliefsend auch im elastischen Mehrkorpersystem angreifbar sind. Die Vergabe
der Elemente ist aus Abbildung 6.5 zu entnehmen. Fiir héchste Rechengenauigkeit
und Formtreue werden quadratische Tetraeder-Elemente (C3D10; C...Continuum-
Element, 3D...dreidimensional, 10...Knotenanzahl) fiir die Struktur des Lagerbocks
verwendet. Die Lagerschale ist aus modifizierten quadratischen Tetraeder-Elementen
(C3D10M; C...Continuum-Element, 3D...dreidimensional, 10...Knotenanzahl, M...Spezielle
Formulierung fiir den Einsatz im Kontakt) aufgebaut und mit einer Membranschicht
(M3D4; M...Membrane-Element, 3D...dreidimensional, 4...Knotenanzahl) iiberlagert,
um die Krafteinleitung des hydrodynamischen Drucks ausreichend genau in die Struk-
tur einleiten zu konnen. Das Finite Differenzen Netz zur Losung der Reynolds-
Differentialgleichung hat dquidistante Stiitzstellen an der Lagerschalenoberfliche in
Axial- und Umfangsrichtung und spannt somit ein rechtwinkeliges Gitter auf. Die
Finite-Differenzen Losung ergibt Druckwerte an den Knotenpunkten des rechtwinke-
liges Gitters, welche iiber die lokalen Flachensegmente in dquivalente Knotenkréfte
umgerechnet werden. Um diese Knotenkrifte an die Finite Elemente Lagerstruktur
mit geringst moglichem Fehler weitergeben zu konnen, ist ein entsprechendes Finite
Elemente Netz erforderlich. Die Reduktion der Elementordnung der Lagerstruktur
von den quadratischen Tetraedern auf lineare Elemente an der Lageroberfliche ist
zur sauberen Kopplung mit dem Finite Differenzen Netz des Fluids erforderlich. Bei
Nichtkoinzidenz von FE- und HD-Knoten steigt der Interpolationsaufwand der Kno-
tenreaktionskrifte und sinkt zugleich die Ergebnisqualitit drastisch ab.

Abbildung 6.5 zeigt die Elementverteilung im Hauptlagerbock, welcher das Kur-
belwellengleitlager trigt. Die Olversorgung von Kurbelwellengleitlagern passiert im
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Abbildung 6.4: Hauptlagerbock des Grofs-Gasmotors: Aufbereitung zur dynamischen
Kondensierung fiir das elastische Mehrkorpersystem

Allgemeinen von der Hauptolleitung iiber eine obenliegende 180° Nut in der Lager-
bockstruktur. Hier tritt das Ol iiber eine genutete obenliegende Lagerschale in den
Schmierspalt ein. Da das fehlende Material der Olnut in der Lagerbockstruktur die
radiale Lagerschalennachgiebigkeit erhoht, durch die Olfiillung der Nut jedoch eine
Fluidsteifigkeit vorhanden ist, ist der Einfluss im Modell auch zu beriicksichtigen. Er
wird durch das Einsetzen von Finiten Elementen mit reduziertem Elastizitdtsmodul
realisiert, welche das mit Ol gefiillte Nutvolumen simulieren und somit das radiale
Deformationsverhalten einer belasteten Lagerschale ausreichend genau abbilden.

Die Abbildungen 6.6 und 6.7 zeigen das Mehrkorpermodell mit integriertem elasti-
schen Teilkérper des Kurbelgehduses zur Auflosung der elastischen Fluid-Struktur-
Interaktion. Man erkennt die 24-Zylinder Kurbelwelle, beaufschlagt durch die Brenn-
raumgaskrifte, die an den Pleueln wirken. Durch Einlaufverschleif und méglichem
Langzeitverschleift ergibt sich ein charakteristisches Verschleifprofil an den Schalen
der Kurbelwellenlager. Um die hydrodynamische Druckverteilung, jedoch vor allem
den lokalen Festkdérperkontakt richtig zu erfassen, ist eine entsprechende Definition
des Lagerschalenverschleifsprofils notig. Die Definition des Verschleifiprofils fiir das
J624 Hauptlager basiert auf dem Untersuchungsbericht Nr.08130 von MIBA; das
heift eine Verschleiffanalyse im Zuge der gédngigen Service-Intervalle. Darin war zu
entnehmen, dass die Hauptlager kaum messbaren Verschleif in den hauptbelasteten
Zonen aufweisen. Neue Lagerschalen neigen jedoch zu leichtem Kantentragen, was
in den ersten Betriebsstunden durch kleinen Kantenverschleifs eliminiert wird. Mes-
sungen des Lagerschalenverschleifses sind jedoch am Schalenrand nicht moglich, so
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Hauptlagerbock:
C3D10 ... allgemeine Struktur

Olnut:
C3D10M

Lagerschale:
M3D4 — Membranelemente

Abbildung 6.5: Elementverteilung am Hauptlagerbock des Grofk-Gasmotors

4 Pleuel

V 24 Kurbelwelle

HL3 als
kondensierte
FE-Struktur

Abbildung 6.6: MKS-Modell mit elastischer Lagerstruktur des Grofs-Gasmotors

ist der Effekt im Messprotokoll nicht zu sehen; wird jedoch zur korrekten Berech-
nung beriicksichtigt. Tabelle 6.1 zeigt die Verschleifprofildefinition basierend auf den
Messwerten und in Abbildung 6.8 ist die dreidimensionale Darstellung des Verschleifs-
profils mit den Lagerstofen in verschiedenen Ansichten dargestellt. Der Lagerstofs
entsteht an den Fiigestellen der beiden Lagerschalenhélften nach der Montage und
bildet einen keilférmige Spalt, der Einfluss auf die lokale Entwicklung des hydrody-
namischen Drucks hat.
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6.1 Modellaufbau

Abbildung 6.7: MKS-Modell mit elastischer Lagerstruktur des Grof-Gasmotors im
Detail

Berechnungsmodell fiir die Pleuellager-Analyse des J624

Analog zum Modell fiir die Kurbelwellenlageranalyse wird auch hier ein reduzierter
Kurbeltrieb betrachtet, um die Berechnungsmethode effizient zu halten. Die Ergeb-
nisse zweier reprasentativer Pleuellager lassen sich im Anschluss einfach auf den
Gesamtverlust aller Pleuellager summieren. Durch die V-Bauweise des J624 Mo-
tors sitzen zwei Pleuelstangen an einem Kurbelwellenzapfen. Da die Kraftverldufe in
den beiden im Detail untersuchten Pleuellagern im Allgemeinen nur von den lokalen
Pleuel-, Bolzen- und Kolbenmassen und vom Zylinderdruck abhédngen, somit von den
Nachbarpleuelstangen unabhéingig sind, kann das Motormodell auf einen Kurbelzap-
fen reduziert werden. Das reduzierte Modell ist in Abbildung 6.9 dargestellt. Um
die Zapfenschréigstellung an den Enden der V2-Kurbelwelle jener des Gesamtmotors
anzupassen, wurden die Zapfenenden mit drei REVO-Joints gelagert, die eine Gleit-
lagerung nachbilden. Da die Kurbelwellendrehzahl durch das Programm vorgegeben
ist, spielen verdnderte Drehungleichférmigkeiten durch die reduzierten Massentrig-
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® | Left End | Left | Middle | Right | Right End
[°] [um] | [um] | [pm] | [pm] [um]
0 0 0 0 0 0
85 0 0 0 0 0
90 20 20 20 20 20
95 0 0 0 0 0
180 8 6 6 6 8
265 0 0 0 0 0
270 20 20 20 20 20
275 0 0 0 0 0
360 0 0 0 0 0

Tabelle 6.1: Definition des Verschleifsprofils fiir die Hauplater des J624

Abbildung 6.8: Darstellung des

Verschleifsprofils
Gasmotors; vergroferter Mafstab fiir Verschleiffprofil und Lagerstof

am Hauptlager des Grof-

heiten des Kurbeltriebs keine Rolle. Somit ist die Reduktion des V24 auf einen V2
fiir die Pleuellageranalyse zuldssig.

