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Kurzfassung

Kernthema dieser Arbeit sind die Reibungsverluste im Verbrennungsmotor, speziell die
Reibung zwischen der Zylinderlaufflache und der aus Kolben und Kolbenringen bestehenden
Kolbengruppe. Dieses tribologische System besitzt eine grofle Anzahl an Einflissen und
verlangt ein fundiertes Wissen (iber die Grundlagen der Reibung und der Kontaktmechanik.

Um reibungssenkende MalRnahmen zu untersuchen, sind unterschiedliche Analysemethoden
bekannt. An dieser Stelle wird auf die Reibungssimulation mit Hilfe der Mehr-Kérper-
Simulation eingegangen, welche durch Messtechnik, wie dem Floating-Liner-Verfahren,
unterstitzt wird. Die Messungen stellen einerseits die Grundlage fiir die Simulation und
andererseits einen Vergleich zu dieser dar.

Um die Reibung in diesem Kontakt zu berechnen bzw. zu simulieren, sind Reibungsmodelle
notwendig. Bestehende Modelle werden erarbeitet und auf ihre Eignung fiir die Beschreibung
des betrachteten Kontakts (berprift. Daflir werden Kriterien wie abgebildete Effekte,
Rechenzeit oder die Parametrisierbarkeit der Modelle herangezogen.

Mit den Eingangsparametern der Simulation wird eine Sensitivitdtsanalyse durchgefihrt, um
den Einfluss einzelner Parameter auf das Ergebnis zu identifizieren.

Mithilfe von Geometrie- und Lastdaten des verwendeten Aggregates wird im Anschluss ein
Simulationsmodell in der Software AVL - Excite Piston & Rings erstellt.

Die Simulations- und Messergebnisse werden eingehend analysiert und anschlieRend
verglichen.

Abstract

The main topic of this thesis are friction losses in the combustion engine, in particular the
friction between the liner and the piston rings and piston. This tribological system has a large
number of influencing parameters and requires a deep knowledge of the fundamentals of
tribology like friction and contact mechanics.

On the one hand, there will be a measurement of the friction force between liner and the
piston group with a floating liner engine. On the other hand, multi body dynamic simulations
of this tribological system are carried out.

To simulate the friction in such a contact, specific friction models are needed. There are many
models available for different applications. The models will be described in detail and analyzed
for their suitability to the considered system. They will be evaluated with criteria like observed
effects, computing time or parametrization.

A sensitivity analysis will be made with the parameters of the simulation model to get the
effects of the single parameter.

With the experimental results from the floating liner engine an AVL - Excite Piston & Rings
model will be created.

The measured and the simulated results will be analyzed and compared.
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1 Einleitung

Die zukilnftige Motorenentwicklung erfordert ein sehr genaues Verstandnis vom
Zusammenspiel einzelner Komponenten, um die Aggregate in Hinsicht auf
Kraftstoffverbrauch, CO;-Ausstoll und Leistung weiterhin optimieren zu kodnnen. Eine
wesentliche Rolle spielt dabei die Reduktion der Reibungsverluste im Motor. In Abbildung 1
ist ersichtlich, dass der Kontakt zwischen Kolbengruppe und Zylinder einen groRen Anteil an
der Gesamtreibung einnimmt. Die Optimierung dieses Kontakts besitzt grofles Potential, um
Motoren umweltfreundlicher bzw. effizienter zu gestalten.

Lenkhilfepumpe
120 Kimakompressor » unbelastet
T Kraftstoffoumpe |
o) 100 Wasserpumpe und Generaftor
= | Olpumpe
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Abbildung 1:Aufteilung der Reibung eines modernen PKW-Ottomotors [1] S.445

An den Kontakt zwischen Kolbengruppe und Zylinder werden verschiedene Anforderungen
gestellt:

e Abdichtung des Brennraums
e Minimale Reibungsverluste

e Warmeabfuhr von Kolbengruppe an Zylinderlaufbuchse

Die Abdichtung des Zylinderdrucks gegeniliber dem Kurbelgehause wird durch die Kolbenringe
realisiert. Diese sollen einerseits den Verbrennungsdruck abdichten und andererseits
verhindern, dass Ol in den Brennraum gelangt und dort verbrannt wird. Jedoch muss eine
gewisse Menge an Ol an der Zylinderbuchsenoberfliche vorhanden sein, um
hydrodynamische Reibung zu ermdglichen.

Diese Anforderungen sind zum Teil gegensatzlich, da eine gute Abdichtung in der Regel zu
hoherer Reibung flihrt.



Die Vorgange an der Kolbengruppe sind aufgrund der hohen Temperaturen, der hohen
Verbrennungsdriicke, sowie der hohen Dynamik des Kurbeltriebs sehr komplex und noch nicht
vollstandig verstanden.

1.1 Zielsetzung

Ziel dieser Arbeit ist es, das Reibungsverhalten der Kolbengruppe zu analysieren. Es soll ein
Vergleich zwischen Messung und Simulation angestellt werden. Dafiir wird die Behandlung
folgender Punkte angestrebt:

Erarbeitung von Grundlagen der Tribologie

e Durchfiihrung einer Literaturrecherche zu Reibungsmodellen

* Vergleich mit den verwendeten Reibungsmodellen in AVL - Excite Piston &
Rings

e Durchfiihrung von Messungen am AVL - FRISC - Floating Liner - Motor

* Auswertung und Analyse der Messergebnisse

* Aufbau eines Mehr-Korper-Simulationsmodells

e Datenerfassung vom Priifstandsaufbau fiir die Parametrisierung des

Simulationsmodells
e Auswertung und Analyse der Simulationsergebnisse

¢ AbschlieRender Vergleich zwischen Mess- und Simulationsergebnissen



2 Grundlagen

Im folgenden Kapitel wird auf die Grundlagen der Tribologie eingegangen, die fur die Analyse
der Kolbengruppenreibung unerlasslich sind.

2.1 Tribologie

Der aus dem Griechischen stammende Begriff ,Tribologie“ bedeutet wortlich Ubersetzt
»Reibungslehre” und umfasst sowohl Reibung als auch VerschleiRR. Die Tribologie stellt ein
interdisziplindares Zusammenwirken von Chemie, Physik, Werkstoffwissenschaften und
Ingenieurdisziplinen dar. Zielsetzung ist die Beschreibung sowie die Optimierung von Reibung
und Verschleil3. [2] S.7f
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Abbildung 2: Elementares tribologisches System

Reibung und Verschleild sind Systemeigenschaften und erfordern stets die Bertlicksichtigung
aller Parameter des tribologischen Systems. Das System besteht aus beteiligten Elementen,
aus EinflussgroRen und aus einer Systemgrenze.

MalRgebende Eigenschaften fiir das Verhalten des tribologischen Systems sind:
e Korpergeometrie
* Oberflachenbeschaffenheit
e Materialeigenschaften (E-Modul, Viskositat etc.)
¢ Umgebungseigenschaften (Druck, Temperatur etc.)
* Anpresskraft

* Relativgeschwindigkeit

2.1.1 Oberflachenbeschaffenheit

Bedingt durch Fertigungsverfahren ist es nicht moglich geometrisch ideale Oberflachen
herzustellen. Ursachen fiir diese Formfehler sind z.B. Schwingungen der Maschine oder



Formfehler der Werkzeuge. Je nach Gestaltabweichung lassen sich diese Fehler in Gruppen
einteilen.

Gestaltabweichung
(als Profilschnitt iiberhdht dargestelit)

1. Ordnung: Formabweichungen

2. Ordnung: Welligkeit

3. Ordnung: Rauheit

4. Ordnung: Rauheit

Abbildung 3:Gruppen der Gestaltabweichung nach DIN 4760 [3] S.30

Die Abweichungen dritter und vierter Ordnung werden dabei als Rauheit bezeichnet und sind
der ersten und zweiten Gruppe libergeordnet.

Um Oberflachenrauigkeiten zu klassifizieren, gibt es unterschiedliche Oberflachenkennwerte,
die im Folgenden angefiihrt sind. [3] S.29f, [4] S.5f

Z Mitfetlinie

Messstrecke |

[——
c/

Abbildung 4: Oberfliichenkennwerte nach DIN EN ISO 4287 [3] S.31

Die Mittellinie des Rauheitsprofils teilt dieses so, dass Spitzen und Téler in Summe die gleiche
Flache einnehmen.

Der Mittenrauwert Ra wird durch die Bildung des arithmetischen Mittelwertes der absoluten
Abweichungen innerhalb einer Messstrecke ermittelt. Die Welligkeit Wf muss dafiir vorher
ausgefiltert werden.



Die gemittelte Rautiefe Rz setzt sich aus den arithmetischen Mittelwerten der Einzelrautiefen
aus funf aufeinanderfolgenden Einzelmessstrecken gleicher Lange zusammen. Ebenfalls muss
die Welligkeit subtrahiert werden.

Der quadratische Mittenrauwert Rq ist das quadratische Mittel einer Messstrecke. Dieser
reagiert auf markante Spitzen bzw. Riefen starker.

Diese Kennwerte haben den Nachteil, dass Uber die Form der Oberflachenstruktur keine

Aussage getroffen werden kann. Daher ist in der Praxis der Gebrauch der Werte Rpk, Rvk, Mr1
und My, Ublich. Diese werden aus der Abbott-Kurve ermittelt.

Rpk /
( / &M
y 40% ‘WL
40%
A My Rpk
A Rh e M)
A, Ryk
v VALAEeS
J 1 —
Rk )
f } f f
0% 100%
Mrq M2

Abbildung 5: Rauheitskennwerte - Abbott-Kurve [4] 5.8

Die Abbott-Kurve stellt den Materialanteil der Oberflachenspitzen bzw. —taler dar.
Kernrautiefe R:
Es wird eine Sekante gebildet, die die Abbott-Kurve bei 30% und 70% schneidet. Die
Schnittpunkte mit 0% und 100% ergeben die Kernrautiefe Ry.
M1, Mr2:
Die Schnittpunkte, die die Kernrautiefe markieren, werden durch eine Waagrechte mit
der Abbott-Kurve geschnitten und ergeben damit auf der Abszisse die Werte M1 und M.
Reduzierte Spitzenhdhe Rpk, reduzierte Riefentiefe Ruk:
Die Werte Rk und Ruk ergeben sich als Seitenlangen eines Dreiecks, welches flachengleich
mit der Flache der Spitzen (A) bzw. der Riefen ist.
Fir die Oberflache des Liners werden niedrige Rpk- und hohe Rw-Werte angestrebt. Dadurch
ergibt sich eine plateauartige Oberfliche mit tiefen Riefen, die zu guten Olhalteeigenschaften
flhren.

2.1.2 Werkstoffeigenschaften

Neben der Geometrie und der Oberflaichenbeschaffenheit spielen auch die eingesetzten
Materialien eine Rolle. Speziell bei Festkorperkontakt sind Kennwerte wie E - Modul,
Querkontraktionszahl oder Warmeausdehnungskoeffizient malRgebend. Darliber hinaus sind
auch die Mikrostrukturen des Materials sowie dessen chemische Eigenschaften von Relevanz.
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Zu den eingesetzten Werkstoffen zahlen auch Schmiermittel, die neben der Schmierung auch
andere Funktionen wie Kiihlung, Abdichtung, Korrosionsschutz etc. iibernehmen.

2.1.2.1 Schmiermedium

Durch die komplexen Anforderungen erfahren die Schmierstoffe eine standige
Weiterentwicklung. Zugesetzte Additive konnen die Eigenschaften verdandern und
ermoglichen zum Beispiel einen verbesserten Korrosionsschutz oder ein anderes Temperatur-
Viskositats-Verhalten. [1] S.930f

Fiir das Schmierverhalten ist vor allem die Viskositat eine wesentliche Eigenschaft.

Ux=v

[

>,
»

S S S
Ui=0

Abbildung 6: Couette-Strémung

Ist die Viskositdat von der Schergeschwindigkeit unabhdngig, so spricht man von einem
Newton’schen Fluid. [3] S.77

Die in Viertaktmotoren verwendeten Ole sind nach SAE (Society of Automotive Engineers,
USA) in Viskositadtsklassen eingeteilt. Diese Einteilung umfasst jeweils sechs Klassen fur Winter
(z.B. SAE 5W) bzw. Sommer (z.B. SAE 30). Die W-Klasse beschreibt die Viskositat im
Tieftemperaturbereich, die Sommerklasse beschreibt den Hochtemperaturbereich.

Einbereichsole erfillen nur eine dieser Klassen und sind deshalb nur fiir Motoren, die in
konstanter Umgebungstemperatur betrieben werden, geeignet. Fiir PKW-Motoren, die in
unseren Breiten ganzjihrig betrieben werden, sind diese Ole nicht geeignet, da sie je nach
Jahreszeit gewechselt werden miissten.

Mehrbereichsole hingegen erfiillen die Viskositdatsanforderungen von zwei SAE Klassen (z.B.
SAE 5W-30) und sind daher fir den Ganzjahreseinsatz in PKW-Motoren geeignet. Die
Tieftemperaturviskositat ist dabei durch die Basisflissigkeit vorgegeben. Die
Hochtemperaturviskositat wird durch Additive erreicht. [1] S.939



2.1.2.2 Festkorper - Triboschichten

(vgl. [5] S.76f)

Das Reib- und VerschleiBverhalten wird bei dem Kontakt zwischen Festkdrpern sehr stark
durch die sich bildenden Grenzschichten, wie z.B. Adsorptions- oder Reaktionsschichten,
beeinflusst. Diese Triboschichten stellen eine chemische Modifizierung dar und kdnnen
andere Eigenschaften besitzen als das Grundmaterial. Additive konnen den Aufbau von
tribologisch giinstigen Schichten unterstitzen.

In Hinblick auf die Verbrennungskraftmaschine kdnnen diese Beldge einen groRen Einfluss auf
die Reibungscharakteristik haben.