Abbildung 6.9 (rechts) zeigt die 3D-Darstellung des reduzierten Kurbeltriebs mit
den Finite-Elemente Modellen der kondensierten Pleuelstrukturen. Aus einer Ana-
lyse der Ziindreihenfolge wurden die Zylinder 8 und 20 als jene identifiziert, welche
die ungiinstigste Belastungssituation ertragen miissen, da die aufeinanderfolgenden
Ziindungen relativ nahe zueinander liegen und somit den Schmierfilm stark belasten.
Sie wurden daher als repriasentative Lager fiir die Analyse herangezogen. Die Lage
der Pleuelteilung ist so gewéhlt, dass die Pleuelschrauben durch die horizontal zu-
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6.1 Modellaufbau

giangliche Kurbelgehduse6ffnung angezogen werden konnen.
Abbildung 6.10 zeigt das Finite-Elemente Modell des J624 Pleuels. Auch in die-

-30°

Abbildung 6.9: Berechnungsmodell zur Pleuellageranalyse; (links) Moduldarstellung,
(rechts) dreidimensionale Anordnung

sem Modell wird das Pleuel als kondensierte Finite-Elemente Struktur beriicksich-
tigt. Der Pleuelkorper ist mit quadratischen Tetraedern (C3D10), die Lagerschale
mit linearen Hexaedern (C3D8) (2 Lagen fiir Schale, 2 Lagen in der Pleuelstruktur)
vernetzt, die Verbindung der beiden an sich nicht kompatiblen Netze erfolgt iiber
,, Tie-Constraints®. Dies soll wiederum die Kompatibilitdt des Fluidnetzes mit dem
Strukturnetz gewahrleisten und unnétige Interpolationsfehler vermeiden.

Die dynamische Kondensierung der Pleuelstruktur erfolgte bis 1500Hz. Der Frequenz-
bereich einer Gasmotor-Verbrennung reicht bis ca. 600Hz, bis dorthin treten relevante
Anregungen auf. Um alle relevanten Eigenformen in ausreichender Ergebnisqualitit
zu beriicksichtigen, muss mindestens bis zur 2.5-fachen Anregefrequenz kondensiert
werden, was auf die 1500Hz fiihrt.

Abbildung 6.11 zeigt ein erstes Ergebnis der Lageranalyse. Links ist der hydro-
dynamische Druck der beiden Lager dargestellt, wobei der Zylinder 20 maximalen
Gasdruck aufweist. Die dargestellte Druckverteilung zeigt die unterschiedlichen Nach-
giebigkeiten der Pleuelstruktur, die im rechten Bild markiert sind. Weichere Struk-
turteile, wie die schmalen Bunde links und rechts, ergeben unter dem anliegenden
hydrodynamischen Druck eine héhere elastische Deformation und realisieren somit
einen groferen Schmierspalt mit geringerem hydrodynamischen Druck. Die unter-
schiedlichen Bereiche des Pleuels, linker Bund, rechter Bund und Pleuelschaft wirken
entsprechend ihrer radialen Nachgiebigkeit unterschiedlich auf die Druckverteilung
im Lager, was die Sensitivitit der Druckverteilung auf die dahinter liegende Struk-
tur verdeutlicht. Um die hydrodynamische Druckverteilung, jedoch vor allem den
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Small-End Knoten als belasteter Knoten
(Gaskrafte) — modelliert durch Kinematic
Coupling

Retained Node im Center of Gravity (CoG),
um 3-Punkt Aufteilung des Pleuels zu
erreichen; Massen in Umgebung werden in
CoG konzentriert (Modellierung mit
Kinematic Coupling)

4 Retained Nodes an Seite der Schale mit 3
DOF, um axiale Randbedingungen
definieren zu kénnen (Axiallager)

Abbildung 6.10: Vernetztes Pleuel des Grof-Gasmotors

geringe Nachgiebigkeit
Schmierspalt bleibt kleiny
—Druck hoch \ v

701 °KW
L. max. Ziindkrafty,
Zylinder20 '

hohe MNachgiebigkeit
~ Schmierspalt weitet sich
auf —_—

—Druck klein

Olbohrung

max. hydr.dyn.
Druck = 1385 bar

Abbildung 6.11: Hydrodynamische Druckverteilung im Pleuellager bei maximaler
Zylinderkraft (links); Anordnung der Pleuelstangen am Hubzapfen
als Basis fiir die hydrodynamische Druckverteilung (rechts)

lokalen Festkorperkontakt richtig zu erfassen, ist eine entsprechende Definition des
Lagerschalenverschleifiprofils nétig. Die Definition des Verschleifiprofils fiir das J624
Pleuellager basiert auf dem Untersuchungsbericht Nr.08130 von MIBA. Darin war
zu entnehmen, dass die Pleuellager kaum messbaren Verschleift in den hauptbelas-
teten Zonen aufweisen. Bei den Fremdkorpern, welche die Riefen in Verlangerung
der Fixiernasen verursachten, handelt es sich um FeCrNi-Teilchen. Diese wurden of-
fensichtlich durch einen Montagefehler aus den Pleuelstangen durch den Freiraum
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der zuriickgesetzten Fixiernasen in die Lagerung geschwemmt und dort sofort in das
Lagermaterial eingebettet und unschidlich gemacht. Tabelle 6.2 zeigt die Verschleifs-
profildefinition fiir die Lagerschale des Berechnungsmodells, und in Abbildung 6.12
ist die 3D-Darstellung des Pleuellagerverschleifsprofils in verschiedenen Ansichten
dargestellt; auch hier sind die Phasen zur Vermeidung des Kantentragens sichtbar.

AVL Profile Generator : Shell Patches

ballig

eben

Abbildung 6.12: Darstellung des Verschleifsprofils am Pleuellager des Grofs-
Gasmotors; vergroferter Makstab fiir Verschleifsprofil und Lagerstof
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Stiitzpunkte in Lagerschalenbreitenrichtung [mm)|
o 0 0.003767 | 0.008 | 27 | 63.994 | 63.996243 | 54
Ol [ lpm] | pm] | [pm] | [pm] | [pm)] [um] | [pm]
45 8 3.767 2 0 2 3.767 8
130 8 8 8 8 8 8 8
135 | 20 20 20 20 20 20 20
140 8 8 8 8 8 8 8
225 8 0 0 0 0 0 8
310 8 8 8 8 8 8 8
315 | 20 20 20 20 20 20 20
320 8 8 8 8 8 8 8

Tabelle 6.2: Definition des Verschleifiprofils fiir die Pleuellager des J624

6.2 Berechnung der Gleitlagerverluste

In der folgenden Sektion werden Verlustberechnungen der Kurbeltriebsgleitlager mit
betriebsnahen Parametern des Grof-Gasmotors durchgefiihrt, um eine Vergleichsba-
sis fiir weiterfilhrende Parametervariationen mit dem Ziel der Reibungsreduktion zu
schaffen. Die berechneten Gleitlagerverluste werden einer iibergeordneten mechani-
schen Verlustteilung beigefiigt; die Verlustteilung des Gesamtmotors zeigt eine Rei-
hung aller mechanischen Verlustquellen.

Die in Sektion 6.1 gezeigten Modelle bilden die Basis fiir die Berechnung der Reib-
leistung in den Kurbeltriebsgleitlagern des J624 und dienen zur Charakterisierung
der Ausgangssituation als Referenz fiir etwaige Verbesserungsmaftnahmen.

Als externe Last dient der am Realmotor gemessene reprisentative Zylinderdruck-
verlauf, siche Abbildung 6.13. Dieser resultiert aus einer Mittelung iiber mehrere
Zyklen und allen Zylindern und weist einen Maximalwert von 185.8 bar, 11° nach
dem oberen Totpunkt OT auf.