Durch die Erhéhung der Temperatur und die plastische Verformung, die die Zunahme von
Gitterfehlern begiinstigt, gehen Metalloberflaichen in einen hochaktivierten, instabilen
Zustand Uber. Dieser fuhrt zu einer hohen Reaktionsneigung bzw. zur Bildung von
Triboschichten.

technisch trocken geschmiert
adsorbiertes 1 T adsorbierter
Gas oder Wasser e 1 e Schmierstoff
dubere ) ‘ HTH | |—m | | Reaktions-oder
Grenzschicht Oxid- oder 10" nm Aufiragsschicht
S il i
innere gestortes Gefiige o le gestirtes Geflige
Grenzschicht durch Defnrmatmn bis 10" n durch Deformation
(Metall) und Umwandlung und Umwandlung
Metall ungestortes ungestortes
Grundgetiige Grundgefiige

Abbildung 7: Schematischer Aufbau von Grenzschichten bei Metallen [5] $.77

In oberflichennahen Bereichen kann das Werkstoffverhalten ein anderes sein als im
Grundmaterial. Dies kann durch den Fertigungsprozess (z.B. Verfestigung), tribologische
Beanspruchung, Adhasion etc. hervorgerufen werden. Die Eigenschaften dieser Oberflachen
sind dann im Gegensatz zu denen des Grundmaterials meist nicht mehr durch herkdmmliche
Materialprifungsmethoden ermittelbar. Es miissen daher besondere Verfahren wie z.B.
Mikrohartepriifung eingesetzt werden.

Die Festkorperreibung kann sich aus verschiedenen Komponenten zusammensetzen. Diese
Festkorperreibungsmechanismen sind Deformation, Adhdsion und tribochemische Vorgéange.
So kann eine Deformation zum Abtragen der Grenzschichten flihren. Fir die Bildung von
Grenzschichten sind Bindungskrafte erforderlich, die bei Anlagerung einer Grenzschicht
reduziert werden.



Die drei Einflussfaktoren sind auf komplexe Weise miteinander verknipft und diese
Beziehungen definieren letztendlich das Festkorperreibungsverhalten des Systems.

Zerstorung von Grenzschichten

(Detormation) : - Cirtocnemie)

Festigkeitserhhung oder -erniedrigung
des oberflichennahen Bereichs
durch Grenzschichten

Abbildung 8: Zusammenhang zwischen den Festkérperreibungsmechanismen [5] S.78

Deformation:

Gekennzeichnet durch plastische Verformung der Rauheitsspitzen (Abplatten) bzw. Furchung
des weicheren Reibpartners durch den Harteren (Gegenkorperfurchung). Liegt bei der
Reibung ein abrasiver Abtrag vor, so kommt es durch die VerschleiRpartikel zur
Teilchenfurchung.

Adhasion:

Aneinanderhaften zweier verschiedenartiger Stoffe durch zwischenmolekulare Krafte (z.B.
Benetzung einer Oberflache durch Wasser).

Es konnen Verbindungen zwischen den Kérpern entstehen, die bei einer Relativbewegung der
Reibungspartner getrennt werden miussen. Die Verbindung durch Adhé&sion zwischen
Schmierstoff und Korper ist erwiinscht, jedoch meist nicht zwischen den beiden
Reibungspartnern.

2.2 Kontaktmechanik
(vgl. [2] S.48ff)

Beim Kontakt rauer Oberflachen tritt aufgrund der Oberflachenbeschaffenheit eine Berlihrung
nur in diskreten Mikrokontakten auf, welche durch die Normalkraft Fy deformiert werden. Es
wird daher zwischen der geometrischen Kontaktfliche Ao und der kleineren, realen
Kontaktflache A: unterschieden. Die reale Kontaktflache ist von Bedeutung, weil in dieser
primar die Reibungs- und VerschleiBprozesse ablaufen.



n "
A, = ab> A = 2 ,q; (n : Anzahl| der Mikrokontakte)
Abbildung 9: Geometrische und reale Kontaktfldche [2] S.48

2.2.1 Elastischer Kontakt

Zur Beschreibung der realen Kontaktfliche sind unterschiedliche Theorien und Modelle
bekannt. Im Folgenden sind jene Modelle angefiihrt, die auf einem rein elastischen Kontakt
basieren.

2.2.1.1 Hertz'sche Theorie

(vgl. [2] S.45f)

Hertz befasste sich mit der elastischen Kontaktdeformation gekriimmter Kérper. Annahmen
der Theorie sind:

* Rein elastische Materialien
e |deal glatte Oberflachen
¢ Angreifende Kraft ist ausschlieRlich die Normalkraft

Mit den Berechnungsgrundlagen dieser Theorie lassen sich Eigenschaften der elastischen
Kontaktdeformation wie (nominelle elastische) Kontaktflache, maximale Flachenpressung und
Normaldruckverteilung berechnen.

R, 4R, &

Abbildung 10:Hertz sche Theorie [2] 5.47



John F. Archard (1957) erweiterte die Theorie fir die Kontaktdeformation von Festkérpern mit
Oberflachenrauheiten. Die Rauheit wurde durch kugelformige Erhebungen unterschiedlicher
Radien angendhert. Trotz der starken Vereinfachung zeigt sich, dass die reale Kontaktflache in
etwa proportional zu der Normalkraft Fy ist.

2.2.1.2 Greenwood & Tripp

(vgl. [2] S.48, [6] S.627)

Die Arbeit von Greenwood & Tripp stellt eine Erweiterung der Hertz'schen Theorie fiir den Fall
elastisch gekrimmter, rauer Korper mit Gaul3-verteilten Rauheitsspitzen dar. Definiert wird
dieses Modell durch drei Parameter:

e o* Standardabweichung der Gaul3-Verteilung der Oberflachenrauheitshiigel
e B mittlerer Radius der Rauheitsspitzen
* n Flachendichte der Rauheitshiigel
Die Arbeit von Greenwood & Tripp ergab folgende Ergebnisse:
e Anzahl der Mikrokontakte ist in etwa der Normalkraft Fy proportional

¢ Die reale Kontaktfliche nimmt mit der Anzahl der Mikrokontakte zu =>» reale
Kontaktflache ist naherungsweise der Normalkraft proportional.

¢ Die mittlere GroRRe eines Mikrokontaktes ist nahezu von der Normalkraft unabhangig.

In weiterer Folge wurde von Greenwood & Tripp ein Modell entwickelt, welches die
Berechnung des Festkdrperkontaktdrucks erméglicht.

16V27
fe="—15

(o * B xn)? %E,*A*Fs/z(d>

o

Pc Kontaktkraft

o] Standardabweichung der Gaul3-Verteilung
B mittlerer Radius der Rauheitsspitze
n Anzahl der Rauheitsspitzen in der betrachteten geometrischen Flache A

Fs;2  Formfunktion; berlcksichtigt Gaul3-Verteilung der Rauheitsspitzen, Spalthdhe etc.
Wertetabelle zu finden in [6] S.623

E’ reduzierter Elastizitatsmodul
A geometrische Kontaktflache
d mittlerer Abstand der Oberflachen

Bei Kontakt zweier Korper unterschiedlichen Werkstoffs kommt es zu elastischer und
plastischer Verformung. In der Entlastungsphase tritt nur mehr elastische Verformung auf, die
sich aus den Verformungen beider Kérper zusammensetzt. Aus dieser Uberlegung folgt der
reduzierte E-Modul:

10
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v Poisson Zahl

2.2.2 Plastischer Kontakt

(vgl. [2] S.52f)

Ubergang von elastischer zu plastischer Kontaktdeformation nach Greenwood und
Williamson:

(557

U] Plastizitatsindex
H Harte

Nach Greenwood und Williamson soll fiir y < 0,6 eine elastische und fir Y > 1,0 eine plastische
Kontaktdeformation resultieren.

Es konnen ahnliche Schlussfolgerungen wie beim elastischen Kontakt gezogen werden.
* Die reale Kontaktflache ist der Normalkraft Fn proportional

¢ Die einzelne Mikrokontaktflaiche bleibt bei zunehmender Normalkraft annidhernd
konstant, jedoch nimmt die Anzahl der Kontakte und somit auch die reale
Kontaktflache zu.

2.3 Reibung

Zitat: [7] S.29
»Reibung ist eine Wechselwirkung zwischen sich beriihrenden Stoffbereichen von Kérpern.
Sie wirkt einer Relativbewegung entgegen. Bei dufSerer Reibung sind die sich beriihrenden
Stoffbereiche verschiedenen Kérpern, bei innerer Reibung ein- und demselben Kérper
zugehdorig.

Es lassen sich mehrere Reibungszustinde durch Faktoren wie Relativgeschwindigkeit,

Schmiermittel und der Kontaktsituation der sich bertihrenden Korper unterscheiden. [5] S.76

* Festkorperreibung

* Grenzschichtreibung
* Grenzreibung

* Mischreibung

e Flissigkeitsreibung

11
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Abbildung 11: Reibungsmechanismen: a) Festkérperreibung b) Mischreibung c) Fliissigkeitsreibung

Bei vorliegender Flissigkeitsreibung hingt die Reibungskraft neben der Olviskositat von der
Relativgeschwindigkeit der beiden Koérper ab. Bei Stillstand herrscht Festkdrperreibung,
solange die beiden Korper auch bei Stillstand nicht durch eine externe Schmiereinrichtung
voneinander durch einen Fluidfilm getrennt werden. Mit zunehmender Geschwindigkeit
kommt es zum Aufbau eines Schmierfilms, der die Reibungskraft erheblich senkt. Bei
Uberschreitung einer kritischen Geschwindigkeit steigt hingegen die Reibungskraft wieder an.
Dies geschieht durch die groBer werdenden Scherkrafte im Fluid. Dieser Effekt wird Stribeck-
Effekt genannt.

Bei geschmierten Kontakten wird die hydrodynamische Druckentwicklung bei grolRen
Spalthohen vorrangig durch die Makrogeometrie der Kontaktpartner beeinflusst und
Oberflachenrauheiten konnen vernachladssigt werden. Bei kleiner werdender Spalthéhe
nimmt der Einfluss der Oberflachenbeschaffenheit (Rauheit, Ausrichtung der Rauheitsstruktur
zur Stromungsrichtung etc.) zu und darf nicht mehr vernachlassigt werden. Durch gezielte
Ausflihrung der Oberflachen kénnen die tribologischen Eigenschaften beeinflusst werden. [5]
S.56

Die Beschreibung der Fluidstromung im Schmierspalt ist Grundlage fir die Simulation von
hydrodynamischer Reibung.

Die physikalische bzw. mathematische Modellierung dieser Reibungszustande stellt ein groRes
Themengebiet dar und beschiftigt eine Vielzahl an Forschern. In Kapitel 2.4 soll eine Ubersicht
Uber bestehende Reibungsmodelle geschaffen werden.

2.4 Reibungsmodelle

Haufig werden tribologische Systeme aufgrund langjahriger Erfahrung, basierend auf einer
Vielzahl von Versuchen, ausgelegt. Durch die hohen Kosten fir Versuche und durch die kiirzer
werdenden Produktentwicklungszyklen sind dieser Vorgehensweise Grenzen gesetzt. Durch
die gestiegene Rechenleistung bietet die Simulation von tribologischen Systemen mittlerweile
eine Alternative zu aufwandigen Versuchsreihen. [5] S.V

Dafir sind physikalische bzw. mathematische Modelle der Reibungsmechanismen notwendig.
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2.4.1 Einteilung von Reibungsmodellen

Fiir die Reibungsmodelle kénnen entweder Bottom-Up- oder Top-Down-Ansdtze verfolgt
werden. Den Bottom-Up-Ansdtzen werden physikalische = Mechanismen  und
GesetzmaRigkeiten zugrunde gelegt (physikalische Modelle).

Top-Down-Modelle werden ausgehend von Messdaten in Form einer Funktion aufgebaut, die
die Charakteristik des Versuchs moglichst gut wiedergibt (mathematische Modelle ohne
physikalischen Hintergrund). Um diese Modelle zu parametrisieren, sind Experimente
notwendig. Die Reibungsmodelle werden durch Weiterentwicklung und durch die standig
steigende Rechenleistung immer detaillierter in der Abbildung von Reibungsmechanismen.
Aktuell ist allerdings neben der Simulation noch immer der Versuch als Kontrolle und
Absicherung notwendig. [5] S.V

Innerhalb der Gruppen der Top-Down- oder Bottom-Up-Verfahren kdnnen die Modelle noch
weiter eingeteilt werden:

* Statische Modelle

* Dynamische Modelle

* Hydrodynamische Modelle
*  Mikromodelle

¢ Multiskalenmodelle

Modelle, die die Reibungskraft als statische Funktion der Geschwindigkeit beschreiben,
werden statische Reibungsmodelle genannt. [8] S.1632

Diese Modelle nehmen an, dass im Haftbereich die Relativgeschwindigkeit null ist. Dadurch
entsteht im Bereich des Stillstands eine Unstetigkeit (siehe Abbildung 13), die bei der
Berechnung zu Problemen fiihren kann. [9] S.12

Der Vorteil der statischen Modelle ist deren Einfachheit.

In Versuchen werden jedoch Effekte beobachtet, die sich nicht durch statische Modelle
beschreiben lassen. Um solche Effekte abzubilden, sind dynamische Reibungsmodelle
notwendig. [8] S.1663

Diese Modelle versuchen die Unstetigkeit bei Stillstand zu umgehen.

Hydrodynamische Modelle beschreiben ausschlieBlich Flissigkeitsreibung durch die
Berechnung der Stromung im Schmierspalt.

Abhangig von der Betrachtungsebene kann makroskopische, mikroskopische und molekulare
Reibung vorliegen.

Die molekularen Modelle betrachten dabei die Ursache der Reibung durch molekulare bzw.
atomare Wechselwirkungen (siehe 2.4.2.5).

Die Mikromodelle erlauben eine genauere Auflésung der makroskopischen, durch Versuche
feststellbaren Auswirkungen bis in den Mikrobereich und kdnnen daher als Verbindung zu den
Molekularmodellen dienen. [5] S.75
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Der Betrachtungsumfang dieser Modelle ist jedoch auf geringste Flachen und Zeitspannen
begrenzt. Makromodelle beschreiben die Reibungskraft in Abhdngigkeit der Bewegungs- und
Belastungssituation in einem Mehrkorper-Simulations-Modell.

Modelle, die mehrere Skalen betrachten bzw. diese in Verbindung bringen, werden
Multiskalenmodelle genannt.

2.4.2 Statische Modelle

2.4.2.1 Coulomb-Modell

Die Normalkraft Fn und der geschwindigkeitsunabhdngige, lineare Reibungskoeffizient p
stehen dabei mit der Reibungskraft Fc in Zusammenhang.