Zur Bestimmung der globalen Schmierspalttemperatur in den Gleitlagern steht beim
Realmotor nur die Olsumpftemperatur zur Verfiigung. Sie betriigt im stabilen statio-
niiren Betrieb konstant 85°C, wobei das Ol vom Hauptélkanal aus durch die Kurbel-
welle geférdert die Haupt- und Pleuellager versorgt. Da keine Messdaten der Lager-
schalenriickentemperaturen zur Verfiigung standen war die direkte Anwendung der in
Sektion 5.6.4 gezeigten Methode nicht moglich. Hier wurde auf Erfahrungswerte der
vorangegangenen Berechnungen mit der Gleitlagerpriifmaschine LP06 zuriickgegrif-
fen, die eindrucksvoll zeigen, welchen Einfluss Last und Drehzahl auf die Temperatur-
entwicklung im Lager haben. Da das Pleuellager eine hohere Reibleistungsdichte als
das Hauptlager hat, ist die Temperaturerh6hung im Pleuellager stirker ausgepragt.
So wurden fiir die weiterfolgenden Berechnungen folgende globale Oltemperaturen
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ermittelt:
e Hauptlager 100 °C

e Pleuellager 105 °C

Zylinderdruclkyerlauf 22 bar

Maximaler Druck =185.8 bar
bei 117 KW ”

Zy linde rdruck [bar]

-400 -3200 -200 -100 o 100 200 300 400

' [grad]
BWZylinderdruck [bar]

Abbildung 6.13: Uber alle Zylinder und mehrere Zyklen gemittelter Zylinderdruck-
verlauf des Grof-Gasmotors zur Lagerbeurteilung
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Die Abbildungen 6.14 und 6.15 zeigen die Berechnungsergebnisse fiir Reibleistun-
gen im jeweiligen reprasentativen Kurbelwellenlager und Pleuellager des J624.
Die rote Kurve in Abbildung 6.14 zeigt den Verlauf der Reibleistung des repriasenta-
tiven Kurbelwellenlagers iiber einen Zyklus von 720°KW. Es ist anzumerken, dass
fiir die untersuchten Bedingungen im gesamten Zyklus kein Metall-Metall Kontakt
auftritt. Als Beurteilungskriterium fiir den anschliefenden Vergleich verschiedener
Reibungsreduktionsmaknahmen wird der Mittelwert einer Periode verwendet, darge-
stellt durch die griine Linie.
Entsprechend Abbildung 6.14 verursacht ein Kurbelwellenlager eine mittlere Verlust-
leistung von 2.2 kW. Im J624 sind davon 13 Stiick verbaut, was eine Gesamtreibleis-
tung aller Kurbelwellenlager von 29 kW ergibt.

pmax=185.5bar 100°C Oiltemp.

\a

0.742528
. ——————— [ ———————
720 820.87 900 990 1080 1170 1260 1350 1440

Kurbelwinkel (deg)

Total Friction Power Loss (kW)

o = N £ P
(4] - (g% (4] (%] (4] =N (4] (4]
| | | | | | | |

Abbildung 6.14: Verlustleistung im Kurbelwellenlager bei 100°C’ Oltemperatur und
185.5bar maximalem Brennraumdruck mit SAE40 Motordl; (rote
Kurve) Verlauf der Verlustleistung im Lager iiber einen Zyklus;
(griine Kurve) Mittelwert der Verlustleistung im Lager iiber einen

Zyklus.

Durch die V-Bauweise des Motors befinden sich je zwei Pleuel (Pleuellager) auf ei-
nem Hubzapfen. Abbildung 6.15 zeigt die Reibleistungsverlaufe der Pleuellager des
Zylinder 8 (rot) und Zylinder 20 (griin); die mit Mean Zyl. X bezeichneten Geraden
stellen den arithmetischen Mittelwert der Reibleistungsverlaufe iiber einen gesamten
Zyklus dar. Auch bei den Pleuellagern ist kein Festkorperkontakt wiahrend des Be-
triebs erkennbar, die Verluste resultieren somit zur Génze aus der inneren Reibung
des Schmierstoffes. Die leichten Abweichungen der mittleren Reibleistung von Zy-
linder 8 und Zylinder 20 sind auf die unterschiedlichen Strukturnachgiebigkeiten der
schrag geteilten Pleuelstangen zuriickzufiihren. Um einen représentativen Verlustleis-
tungswert eines Pleuellagers zu extrahieren, werden die Ergebnisse beider Pleuellager
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6.2 Berechnung der Gleitlagerverluste

eines Hubzapfens arithmetisch gemittelt. Fiir ein reprisentatives Pleuellager folgt so-
mit eine mittlere Verlustleistung von 3.75 kW summiert iiber alle 24 Pleuelstangen
resultiert eine Gesamtreibleistung der grofen Pleuellager von 90 kW.

pmax=185.5bar 105°C Qiltemp.

% "3 864.348
P 283739
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Abbildung 6.15: Verlustleistungen im Pleuellager bei 105°C Oltemperatur und
185.5bar maximalem Brennraumdruck mit SAE40 Motordl; (rote
Kurve) Verlauf der Verlustleistung im Pleuellager des Zylinder 8
iiber einen Zyklus; (griine Kurve) Verlauf der Verlustleistung im
Pleuellager des Zylinder 20 iiber einen Zyklus; (blaue Kurve) Mit-
telwert der Verlustleistung im Pleuellager des Zylinder 8 iiber einen
Zyklus; (schwarze Kurve) Mittelwert der Verlustleistung im Pleuel-
lager des Zylinder 20 iiber einen Zyklus

Tabelle 6.3 zeigt eine Zusammenfassung der berechneten Ergebnisse und ermoglicht
so die Gegeniiberstellung und Interpretation. Hierin ist zu erkennen, dass die mitt-
lere Reibleistung eines Pleuellagers deutlich grofer ist als jene eines Kurbelwellen-
lagers. Da beide Lager im betrachteten Betriebspunkt rein hydrodynamisch laufen,
sind nur die Scherspannungen im Ol fiir Verluste verantwortlich. Anders als die iiber

’ \ Pleuellager \ Kurbelwellenlager ‘
Pyvert Lager [EW] 3.75 2.20
PVerl Gesamt [kW] 90 29
Arager [mm?] 175752 = 28588 | 195 - 7 - 60 = 36757
RLD [W/m?] 126 60

Tabelle 6.3: Zusammenfassung der Reibleistungsanalyse
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die Hauptolleitung zwangsversorgten Kurbelwellenlager, passiert die Versorgung der
Pleuellager iiber Stichleitungen vom Kurbelwellenlager. Dies fiihrt auf eine geringere
Fiillung des Pleuellagers gegeniiber dem Kurbelwellenlager. Obwohl das Pleuellager
ein geringeres Schervolumen aufweist und auch die lokale Oltemperatur héher ist,
sind die Verluste eines Pleuellagers dennoch hoher als jene eines gut gefiillten Kur-
belwellenlagers. Dies ist ist auf die hohere Belastung der Pleuellager und die damit
verbundenen hdheren hydrodynamischen Driicke in Verbindung mit der durch den
piezoviskosen Effekt ansteigenden dynamischen Viskositit des Ols zuriickzufiihren.
Das dickere Ol verursacht um ein Vielfaches mehr Verluste als durch unvollstiandige
Fiillung und hohere Oltemperatur gewonnen werden kann. Als Vergleichswert zur
Gegeniiberstellung verschiedener Lager kann hier die Reibleistungsdichte RLD her-
angezogen werden, sie folgt aus dem Quotient von Verlustleistung je Lager und der
entsprechenden Lagermantelfliche. Hier wird der flichenbezogene Unterschied der
Verlustleistungserzeugung zwischen Pleuel- und Kurbelwellenlager deutlich. In Sum-
me dissipieren die Pleuellager deutlich mehr Energie als die Kurbelwellenlager, nicht
nur zufolge der hoheren Reibleistungsdichte sondern vor allem aufgrund der wegen
der V-Bauweise deutlich héheren Anzahl an Pleuellagern.