Fc=Fy*pu
[
Fc
—>
.
Fc

Abbildung 12: Coulomb’sche Reibung

Die konstante Coulomb-Reibung erfahrt beim Nulldurchgang der Geschwindigkeit einen
Vorzeichenwechsel.

Fr = sign(v)F,

Reibung
i

Geschwindigkeit

Abbildung 13: Coulomb’scher Reibungskraftverlauf [8] S.1631

Das Coulomb-Modell ldsst die Reibungskraft bei Stillstand undefiniert. Diese kann null sein
oder jeden Wert zwischen Fc und —Fc annehmen.

Diese Unstetigkeit flhrt bei der Simulation zu Stabilitatsproblemen und stellt die allgemein
glltige Schwéche dieses Modells dar. Haufig wird anstelle des Sprungs bei Stillstand ein sehr
steiler Anstieg (siehe Abbildung 16) verwendet, um die Stabilitdt zu verbessern. [10] S.25
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Dieses Modell stellt ein Top-Down-Modell dar, da der Reibungskoeffizient p nur durch einen
Versuch ermittelbar ist.

Aufgrund der Einfachheit findet dieses Modell in vielen Anwendungen und einfachen
Abschatzungen Verwendung.

2.4.2.2 Haft- und viskose Reibung

(vgl. [9] S.12)

Diese Modellierung der Reibung stellt eine Erweiterung des Coulomb-Modells dar, indem der
viskose (hydrodynamische) Reibungsanteil und die hohere Haftreibung bericksichtigt
werden.

Bei Stillstand kann der neu eingefiihrte Haftreibungskoeffizient po groRer sein als der
Reibungskoeffizient nach Coulomb.

Ho = M

Ubersteigt eine anliegende Kraft die Haftreibungskraft (Losbrechkraft), so beginnen sich die
Korper relativ zueinander zu bewegen bzw. zu gleiten. Die Haftreibungskraft hangt dabei von
der Normalkraft und dem Haftreibungskoeffizienten ab. Dieser ist wiederum von der
Oberflachenbeschaffenheit und der Materialpaarung abhangig.

Mit dem geschwindigkeitsabhdngigen Viskositatskoeffizienten o wird ein madgliches
Schmiermedium zwischen den Reibungspartnern beriicksichtigt.

Mit steigender Relativgeschwindigkeit steigt die viskose Reibung aufgrund der steigenden
Scherkrafte im Schmierfilm. Hierfiir wird ein linearer Zusammenhang zwischen der viskosen
Reibung und der Geschwindigkeit v angenommen.

F =sign(v)F; + ov
Vv Geschwindigkeit

Retbung
Haft-

reibwert

viskose Reibung

Geschwindigkeit

/

Abbildung 14: Haft- und viskose Reibung [8] S.1631

Das viskose Modell ist in der Lage geschmierte Kontakte darzustellen. Das Problem der
Unstetigkeit besteht auch bei diesem Ansatz.
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Obwohl es die reale Situation nicht korrekt darstellt, wird dieses Modell aufgrund seiner
einfachen Implementierung oft verwendet.

2.4.2.3 Stribeck-Modell

(vgl. [9] S.15)

Dieses Modell beschreibt den Ubergang zwischen Gleit- und Haftreibung. Nach Uberwinden
der Losbrechkraft sinkt die Reibungskraft bei steigender Relativgeschwindigkeit, um
anschliefend durch die viskose Reibung linear anzusteigen.

15

Vsl |+ ov

6 Stribeck-Formfaktor: Bestimmt den Exponentialverlauf des Ubergangs zwischen
Gleiten und Haften

Fs Haftreibungskraft

s(v) = sign(v) (FC + (F,—Fe

Vs charakteristische Stribeck-Geschwindigkeit

(a) (b)
] R L e P
pe | 7]
F i)
. c — c
b ) Lo
b by
f_ﬂ'. [ -""_F_Ff
0 0
w () wi{—)

Abbildung 15: Stribeck-Modell mit positivem (a) und negativem Formfaktor (b) [9] S.14
Die Abnahme der Reibungskraft nach Uberwindung der Haftreibung wird Stribeck-Effekt
genannt. Hierbei handelt es sich ebenfalls um ein Top-Down-Modell.

Eine Moglichkeit, um die Unstetigkeit bei Stillstand zu umgehen, ist die
Kennlinienregularisierung, bei der die Unstetigkeit durch eine Gerade mit groRer Steigung
ersetzt wird.
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Abbildung 16: Kennlinienregularisierung [10] S.25
2.4.2.4 Karnopp-Modell
(vgl. [11] S.180)

Dieses Modell bietet einen Losungsansatz fir die Unstetigkeit bei Stillstand, die bei der
Simulation zu Problemen fiihren kann.

Karnopp definiert ein Geschwindigkeitsintervall um den Nullpunkt.

p

=111 2Av

&
KARNOPP

Abbildung 17: Karnopp-Modell [10] S.25

Innerhalb dieses Intervalls wird die Reibungskraft aus einem statischen Gleichgewicht
berechnet. Das Modell ist fir einzelne Punktkontakte geeignet. [10] S.25

2.4.2.5 Prandtl-Tomlinson-Modell

(vgl. [12] S.161f)

Das Prandtl-Tomlinson-Modell ist ein grundlegendes Modell fir die Beschreibung von
Reibungsmechanismen auf atomarer Skala. Dabei wird die eindimensionale Bewegung eines
Massepunktes Uber eine periodische Oberflache unter der Einwirkung der Kraft F betrachtet.

Das Modell bildet dabei wesentliche, in der Realitat auftretende Phanomene, wie z.B.
niedrigere Gleit- als Haftreibung, ab.

W
Abbildung 18: Prandtl - Tomlinson-Modell [12] S.162
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mX = F —nx — Nsinkx
m Masse
X Ortskoordinate
F dulere Kraft
n Dampfungskoeffizient
N Amplitude der periodischen Kraft
k Wellenzahl

Nach Aufwenden einer gewissen Kraft, wird die Masse Uber das Potential bewegt. Diese Kraft
kann als Haftreibung angesehen werden. Nach Uberwinden des ersten Potentialhiigels, kann
die anliegende Kraft abnehmen und die Masse bleibt durch die Tragheit weiterhin in
Bewegung. Erst wenn die Kraft einen gewissen Wert unterschreitet, wird die Masse das
Potential nicht mehr Uberwinden kénnen und kommt nach einigen Schwingungen im
Potentialtal durch die Dampfung zum Stillstand. Diese Schwingungen treten im
mikroskopischen Bereich auf.

2.4.2.6 Weitere statische Reibungsmodelle

Diese Auflistung an statischen Modellen stellt nur eine Auswahl dar und erhebt keinen
Anspruch auf Vollstandigkeit. Es gibt eine Vielzahl an weiteren statischen Reibungsmodellen.
Flir deren Beschreibung wird auf einschlagige Literatur [10] verwiesen.

2.4.3 Dynamische Modelle

Da eine Bewegung nie abrupt beginnt oder endet bzw. bei Stillstand noch immer Bewegungen
auftreten (z.B. nicht-gleitende Auslenkung durch Elastizitaten), stellt die Modellierung
dynamischer Reibung eine groRe Schwierigkeit dar. Diese Gegebenheiten sind mit statischen
Modellen nicht mehr beschreibbar. Die dynamischen Modelle sind zum Teil in der Lage den
Ubergang von Haft- zu Gleitreibung zu beschreiben und die Diskontinuitit bei Stillstand zu
umgehen. Diese Modelle unterscheiden zwischen dem Pre-Sliding- und dem Sliding-Regime.
Im Pre-Sliding-Regime ist die Reibungskraft hauptsachlich von der Position bzw. des Versatzes
abhangig. Im Sliding-Regime ist die Reibungskraft eine Funktion der Geschwindigkeit. [9] S.16

Die hier aufgelisteten dynamischen Modelle sind alle heuristische Top-Down-Modelle. Sie
bilden die Reibung ab, ohne eine Begriindung dazu zu liefern. [10] S.26

Jedoch existieren auch Ansdtze, um die dynamischen Modelle auf molekularer Ebene
physikalisch zu beschreiben.

Zu den dynamischen Reibphdnomenen zéhlen unter anderem [10] S.25:
e Elastizitat im Haften (nicht-gleitende Auslenkung)

Die Elastizitat lasst eine Relativbewegung zu, obwohl die anliegende Kraft die
Haftgrenze nicht Gbersteigt.

* Verweilzeitabhangigkeit der Haftreibung

Die Ubertragbare Haftreibungskraft wachst durch Adhédsion mit zunehmender
Verweilzeit an.
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e Reibgedéchtnis
Durch den Schmierfilm bei Mischreibung, kann es bei einer Anderung der
Geschwindigkeit und/oder der Normalkraft zu einer zeitlichen Verzégerung der
Reibeigenschaften kommen (Frictional Memory).

e Haftgleiten bzw. Ruckgleiten (engl. Stick-Slip)

Dieser Effekt beschreibt zwei sich beriihrende Kérper mit Relativgeschwindigkeit, die
abwechselnd immer wieder Haft- und Gleitreibung erfahren. Beispiele sind knarrende
Tiren, quietschende Kreide auf der Tafel, Streichinstrumente etc.

2.4.3.1 Dahl-Modell

(vgl. [10] S.26)

Dahl beobachtete bei Versuchen mit Kugellagern, dass bei sehr kleinen Lasten und
verschwindender Relativgeschwindigkeit eine Verschiebung auftreten kann. Diese
Verschiebung ist aber wegen der fehlenden Geschwindigkeit kein Gleiten. Deswegen die
Bezeichnung ,nicht-gleitende Auslenkung” (Pre Sliding Displacement) oder DAHL-Effekt.

Dahl nahm mikroskopische Federn in den Kontaktbereichen an, um Reibeffekte zu
beschreiben. [8] S.1632

Wenn auf einen Reibpartner eine Kraft ausgeiibt wird, dann nimmt die Reibungskraft zu, bis
abrupt eine Bewegung eingeleitet wird. [11] 5.181

Mathematisch wird dieses Modell durch folgende Gleichungen beschrieben:

dF(x) dF(x)dx
dt  dx dt

dF (x)
dx

_|1 F | <1 F )
=0 FCSLgnx sign FCSLgnx

skalare Reibungskraft

X Verschiebung

Zeit
Fc Coulomb’sche Reibungskraft (konstant)
o] tangentiale Steifigkeit bei F=0

i Koeffizient, der die Form der Hysterese-Kurve beriicksichtigt [13] 5.93

In diesem Modell ist die Reibungskraft nur von der Auslenkung bzw. von der Richtung der
Geschwindigkeit abhédngig und wird durch eine Hysterese-Kurve angendhert. Diese
Geschwindigkeitsunabhéangigkeit zeichnet das Modell aus.
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Abbildung 19: Dahl-Modell, Reibungskraft als Funktion der Auslenkung [11] S.181

Das Dahl-Modell beriicksichtigt weder den Stribeck-Effekt, noch Haftreibung, noch die viskose
Geschwindigkeitsabhadngigkeit der Reibungskraft. [9] S.20

Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des Dahl-Modells:

Gleitreibung
wegabhangig (geschwindigkeitsunabhangig)
nicht-gleitende Auslenkung

Hysterese-Verhalten

ungedampft
X
F

_p— m

|

oo VM

oy i = -

Z

Abbildung 20: Darstellung des Dahl-Modells [13] 5.2

2.4.3.2 Borsten-Modell

(vgl. [11] S.181)

Entwickelt von HAESSIG und FRIEDLAND (1991).

Dieses Modell beschreibt das Verhalten der mikroskopischen Kontaktpunkte zweier
Oberflachen durch flexible Borsten. Durch die Oberflachenbeschaffenheit ist Anzahl und Ort
der wirklichen Kontaktpunkte zufallig. Jeder Kontaktpunkt wird als Beriihrung von Borsten
angenommen. Die Borsten verhalten sich dabei wie ideale Federn. Eine Relativbewegung fiihrt
zu einer Belastung der Borsten. Diese Federkraft wird wie folgt beschrieben:
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N Anzahl der Borsten

0o Steifigkeit der Borsten

Xi Relative Position der Borsten

bi Ausgangsposition des Borstenberihrungspunktes

Ubersteigt (x; — bi) einen gewissen Wert, so l8sen sich die Verbindungen zwischen den Borsten
und neue Berihrungspunkte entstehen an neuen Orten. Die Steifigkeit der Borsten kann auch
geschwindigkeitsabhangig sein.

Die Komplexitat des Modells steigt mit der Anzahl der Borsten. Der Rechenaufwand steigt
folglich mit der GroRe der Kontaktflache. Durch die fehlende Dampfung im Modell kann es im
Stillstand zu oszillierenden Bewegungen kommen.

\'%
e

Abbildung 21: Borsten-Modell

Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des Borsten-Modells:
* Haft- und Gleitreibung
* wegabhadngig
* nicht-gleitende Auslenkung
* evtl. Schwingungen im Stillstand durch fehlende Dampfung

* Rechenaufwand steigt mit Kontaktgrofie

2.4.3.3 Reset-Integrator-Modell

(vgl. [11] S.181f)

Entwickelt von HAESSIG und FRIEDLAND (1991).
Dieses Modell stellt einen Ansatz dar, um die Komplexitat des Borstenmodells zu reduzieren
und den Rechenaufwand zu verkleinern. Es reprasentiert eine einzelne Verbindung. [14] S.34

Nach Erreichen der maximalen Haftreibungskraft bleibt die Borstenbiegung konstant und das
System gleitet. Die Borstenverformung andert sich erst wieder, wenn das System zum
Stillstand kommt. Das Modell verwendet einen weiteren Zustand, um die Beanspruchung der
Verbindung festzustellen.
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%:{Oif(v> 0 and z = zp)or (v < 0 and z < —2z;)
dt v otherwise

Fo(1 dz
= ( + a(z))ao(v)z + ala

Ortskoordinate

v Geschwindigkeit

20 maximale Verformung der Borsten; markiert Ubergang zwischen Haften und
Gleiten

Oo beschreibt die geschwindigkeitsabhangige Gleitreibung

o1 (dz/dt) Dampfungsterm (nur bei Haftreibung aktiv)

a(z) Funktion, die Haften und Gleiten unterscheidet

a Koeffizient, der die Haftreibung beschreibt [15] S.77

a(z) = {a if|z| < z,

0 otherwise

Bei |z| < zo herrscht Haftreibung, diese ist von nur von z abhangig.
Die Gleitreibungskraft ist eine Funktion der Geschwindigkeit.