Um die Verlustteilung des J624 durchfithren zu konnen, ist die Kenntnis iiber die
Beitrage aller mechanischen Motorkomponenten erforderlich. Die Erfahrung zeigt,
dass sich die mechanischen Verluste eines Grok-Gasmotors im Bereich 5 — 7 % be-
wegen. Im weiteren wurde mit den Partnern vereinbart, als Obergrenze den Wert
(1 — Dimeen) = 7 % fiir die weiteren Betrachtungen heranzuziehen. Aus dem Daten-
blatt des J624 ist zu lesen, dass die elektrische Generatorleistung bei P.; = 4000 kW
liegt und mit einem Generatorwirkungsgrad von 7generator = 99% aus der Motorleis-
tung erzeugt wird. Damit ergibt sich die mechanische Motorleistung zu,

P, 4
< = OOQ — 4210 kW. (6.1)

Pmech =

T)Generator 0.

In Verbindung mit dem zuvor definierten mechanischen Wirkungsgrad, ergibt sich
aus Gleichung 6.2 ein Wert, fiir die gesamten mechanischen Verluste des J624.

Pmech Verluste — Pmech : (1 - nmech) =4210-0.07 = 295 kW (62)

In Tabelle 4.1 ist die Verlustteilung aller mechanischen Verluste des J624 aufgelistet
und in Prozent der gesamten Verluste dargestellt. Als Basis gilt, 295 kW mechanische
Verlustleistung des J624, siehe Gleichung 6.2. Die Werte fiir Kolbengruppe und klei-
nes Pleuellager basieren auf Literaturwerten. Die Verluste des kleinen Pleuellagers
sind sehr gering gegeniiber den anderen Verlusten, da sich die Relativbewegung von
Pleuel zu Kolben auf die Gleitpaarungen zwischen Bolzen-Kolben und Bolzen-Pleuel
aufteilt; zudem ist die Schwingweite des Pleuels vor allem bei langhubigen Kurbel-
trieben sehr gering. Somit ergibt sich zwar eine schlechte Schmierung des kleinen
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Pleuellagers, jedoch sind auch die Relativgeschwindigkeiten sehr gering, was insge-
samt untergeordnete Verlustbeitrige erzeugt.

Die Verluste von Haupt- und Pleuellager resultieren aus den bereits im Detail disku-
tierten Simulationen.

Der von GE Jenbacher angegebene Wert fiir die Olpumpenleistung betriigt 33 kW.
Die berechneten Verlustleistungen von Ventiltrieb und Steuertrieb entspringen dem
Bericht des iibergeordneten Forschungsprojekts [53].

6.3 Parametervariationen zur Reibungsreduktion

Die folgende Sektion konzentriert sich auf die Reibung in den Kurbeltriebsgleitlagern
und zeigt dafiir die Festlegung zu variierender Parameter fiir anschliekende Berech-
nungen. Es werden die Ergebnisse der Parametervariationen fiir Pleuel- und Haupt-
lager visualisiert und deren Potential zur Reibungsreduktion beurteilt. Abschliefend
wird eine globale Zusammenfassung aller Ergebnisse der Parametervariationen zur
Darstellung der iibergeordneten Zusammenhéinge gezeigt.

Tabelle 4.1 zeigt die Reihung der motorischen Energiesenken. Fiihrend steht die Kol-
bengruppe an erster Stelle, gefolgt von Pleuellagern, Olpumpe und Kurbelwellenla-
gern. Da im betreffenden Forschungsvorhaben die Kolbengruppe explizit aus dem
Betrachtungsraum genommen wurden und die Olpumpenleistung eher durch Sekun-
ddrmafknahmen wie reduzierten Zufuhrdruck, absenkbar ist, riicken die Kurbeltriebs-
gleitlager in den Fokus der Parametervariationen.

Die Parameterwahl wurde mit GE Jenbacher dahingehend abgestimmt, dass alle
untersuchten Anderungen an einem bestehenden J624 relativ einfach realisiert wer-
den kénnen. Es wurde somit kein expliziter Fokus auf unkonventionelle Losungen fiir
absolute Neukonstruktionen gelegt. Folgende Auflistung zeigt die gemeinsam defi-
nierten Parameter fiir Haupt- und Pleuellager:

e Lagerbreite

e Lagerspiel

e Olzufuhrdruck

e Olsumpftemperatur

e SAE-Klasse des Motorols

Unter Zuhilfenahme der detaillierten Reynolds-Differentialgleichung (3.21) lassen sich
die moglichen reibungsbeeinflussenden Parameter einfach erarbeiten. Die Lagerbrei-
te hat direkt Einfluss auf das mit Ol gefiillte Spaltvolumen und somit auf das Vo-
lumenintegral der Scherspannungen; geringere Breite fiihrt zu geringerem Schervo-
lumen und somit reduzierter Lagerreibung. Das Lagerspiel hat sowohl Einfluss auf

167



Kapitel 6 Anwendung der Methode auf das Grofmotorenmodell

das Spaltvolumen, wenn auch nur in sehr geringem Ausmaf, als auch auf die re-
sultierende Druckverteilung und der Lagerfiillung. Grofe Lagerspiele verkleinern die
Druckbergausdehnung, erhhen somit die Gradienten und dadurch auch die druck-
induzierten Reibanteile. Bei unverinderter Olzufuhr ins Lager ergibt sich bei grofer
werdendem Lagerspiel ein schlechterer Fiillgrad mit Schmierstoffkonzentrationen in
der Hochlastzone. Diese reduzierten Fiillbereiche verursachen auch deutlich geringere
Scherspannungen uns somit Reibverluste. Variationen des Olzufuhrdrucks beeinflus-
sen wiederum direkt den Fiillgrad des Lagers, das heift das Verhiltnis des mit Ol
gefiillten Volumens zum Gesamtspaltvolumen und so das Schervolumen. Da die dy-
namische Viskositit in Gleichung (3.21) direkt vorangestellt ist, hat sie eine grofse
Wirkung auf das Gesamtergebnis. Absenken der Viskositdt hat somit signifikanten
Einfluss auf die resultierende Lagerreibung. Eine Beeinflussung der dynamischen Vis-
kositit kann durch Verwendung geringerer Viskositiitsklassen des Ols, jedoch auch
durch Anheben der Oltemperatur erfolgen. Es ist jedoch darauf zu achten, dass all
die erwdhnten Parameter Einfluss auf die Tragfahigkeit von Gleitlagern haben. Daher
ist bei der Evaluierung der Ergebnisse darauf zu achten, dass die Betriebssicherheit
gewdhrleistet bleibt und kein iibermébiger Metall-Metall Kontakt auftritt.

Tabelle 6.4 beinhaltet die vereinbarten Zahlenwerte der geplanten Parametervaria-
tionen. Diese wurden mit den bereits in Sektion 6.1 beschriebenen Berechnungs-
Modellen durchgefiihrt.

Um eine Fehlinterpretation durch Quereinfliisse anderer Parameter auf die Lagerrei-
bung zu vermeiden, wurde jeweils nur ein Parameter variiert; alle andere Parameter
wurden dabei mit ihren Originalwerten belegt. Dies ermoglicht eine neutrale Darstel-
lung der Potenziale einzelner Parameter. Auf Basis dieser Einzelparameter-Einfliisse
wurde eine Reihung vorgenommen, welche Parameter den signifikantesten Einfluss
auf die Lagerreibung haben. Dies diente als Grundlage fiir kombinierte Variationen
mehrerer Parameter gleichzeitig, um noch grofere Reibungsreduktionspotentiale aus-
zuloten.
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‘ Kurbelwellenlager: ‘
Parameter Original | Variante 1 | Variante 2 | Variante 3 | Variante 4
Lagerbreite [mm] 60 65 55 - -
Lagerspiel [%o] 1.538 1 2 3 -
Olzufuhrdruck [bar] 3.8 2.0 3.0 - -
Olsumpftemperatur [°C] 85 95 75 - -
SAE-Klasse [—| SAE40 SAE10 SAE20 SAE30 SAES50

‘ Pleuellager: ‘
Parameter Original | Variante 1 | Variante 2 | Variante 3 | Variante 4
Lagerbreite [mm]| 54 49 59 - -
Lagerspiel [%o] 1.4 1 2 3 -
Olzufuhrdruck [bar] 3.8 2.0 3.0 - -
Olsumpftemperatur [°C] 85 95 75 - -
SAE-Klasse [—] SAE40 SAE10 SAE20 SAE30 SAES0

Tabelle 6.4: Parametervariationen fiir Hauptlager und Pleuellager des J624

6.3.1 Ergebnisse der Parametervariationen

Abbildung 6.16 zeigt die Ergebnisse der Parametervariationen am Kurbelwellenlager,
bewertet durch die gemittelte Summen-Reibleistung aller 13 Kurbelwellenlager.