Dieses Modell ist aufgrund der geringeren Komplexitat besser fir Simulationen geeignet als
das Borstenmodell, besitzt aber beim Ubergang zwischen Haften und Gleiten eine
Diskontinuitat.

Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des Reset-Integrator-Modells:
e Haft- und Gleitreibung
e weg- und geschwindigkeitsabhangig
e Dampfung bei Stillstand
e geringerer Rechenaufwand als Borstenmodell

» Diskontinuitit im Ubergang von Pre-Sliding- und Sliding-Bereich
2.4.3.4 Bliman & Sorine-Modell

(vgl. [16] S.341)

In diesem Modell wird angenommen, dass die Reibungskraft von der Richtung der
Geschwindigkeit v und der Ortskoordinate s abhangt.

Die Reibung ist nur vom Weg abhangig, die Geschwindigkeit mit der sich das System bewegt
spielt keine Rolle.

dxs; —Xs1 | f1v
= [v| +—
dt neEs Mes
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dxs; —Xs  fov
=y =212
dt Ef Ef

F = xsl +x52

Xs1, Xs2 Reibungszustdnde, die in Summe die Reibungskraft ergeben
f1, f2, n, & Parameter ohne physikalischen Hintergrund

Flr die Parametrisierung mussen experimentell Hysterese-Verldaufe ermittelt werden.

Dieses Modell beriicksichtigt sowohl die Haftreibung als auch die Reibungskraftspitze bei
einem gewissen Losbrech-Weg (siehe Abbildung 17).

Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des Bliman & Sorine-Modells:
e Haft- und Gleitreibung
e wegabhangig
e Hysterese-Verhalten

¢ nicht-gleitende Auslenkung

2.4.3.5 LuGre-Modell

(vgl. [11] S.183)

Der Name dieses Ansatzes kommt durch die Entwicklung des Modells an den Universitaten
Lund und Grenoble zustande. Es erméglicht einen glatten Ubergang zwischen dem Pre-Sliding-
und dem Sliding-Bereich durch Einflihrung einer internen GrolRe z, welche die mittlere Biegung
der Borsten reprasentiert. [17] S.51

Dieses Modell nimmt elastische Borsten in den Kontaktpunkten an.

47} —|j—
oo ~AM

Z

Abbildung 22: Darstellung des LuGre-Modells [13] 5.92

Das dynamische Verhalten des LuGre-Modells ldsst sich mit einer nichtlinearen
Differentialgleichung erster Ordnung beschreiben.
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dz |v]
TARRLPTC)

dz
F =0z + al(v)a+f(v)

V4

z mittlere Borstenauslenkung
g(v)  Stribeck-Modell

f(v) viskose Reibung

Oo Steifigkeit der Borsten

o1 Dampfungskoeffizient

Bei konstanter Geschwindigkeit reduziert sich die Gleichung fiir die Reibungskraft zu:

F = g()sign(v) + f(v)

In Hinsicht auf die Genauigkeit der dynamischen Reibungseffekte stellt das LuGre-Modell, im
Gegensatz zu den vorhergehenden Modellen, eine Verbesserung dar. Dennoch besitzt es eine
Schwachstelle. Wenn das Modell als EingangsgroRe eine oszillierende Anregung erfdhrt,
welche unterhalb der Losbrechkraft liegt, erfolgt ein Positionsdrift (plastisches Gleiten). Es tritt
infolge eines fehlenden, nicht lokalen Reibgedachtnisses auf. [9] S.23

Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des LuGre-Modells [8]S.1636:
e Betrachtung der Rauheiten als Borsten
e Haft-, Gleit- und viskose Reibung
e weg- und geschwindigkeitsabhangig
e Stribeck-Effekt
* nicht-gleitende Auslenkung
* Hysterese-Verhalten
* Haftgleit-Effekt

* Positionsdrift bei oszillierender Anregung unter der Losbrechkraft

Ein Vergleich zwischen LuGre- und Bliman & Sorine-Modell ist in [11] S.184 zu finden.

2.4.3.6 Generalized Maxwell-Slip-Modell (GMS)

(vgl. [18] S.2f)

Das Modell besteht aus N parallel geschalteten, masselosen Maxwell-Elementen mit einer
gemeinsamen Eingangsgrofle v (Gleitgeschwindigkeit).
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Ein Maxwell-Element ist in der Modelldarstellung ein Korper, der gleichzeitig viskose und
elastische Eigenschaften besitzt, realisiert durch Serienschaltung von elastischer Feder
(Hooke’sches Element) und viskosem Dampfungselement (Newton’sches Fluid). [5] S.125

Abbildung 23: Generalized Maxwell-Slip-Modell mit N Maxwell-Elementen [18] S.2

Es muss zwischen Haften und Gleiten unterschieden werden.

Haften:
Zi=v bis F; > a;s(v)
Gleiten
. Cai . F; T T . . .
L= (Slgn(v) - m) bis die Geschwindigkeit das Vorzeichen andert
N
Z a;=1
i=1
Qi beschreibt den Anteil eines Elements
zi Verschiebung des Elements i
ki Steifigkeit des Elements i

ais(v) Limit der Haftreibungskraft des Elements i
s(v)  Stribeck-Modell
C berlicksichtigt Reibverzogerung (frictional lag)

Die Reibungskraft setzt sich aus den Steifigkeitskraften kizi, aus den mikro-viskosen
Dampfungskraften oiz; und aus dem Anteil aus der viskosen Reibung o2v zusammen.

N
F = Z(kizl- + al-z'i) + o,v
i=1

Es tritt beim GMS-Modell kein Positionsdrift auf. [9] S.26

Die Parameter missen aus Experimenten ermittelt werden.
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Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des Generalized Maxwell-Slip-Modells:
¢ Haft-, Gleit- und viskose Reibung
* weg- und geschwindigkeitsabhangig
e Stribeck-Effekt (ausgenommen v=0)
* Hysterese-Verhalten
* Haftgleit-Effekt
* nicht-gleitende Auslenkung

¢ Reibgedachtnis im Pre-Sliding-Regime
2.4.3.7 Seven-parameter-Modell

(vgl. [19] S.1097)

In der Literatur gibt es unterschiedliche Auffassungen dariber, ob dieses Modell ein statisches
oder dynamisches Modell darstellt.

An dieser Stelle soll das Modell bei den dynamischen Modellen angefiihrt werden, da es
definitiv die Beschreibung dynamischer Phdnomene verfolgt.

Dieses Modell besteht aus dem Zusammenfligen von bereits bestehenden Modellen, wie
Coulomb-, Stribeck-Model etc. Dafiir sind sieben Parameter zu ermitteln. [20] S.122

Beschreibung der Haftreibung:

Fr(x) = —k*x

Die Beschreibung der Gleitreibung setzt sich aus Coulomb’scher-, viskoser- und Stribeck-
Reibung zusammen:

F(x,t) = —| Fc + BIx[ + K(y,t2) . (x(:x_s TL))2> sign(x)

Beschreibung der steigenden Haftreibung durch:
t2

F(y.ty) = Fq+ (Fe — Fsa)m
2
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Fs Reibungskraft

Fc Coulombkraft

Fv Viskose Reibungskraft

Fs Stribeck-Haftreibungskraft

Fs,a Wert der Stribeck-Reibungskraft am Ende der letzten Gleitperiode
Fs-  Wert der Stribeck-Reibungskraft nach langer Haftzeit

k tangentiale Steifigkeit im statischen Kontakt
X charakteristische Stribeck-Geschwindigkeit
T Zeitkonstante fiir Reibgedachtnis

Y Parameter fiir steigende Haftreibung

t Verweildauer bei Stillstand

Die markierten Parameter sind Parameter des Reibungsmodells und missen ermittelt
werden. Die Ubrigen sind Zustandsparameter.