Deutlich zu erkennen ist der positive Einfluss eines reduzierten Olzufuhrdrucks
auf die resultierende Reibung des Kurbelwellengleitlagers. Der zugehorige Verlauf
der minimalen Schmierspalththe MOFT (Minimum oil film thickness) in Abbildung
6.17 zeigt, dass der Olzufuhrdruck im betrachteten Variationsbereich keinen Einfluss
auf die minimale Schmierspalththe hat und somit keine Verschlechterung der La-
gerreibung und Betriebssicherheit durch zusatzlich auftretenden Festkorperkontakt
auftritt. Die roten Blitze stellen die Ziindzeitpunkte der benachbarten Zylinder dar.
Abbildung 6.18 oben zeigt die Schmiernutposition des Kurbelwellenlagers neben der
Zapfenverlagerungsbahn wihrend eines Zyklus in Abbildung 6.18 unten. Die Gegen-
iiberstellung dient der Plausibilisierung der Ergebnisse fiir Olzufluss und Olabfluss
des Lagers, dargestellt in Abbildung 6.19. ,Oil Inflow* bezeichnet den Olzufuhrvo-
lumenstrom aus der Schmiernut in das Lager; ,,Outflow* bezeichnet das Seitenfluss-
volumen. Man erkennt, dass im unbelasteten Bereich 800 bis 900°KW der Zapfen
relativ zentral lauft und die Offnung zur Schmiernut gering ist. Dies erzeugt bei
konstantem Olzufuhrdruck einen relativ geringen Olzufuhrvolumenstrom in das La-
ger. Bei Ziindung wird der Zapfen aus dem Schalenzentrum in Richtung Unterschale
verschoben und gibt damit die Schmiernut in der Oberschale frei und erhéht den
Zufluss des Ols in das Lager und somit natiirlich auch den Abfluss aus dem La-

169



Kapitel 6 Anwendung der Methode auf das Grofmotorenmodell

m 1/oco
E‘ 325 B
1,5°fo0
= . 2%/oo Relativ Clearance
O) —
g %, 275 SAES0 55mm Bearingwidth
© 8 .o[.’. 2°%/o0 R 65mm
Q | . ® 60 mm
(aa] 225 3bar—# 300 G =
C E . 55mm SAE10 2bar Qilpressure
6 3 2 bar Sbar 556mm Bearingwidth
S O 475 Owec
B Dé 2 bar Oilpressure
*6 (=) 2°/oo Relativ Clearance
= 125
= Q
E
75
25
zp 238 s P25 2
&3 s c £ 32 o] *
52 8= 2 g2 o Power Loss
w o ©
—_ = o w . .
56 %2 5 < of 13 Main Bearings

Abbildung 6.16: Zusammenfassung der Parametervariationen im Kurbelwellenlager;
Beurteilung der einzelnen Parameter durch die Gesamtreibleistung
aller 13 Kurbelwellenlager; als Referenz dient die griine horizon-
tale Linie, welche die Originalkonfiguration des Grof-Gasmotors
widerspiegelt

ger. Der Grund fiir die Reibungsreduktion bei sinkendem Zufuhrdruck ist der kleiner
werdende Fiillgrad im Lager. Durch das bei sinkendem Fiillgrad geringere Schervolu-
men entstehen weniger Reibungsverluste im Lager. Die Grafiken in Abbildung 6.20
zeigen den Fiillgrad des Lagers im abgewilzten Zustand bei verschiedenen Olzufuhr-
driicken. Rote Farbe kennzeichnet volle Fiillung, blau steht fiir 6lfreie Bereiche. Der
gezeigte Betriebspunkt bei 810°KW befindet sich im unbelasteten Bereich, wo der
Zapten relativ zentral lduft. Man erkennt in alle Grafiken die gute Fiillung in der
oberen Lagerschalenhilfte, verursacht durch die dort liegende Olnut. Direkt nach
dem minimalen Schmierspalt ergibt sich, in Ubereinstimmung mit der Lagertheorie,
ein Bereich mit geringerem Schmierfilmdruck, hier ein Bereich mit niedriger bis kaum
vorhandener Olfiillung. Erst bei Beginn der Olnut bei 270°-Lagerschalenwinkel steigt
die Fiillung bedingt durch das dort zwangsweise austretende Ol wieder an. Der nied-
rig gefiillte Bereich des Lagers entsteht dadurch, dass das Ol in der Hochdruckzone
vor dem minimalen Schmierspalt an den Lagerrdnder in Form des Seitenflusses aus
den Lager fliefit. Reduziert man nun der Olzufuhrdruck, ist zu erkennen, dass sich
der mit Ol gefiillte Bereich in Richtung der Olnut einzieht und somit weitere Bereiche
mit geringer bis keiner Olfiillung entstehen, in welchen auch keine Scherspannungen
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Abbildung 6.17: MOFT (Minimum oil film thickness) am Hauptlager bei verschie-
denen Zufuhrdriicken; (rot) 3.8bar, (griin) 3.0bar, (blaw)2.0 bar Ol-
zufuhrdruck; die roten Blitze kennzeichnen Ziindzeitpunkte benach-
barter Zylinder

aufzubringen sind.

Gleiches gilt fiir die in Abbildung 6.21 dargestellten Ergebnisse der Olfiillungsver-
teilung im abgewickelten Lager bei geringer Spalthohe. Der gezeigte Betriebspunkt
befindet sich im Bereich mit bereits stark reduziertem minimalen Schmierspalt bei
970° KW, wo der Zapfen durch die Ziindung eines benachbarten Zylinders von der
Olnut wegbewegt ist. Die obere Lagerschalenhilfte ist durch die weiter freigegebene
Olnut immer noch voll gefiillt. Im Hochlastbereich sieht man jedoch, dass die Fiillung
durch den geringeren Schmierspalt deutlich héher ist als im unbelasteten Zustand,
da Ol in den schlecht gefiillten Bereich gepresst wird. Doch auch hier ist eine Abnah-
me der Olfiillung des Lagers bei reduziertem Olzufuhrdruck deutlich zu erkennen.

Abbildung 6.22 zeigt noch einmal zum Verstindnis die durch externe Belastungen
verursachten unterschiedlichen Olfiillgrade des Kurbelwellenlagers in Gegeniiberstel-
lung zum Verlauf der minimalen SchmierspalthShe. Man erkennt deutlich die bereits
beschriebenen Effekte der Teilfiillung im unbelasteten Bereich und der vollen Fiillung
bei hohen Belastungen verursacht durch Gas- und Massenkréfte.

Der reibungsreduzierende Mechanismus beim Parameter Olzufuhrdruck ist somit die
Lagerdlfiillung; mit sinkendem Zufuhrdruck sinkt der Olvolumenstrom in das Lager,

somit auch dessen Befiillung mit Ol, was zu geringeren viskosen Verlusten fiihrt.

Eine Erhéhung des relativen Lagerspiels von 2% auf 3% hat im Fall des Kurbel-
wellenlagers des betrachteten Grofmotors kaum FEinfluss auf die Lagerreibung, wo-
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Abbildung 6.18: Lage der Schmiernut im Hauptlager (oben); Zapfenverlagerungs-
bahn (unten) bei unterschiedlichen Olzufuhrdriicken, (rot) 3.8bar,
(griin) 3.0bar, (blau)2.0 bar Olzufuhrdruck

hingegen eine Lagerspielreduktion von 2%¢ auf 1%o die Lagerreibung stark ansteigen
lasst.

Eine Erhohung der globalen Oltemperatur im Lager senkt die dynamische Visko-
sitidt und somit auch die viskosen Verluste. Durch eine héhere Olsumpftemperatur
kann die globale Oltemperatur im Lager erhoht werden, wobei hier auf das Gesamt-
system geachtet werden muss, um keine komponentenschidigenden Quereffekte zu
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Abbildung 6.19: Olfluss bei unterschiedlichen Olzufuhrdriicken in das Hauptla-
ger (oben), Olfluss aus dem Lager (unten); (rot) 3.8bar, (griin)
3.0bar, (blau)2.0 bar Olzufuhrdruck; die roten Blitze kennzeichnen
Ziindzeitpunkte benachbarter Zylinder

erzeugen.

Die Variation der Lagerbreite beeinflusst wieder direkt den Betrag des Schervolumens
und somit den Betrag der viskosen Verluste. Bei Reduktion der Lagerbreite sinkt das
Schervolumen und damit auch die Lagerreibung, wobei hier die Tragfihigkeit des
Lagers gewéhrleistet bleiben muss und auch etwaiger Beginn von Festkorperkontakt
genau zu analysieren ist, da sonst die gewonnene Reibungsreduktion durch beginnen-
den Festkorperkontakt vernichtet wird. Gleiches gilt fiir eine gednderte SAE-Klasse,
da hier auch die dynamische Viskositit den Betrag der viskosen Verluste direkt beein-
flusst. In der Gegeniiberstellung in Abbildung 6.16 ist deutlich zu erkennen, dass das
Reibungsreduktionspotential durch Lagerschalenbreitenreduktion deutlich geringer
ist als jenes durch Reduktion der Viskositidts-Klasse des Motorols. Der signifikan-
te Verlust an Tragfahigkeit durch reduzierte Lagerschalenbreite erhoht deutlich die
Wahrscheinlichkeit von Metall-Metall Kontakt, bei entsprechend geringer Reibungs-
reduktionsfahigkeit. Somit kann hier eine Kombination von breiter Lagerschale mit
niedrig viskosem Motorol vorgeschlagen werden; es bleibt eine gute Tragfahigkeit bei
gleichzeitig reduzierten Scherspannungen im Lager.
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Abbildung 6.20: Einfluss des Olzufuhrdrucks auf den Fiillgrad des Lagers bei grofer
Spalthéhe

Da die Lagermaterialien keinen stindigen Festkorperkontakt wihrend des Betriebs
iiber lingere Zeit ertragen konnen, ist die klare Vorgabe ein vollstindig im hydro-
dynamischen Bereich laufendes System. Dies fiihrt zur natiirlichen Begrenzung der
Parameterrdume auf jene Parameter welche die viskosen Verluste reduzieren, ohne
die Tragtihigkeit des Lagers soweit zu beeintriachtigen, dass schwerer Festkorper-
kontakt auftritt. Kleine Betrige an identifizierten Festkorperkontaktstellen werden
durch Verschleifs des Lagermaterials eliminiert, und das Lager kann wieder vollstan-
dig hydrodynamisch laufen.

Die vielversprechendsten Parameter der Einzelparametervariationen wurden anschlie-
fsend kombiniert untersucht, um deren Reduktionsverhalten zu analysieren. In Ab-
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Abbildung 6.21: Einfluss des Olzufuhrdrucks auf den Fiillgrad des Lagers bei geringer
Spalthohe

bildung 6.16 (rechts) sieht man in Rot diese Kombinationen, wobei die Kombination
2 bar Olzufuhrdruck und 2%¢ relatives Lagerspiel das grofite Potential zur Reibungs-
reduktion im Kurbelwellenlager zeigt.

Abbildung 6.23 zeigt die Ergebnisse der Parametervariationen am Pleuellager des
J624, bewertet durch die mittlere Reibleistung der Pleuellager eines Hubzapfens; 2
Pleuellager je Hubzapfen.

Hier erkennt man, dass der Olzufuhrdruck, verglichen mit dem Hauptlager, einen
vernachlassigbaren Einfluss auf die Lagerreibung hat. Der Grund dafiir ist die be-
reits sehr geringe Fiillung des Peuellagers mit Ol. Durch den reduzierten Zufuhrdruck
sinkt auch der Volumenstrom in das Lager, jedoch nur sehr geringfiigig. Er beeinflusst
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Abbildung 6.22: Darstellung der Olfiillung des Kurbelwellenlagers bei unter-
schiedlichen externen Lasten, gezeigt am Verlauf der minimalen
Schmierspalthohe

daher die Fiillung kaum, wie in den Abbildungen 6.24 und 6.25 sichtbar wird. Auch
in diesen Ergebnisdarstellungen stehen rote Bereiche fiir Zonen mit 100% Olfiillung
und blaue fiir élfreie Zonen. Beim Pleuellager erfolgt die Olzufuhr iiber die Stich-
bohrungen vom Kurbelwellenlager am Hubzapfen der Kurbelwelle. Diese auch in der
Grafik mit ,Olbohrungen® gekennzeichneten Bereiche wandern zufolge der Drehbe-
wegung von links nach rechts durch das feste Lagerschalensystem. Dabei hinterlassen
die Bohrungen durch das austretende Ol einen teilgefiillten Bereich als Markierung
der Bewegungshistorie. In den Ergebnisgrafiken sind auch die Lagerstéfie als Kerben
sichtbar, die durch das Aneinanderpressen der beiden Lagerschalenhélften wiahrend
der Montage entstehen. Lagerstofe storen im Allgemeinen die Ausbildung des hydro-
dynamischen Druckbergs und sind daher mogliche Stellen beginnender Mischreibung.

Weiter bezugnehmend auf die gegeniibergestellten Ergebnisse in Abbildung 6.23 zeigt
sich, dass das relative Lagerspiel auf die Reibung des Pleuellagers grofseren Einfluss
hat als auf die Kurbelwellenlager. Beispielsweise ist bei sehr hohen relativen Lager-
spielen von 3% eine deutliche Reduktion der Lagerreibung zu erkennen. Auch beim
Pleuellager gelten die Voraussetzungen des reinen hydrodynamischen Betriebs fiir
die Gewdahrleistung der Betriebssicherheit iiber lange Laufzeiten. Somit sind auch
hier die viskosen Verluste des Lagers der grofste Hebel zur Reibungsreduktion. Das
sieht man auch in den Ergebnissen mit hoherer globaler Oltemperatur, geringerer
Lagerbreite und niedrigerer SAE-Klasse. Auch fiir das Pleuellager gilt, dass eine La-
gerschalenbreitenreduktion in weit geringerem Ausmalfs die Reibung reduziert als eine
Viskositatsklassen-Reduktion. Auch hier gilt die Empfehlung, ein breiteres Lager zur
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6.3 Parametervariationen zur Reibungsreduktion
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Abbildung 6.23: Zusammenfassung der Parametervariationen im Pleuellager; Beur-
teilung der einzelnen Parameter durch die Gesamtreibleistung von
2 Pleuellager die an einem gemeinsamen Zapfen sitzen; als Referenz
dient die griine horizontale Linie, welche die Originalkonfiguration
des Grofs--Gasmotors widerspiegelt

Gewihrleistung der Tragfahigkeit zu verwenden und gleichzeitig durch niedrigviskose
Ole eine signifikante Reibungsreduktion zu realisieren.

Auch beim Pleuellager erweist sich 2bar + 2%0  Lagerspiel als beste Kombinati-
on der Parameter. Jedoch zeigt sich im Vergleich, dass die simpelste und sofort zu
realisierende Mafnahme die Verwendung eines SAE30 anstatt des bisher iiblichen
SAEA40 Motor6ls ist. Hier ist auf Anhieb ohne Betriebssicherheitseinbufsen der Lager
die hochste Reibungsreduktion in den Pleuellagern mdglich.

Die Abbildung 6.26 und 6.27 geben einen Uberblick und eine Bewertung der Pa-
rametervariationen fiir Haupt- und Pleuellager.

Am Kopf der Tabellen sind die einzelnen Parameter und deren Variationen aufge-
listet; die Farbungen sollen die Evaluierungen visuell unterstiitzen. Es wurden ver-
schiedene Beurteilungs- und Vergleichskriterien, z.B. “Min MOF'T loaded”, “ Asperi-
ty Contact”, etc., gewdhlt, um einen globalen Blick auf die Finfliisse verschiedener
Parameter auf die Vorginge im Lager aufzuzeigen. Als Bezugsgrofbe fiir jeden Ver-
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Abbildung 6.24: Fiillgrad des Pleuellagers bei unterschiedlichen Olzufuhrdriicken

gleich gilt die Originalkonfiguration des J624, hier mit 100% bewertet. Im Block
“Min MOFT loaded” wird die bei verschiedenen Parametern berechnete minimale
Spalththe bei maximalen Ziinddruck in Prozent der Ausgangssituation dargestellt.
Das heifst, bei Variation des Olzufuhrdrucks éindert sich an der minimalen Spalthohe
nichts, wohingegen bei steigendem radialen Lagerspiel die minimale Spalthéhe deut-
lich ansteigt. Die Farben rot und griin erméglichen eine einfache visuelle Bewertung
fiir Verschlechterung und Verbesserung des Systems. Ob eine Verbesserung oder
Verschlechterung bei einer bestimmten Parametervariation eintritt, ist durch Analy-
se der Wirkung auf das Gesamtsystem zu entscheiden. Zum Beispiel wirkt sich eine
Reduktion der minimalen Spalthohe im Allgemeinen negativ auf das Gesamtsystem
aus, da die Gefahr von Festkorperkontakt steigt. Hingegen hat eine Absenkung der
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6.3 Parametervariationen zur Reibungsreduktion
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Abbildung 6.25: Fiillgrad des Pleuellagers bei unterschiedlichen Olzufuhrdriicken

globalen Oltemperatur positiven Einfluss auf die Tragfihigkeit des Lagers und ist
somit im Block “Min MOFT loaded” mit griin zu bewerten.

Felder, die keine Farbung aufweisen, zeigen zu geringe Unterschiede der einzelnen
Variationen, sodass keine gesicherte Aussage iiber ein Verbesserungspotential mog-
lich ist.

Im Folgenden sind die Begriffe der Beurteilungskriterien naher erklart:

wMin MOFT loaded” ist der geringste Betrag der minimalen Schmierspalthohe iiber
einen Belastungszyklus von 720° Kurbelwinkel; ,,Mean MOFT* ist der Mittelwert
der minimalen Schmierspalthohe iiber einen Belastungszyklus von 720° Kurbelwin-
kel; ,, Oil inflow loadless* beziehungsweise ,, Oil inflow loaded” ist der Olzufuhrstrom
in das Gleitlager bei geringem Brennraumdruck beziehungsweise bei Ziindung; ,, Mean
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Kapitel 6 Anwendung der Methode auf das Grofmotorenmodell

Oil inflow* ist der Mittelwert des Olzufuhrstroms in das Gleitlager iiber einen Belas-
tungszyklus von 720° Kurbelwinkel; ,, Friction Power Loss® ist die Reibleistung und
wAsperity Contact” der auftretende Festkorperkontakt wahrend eines Belastungszy-
klus von 720° Kurbelwinkel.
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6.3 Parametervariationen zur Reibungsreduktion

Parameter  Olzufuhrdruck

Radiales Lagerspiel

Lagerbreite

Min MOFT loaded

Radiales Lagerspiel

Lagerbreite

Oil inflow loadless

Radiales Lagerspiel

Lagerbreite

Oil inflow loaded

Radiales Lagerspiel

Lagerbreite

Friction Power Loss

Radiales Lagerspiel

Lagerbreite

Asperity Contact

Radiales Lagerspiel

Lagerbreite

Original

3,8bar
1,5°/oo0
100°C
60mm
SAE40

Original

[%]
100
100
100
100
100

[%]
100
100
100
100
100

[%]
100
100
100
100
100

[%]
100
100
100
100
100

[]

O O O oo

Hauptlager des J624

2,0bar 3,0bar

1,0°/oo0 2,0°/oo 3,0°/oo0

90°C 110°C

55mm 65mm

SAE10  SAE20  SAE30  SAES0

[%] [%] [%] [%]
100 100

Abbildung 6.26: Zusammenfassung und Beurteilung der Parametervariationen im
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Verbesserung
Original

Parameter  Olzufuhrdruck 3,8bar  2,0bar  3,0bar

Radiales Lagerspiel 1,4°/Joo 1,0°/oo 2,0°/o0 3,0°/o0

Mittlere Oltemperatur 100°C 90°C 110°C

Lagerbreite 54mm  49mm  59mm

SAE Klasse SAE40 SAE10 SAE20 SAE30 SAE50

Original

Mean MOFT [%] [%] [%] [%] [%]

Olzufuhrdruck 100 100 100

Radiales Lagerspiel 100 100

Mittlere Oltemperatur 100 120

Lagerbreite 100

SAE Klasse 100 115
Min MOFT [%] [%] [%] [%] [%]

Olzufuhrdruck 100 100 100

Radiales Lagerspiel 100

Mittlere Oltemperatur 100

Lagerbreite 100

SAE Klasse 100 128
Mean oil inflow [%] [%] [%]

Olzufuhrdruck 100

Radiales Lagerspiel 100 321

Mittlere Oltemperatur 100

Lagerbreite 100

SAE Klasse 100 258 161 P |
Friction Power Loss [%] [%] [%] [%] [%]

Olzufuhrdruck 100

Radiales Lagerspiel 100 86

Mittlere Oltemperatur 100

Lagerbreite 100

SAE Klasse 100 86
Asperity Contact [-] [-] [-] [-] [-]

Olzufuhrdruck 0

Radiales Lagerspiel 0

Mittlere Oltemperatur 0

Lagerbreite 0

SAE Klasse 0 0

Abbildung 6.27: Zusammenfassung und Beurteilung der Parametervariationen im

Pleuellager des J624
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Kapitel 7

Zusammenfassung der
Reduktionspotentiale und
Gegenuberstellung zum
Gesamtwirkungsgrad

Die Abbildung 7.1 zeigt zusammenfassend die Reibungsreduktionspotentiale in Sys-
tembetrachtung mit allen moglichen Quereinflilssen im Gesamtmotor des J624. Im
Detail zeigt sie mogliche Quereinfliisse von Reibungsreduktionsmaftnahmen auf an-
dere mechanische Komponenten wie z.B. den Ventiltrieb, betrachtet mogliche positi-
ve Sekundireffekte, bewertet die mogliche Reibungsreduktion anhand der gesamten
Motorleistung und beriicksichtigt auch mogliche finanzielle Einfliisse. In der gezeig-
ten Matrix sind horizontal verschiedene untersuchte Reibungsreduktionsmafknahmen
aufgelistet, die iiber vertikal angeordnete Beurteilungsspalten bewertet sind. ,Ri-
siken und Nebeneffekte beschreiben mdgliche Einfliisse auf andere Motorkompo-
nenten. , Positive Nebeneffekte beschreiben indirekte positive Einfliisse der direkten
Reibungsreduktionsmafnahmen. In den Spalten ,Erwartete Reibungsreduktion® sind
die Reduktionspotentiale von Pleuel- und Hauptlager absolut und in Prozent zur
mechanischen Gesamtmotorleistung des J624 aufgelistet. Die Reduktionspotentiale
der Olpumpe sind nur qualitativ beurteilt. Die letzte Spalte zeigt eine qualitative
Abschétzung der Kosten zufolge von Reibungsreduktionsmafsnahmen.

Zeile 1 behandelt die Reduktion der Olviskosititsklasse von SAE40 auf SAE30. Durch
die geringere Viskositdt kann es zu erhohtem Verschleifs im Ventiltrieb, speziell im
Nocken-Rolle Kontakt, kommen. In der Kolbengruppe wirkt sich das niedriger-viskose
Ol positiv aus, da hier wesentliche Anteile der viskosen Verluste im Hemd- und Ring-
bereich eingespart werden konnen. Zudem ist SAE30 thermisch und auch chemisch
stabiler als das konventionelle SAE40, es verfiigt iiber eine geringere Versduerungs-
und Oxidationsneigung und ermoglicht somit ein Absenken der Additivmenge im
Basisol. Die verbesserte Olstabilitiit erméoglicht lingere Olwechselintervalle, was auch
finanzielle Vorteile fiir die Endkunden und einen Wettbewerbsvorteil fiir den OEM
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Kapitel 7 Zusammenfassung der Reduktionspotentiale

bringt. Diese Vorteile wurden in der Arbeit von Polt et al. [47] auf Basis der Ergeb-
nisse der vorliegenden Arbeit untermauert. Da Grofmotoren im Allgemeinen einen
sehr hohen Olverbrauch haben, das Ol also sukzessive mit verbrannt wird, wirkt sich
der abgesenkte Additivgehalt positiv auf die Ablagerungen im Brennraum und auf
die Abgasnachbehandlung aus. Ein zudem von Natur aus gegebenes verbessertes Ad-
ditivansprechverhalten des SAE30 Motordls ermdglicht eine weitere Absenkung der
Additivmengen gegeniiber dem konventionellen SAE40. Eine geringere Viskositét des
Motorols fiihrt auch auf weniger Rohrleitungsverluste, somit kann die Pumpenleis-
tung wegen besserer Pumpbarkeit abgesenkt werden. Dies ermoglicht den Einsatz
einer kleineren Olpumpe und spart somit Energie; zudem sind die Anschaffungskos-
ten geringer. Auch die Filtrierbarkeit des Ols steigt, in Folge dessen konnen feinma-
schigere Filter zum Einsatz kommen, wodurch sich die Schwebeteilchen reduzieren.
Dies verbessert wiederum die Olreinheit und somit die Standzeit des Motors. Aus
der Gleitlagerberechnung weif man, dass SAE30 ausreichend tragfihig ist, um nicht
in den Mischreibungsbereich zu gelangen. Zudem hat SAE30 eine hohere Warmeleit-
fahigkeit und auch spezifische Warmekapazitéit, weshalb das System allgemein etwas
kiihler lauft. Negative Einfliisse auf den Turbolader sind nicht zu erwarten. Bezogen
auf die Gesamtmotorleistung ermoglicht ein Wechsel von SAE40 auf SAE30 alleine in
den Kurbeltriebsgleitlagern eine Verlustleistungseinsparung von zirka 0.4%. Da die
geringere Viskositat jedoch auf alle Motorkomponenten, vor allem auf die Kolben-
gruppe wirkt, ist hier eine deutlich héheres Einsparungspotenzial vorhanden.

Eine Lagerschalenbreitenreduktion hingegen zeigt ein deutlich geringeres Einspa-
rungspotenzial, von zirka 0.1% fiir Haupt- und Pleuellager. Diese Maknahme wirkt
zudem auch nur in den betroffenen Gleitlagern und hat somit keinen Einfluss auf
andere Motorkomponenten. Finziger positiver Nebeneffekt ist eine mogliche Verrin-
gerung des Bauraums durch kleinere Bauteile. Allfillige Einfliisse auf die Olpumpe
sind speziell zu untersuchen.

Sehr grofses Potential zur Reibungsreduktion von zirka 0.4% zeigt auch die Kom-
bination von reduziertem Olzufuhrdruck (2 bar) und geringerem Lagerspiel (2 %)
fiir Pleuel- und Hauptlager. Durch den reduzierten Hauptoélleitungsdruck kénnen
erhohte Verschleifraten im Nocken-Rolle Kontakt auftreten, die durch eine Uberar-
beitung der Olversorgung des Ventiltriebs abfederbar sind. Ebenfalls anzupassen sind
die Olspritzdiisen zur Kolbenkiihlung, um den thermischen Haushalt des Kolbens zu
kontrollieren. Zudem erméglicht die Absenkung des Olzufuhrdrucks eine Reduktion
der notigen Pumpenleistung und somit den Einsatz einer kleineren, kostengiinstige-
ren Olpumpe.

Eine Reduktion des relativen Lagerspiels alleine hat keinen Einfluss auf andere Mo-

torkomponenten, auch eventuelle positive Nebeneffekte sind in weiterfiihrenden Un-
tersuchungen im Detail zu erarbeiten. Erste Erkenntnisse zeigen jedoch, dass diese
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Mafsnahme nur lokal auf die Gleitlagerreibung Einfluss hat.

Eine Absenkung des Olzufuhrdrucks in die Kurbeltriebsgleitlager zeigt relativ zur
Gesamtmotorleistung eher mékiges Reduktionspotential von zirka 0.1%. Jedoch be-
steht hier neben dem direkten Einfluss auf die viskosen Verluste im Gleitlager, wieder
die Einsparung von Pumpenleistung durch Einsatz einer kleineren Olpumpe.

Es lasst sich somit festhalten, dass von den nidher betrachteten Varianten die Kom-
bination 2bar Olzufuhrdruck und 2%. relatives Lagerspiel das grofte realisierbare
Reduktionspotential fiir Haupt- und Pleuellager aufweist. Zudem ergibt sich aus der
Reduktion des Olzufuhrdrucks von 3.8 bar auf 2 bar eine deutlich reduzierte erforder-
liche Olpumpenleistung, die mit 33 kW ca. 11% der mechanischen Verluste erzeugt.
Mogliche zusétzliche negative Einfliisse auf Ventiltrieb, Kolbentemperatur und Tur-
bolader sind in weiterfiihrenden detaillierten Betrachtungen zu erarbeiten.

Als sofort realisierbare Reibungsreduktionsmafnahme ergibt sich sogar eine weitere
Kombination aus Umstieg auf SAE30 mit reduziertem Olzufuhrdruck von 2bar Olzu-
fuhrdruck und 2% relatives Lagerspiel in Pleuel- und Hauptlagern und Verwendung
breiterer Lagerschalen, um die Tragfahigkeit aufrecht zu erhalten. Dies ermdglicht
eine sofortige Wirkungsgradsteigerung mit geringem Anderungsaufwand an der be-
stehenden Konstruktion des J624. Es wire sogar eine weitere Reibungsreduktion bei
einem Umstieg auf SAE20 gefahrlos méglich, wird aber derzeit vom Industriepartner
nicht ins Auge gefasst. Es ist jedoch anzumerken, dass eine effektive Reduktion der
mechanischen Verluste nur unter Beriicksichtigung des Gesamtsystems und bei Ein-
bindung der dargestellten Methoden bereits in der Vorentwicklungsphase stattfinden
kann.
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Verzeichnis der Abkiirzungen

AC Festkorperkontakt - Asperity Contact

CMS Methode der Synthese von Komponentenmoden - Component Mode Synthesis
COG Massenschwerpunkt - Center of Gravity

EHD Elasto-Hydrodynamik

DOF Freiheitsgrad - Degree of Freedom

DLC diamantdhnlichen Kohlenstoff - Diamond-Like Carbon
FEM Finite Elemente Methode

FE Finite Elemente

FD Finite Differenzen

HD Hydrodynamik

J624 24-Zylinder Grok-Gasmotor von GE-Jenbacher

LP06 Gleitlagerpriifmaschine der MIBA Bearing Group
LKW Lastkraftwagen

MKS Mehrkorpersimulation

MOFT Minimum oil film thickness; minimale Schmierspalthéhe
NVH Noise-Vibration-Harshness

NZ Neutralisationszahl

OEM Original Equipment Manufacturer

PKW Personenkraftwagen

RLD Reibleistungsdichte

SAE Society of Automotive Engineers

TEHD Thermo-Elasto-Hydrodynamik

TBN Basenzahl

VI Viskositatsindex

VKM Verbrennungskraftmaschine

ZDDP Zinc Dialkyldithiophosphat
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