Der Nachteil an der Vielseitigkeit und der Robustheit dieses Modells ist die Ermittlung von
sieben Reibungsparametern, die in einem nichtlinearen Zusammenhang mit der Reibungskraft
stehen.

Eigenschaften bzw. abgebildete Effekte des Seven-Parameter-Modells:
e Haft-, Gleit- und viskose Reibung
* weg- und geschwindigkeitsabhangig
e Stribeck-Effekt

* nicht-gleitende Auslenkung

2.4.3.8 Weitere dynamische Modelle

Die beschriebenen dynamischen Modelle ergeben sich nach einer ersten Einarbeitung in diese
Materie. Sie stellen einen Ausschnitt aus der groRBen Anzahl an bestehenden Modellen dar.
Weitere Modelle kénnen z.B. folgenden Quellen entnommen werden [21], [15], [11].

2.4.3.9 Zusammenfassung - Dynamische Reibungsmodelle

Die Parametrisierung der Modelle ist von Versuchen abhangig. Der Gleitbereich wird haufig
durch eine Stribeck-dhnliche Funktion realisiert und stellt dadurch nur einen geringen
Mehrwert gegeniber statischen Modellen dar.

Besonders geeignet sind diese Modelle fir die Beschreibung von hochgenauen
Positionierungs-Systemen. GrolRe Vorteile besitzen diese Modelle im Stillstand durch
Abbildung von Effekten wie z.B. der nicht-gleitenden Auslenkung oder dem Haftgleit-Effekt.
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Tabelle 1: Zusammenfassung - Dynamische Reibungsmodelle

| ox g o]
Re] [} 20 .20 c o] +
gl 9| x| ¥ 5| w| 2 T o © R =
el & o x| | | o = < 3 L e = Anmerkung
© Q % ol o o e o0 O Z o ©
| o 8| 8 © © 2| £ 23 g a
7, = ' | T ] < 3 3]
S| 5| x| > I Lo < ‘D
n c =
Dahl X X X Unb. X 3 ungedampft
Borsten X | x X | (x) Hoch X 3n+1 ungedampft
Reset X X X X < 4 gedampft,
Integrator Borsten Diskontinuitat
Bliman & X X X X Unb. X 4
Sorine
LuGre X X X X X X X X Unb. X 7* Positionsdrift
GMS X X X X X X X X Unb. X 2n+5*
Seven X X X X X X Unb. X 7*
Parameter
* [9]S.77

Die Parameteranzahl beschreibt die zu ermittelnden Parameter, um das Reibungsmodell zu
bedaten. In diesem Zusammenhang stellt ,n“ die Anzahl der verwendeten Maxwell-Elemente

bzw. Borsten dar.

Die angefihrten dynamischen Modelle sind Top-Down-Modelle. Die Ermittlung derer
Parameter ist mit der Durchfiihrung von Experimenten und folglich mit grofem Aufwand
verbunden.

2.4.4 Mikromodelle

Mikromodelle beschreiben die Reibung auf molekularer Ebene. Diese Modelle folgen den
physikalischen Grundgesetzen und liefern demnach eine Erklarung fiir die Reibeigenschaften.
Die Mikromodelle sind fiir sehr kleine (Nanometer-Bereich) Kontakte und kurze
Simulationsdauern (Nanosekunden-Bereich) geeignet. Sie eignen sich demnach nicht fir die
Integration in Mehrkorper-Simulationsmodelle.

2.4.5 Hydrodynamische Modelle

Zur Beschreibung reiner Flissigkeitsreibung wird die Stromungssituation im Schmierspalt

berechnet.
2.4.5.1 Reynolds-Gleichung

(vgl. [5] S.21ff)

Die Reynold’sche Differenzialgleichung ergibt sich durch folgende Vereinfachungen aus den
Navier-Stokes-Gleichungen:
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¢ Inkompressibilitat
* Laminare Stromung
¢ Newton’sches Fluidverhalten

¢ konstante Stoffeigenschaften liber die Spalthche

Liegt eine inkompressible Strémung mit konstanter Viskositdit und newton’schem
Fluidverhalten vor, so ergibt sich die von Reynolds 1886 hergeleitete Reynold'sche
Differenzialgleichung.

g (h3ap)+ g (h3ap>—6 W, + U412
ay\'" gy) T P T B2) 5T A4 G

9 I I I I
== Navier-Stokes-Gleichungen (CFD)

Ll — Reynolds'sche Differenzialgleichung /
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Abbildung 24: Druckverteilung in Radialgleitlager; Vergleich N-S und Reynolds-Gleichung [5] S.131

Der dargestellte Vergleich zeigt die gute Eignung der Reynolds-Gleichung als Naherung fiir die
Stromung im Schmierspalt eines Radiallagers. [5] S.131f

Die sehr geringe Abweichung von der exakteren Navier-Stokes-Gleichung steht einem
massiven Rechenzeit-Vorteil gegeniber. Selbst mit der Einbindung von Reynolds-Ergebnissen
betragt die Rechenzeit der Navier-Stokes-Gleichungen noch immer ein Vielfaches.

Bei Bericksichtigung von Verformungen, Mischreibung etc. wird die Rechenzeit zunehmen,
dadurch wird die Wahl zum jetzigen Zeitpunkt gro3tenteils auf die Reynolds-Gleichung fallen.
Sollten in Zukunft die Rechenleistungen weiter ansteigen, so kann davon ausgegangen
werden, dass die Navier-Stokes-Gleichungen mit vertretbarem Rechenaufwand gel6st werden
kdnnen.

2.4.5.2 Stromung im Schmierspalt

Welche Eigenschaften die Stromung im Schmierspalt besitzt, soll an dieser Stelle aufgelistet
werden.

Ob tatsdchlich eine laminare Stromung vorliegt, kann mit der Berechnung der Reynolds-Zahl
ermittelt werden.
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Tabelle 2: Typische Werte fiir einen Schmierspalt zwischen Kolbenring und Liner (SAE 5W-30)

v | Kolbengeschwindigkeit 30 m/s (AVL - Excite)

L | Charakteristische Ldange, Schmierspaltdicke | 4 um (AVL - Excite)
(Olring)
v | kinematische Viskositat SAE 5W-30 (100°C) | 11,93 mm?/s[22]S.2

Die Werte fiir Relativgeschwindigkeit und Schmierspaltdicke stammen aus einer AVL - Excite
Piston & Rings Simulation fiir einen PKW-Ottomotor bei 7000 min! unter Volllast.

304 10" -6

= T1193-10r—¢g 1006

Re

Rohrstréomungen mit einer Reynoldszahl unterhalb von Re=2000 gelten als laminar. [23] S.222

Im berechneten Fall wurden jeweils Maximalwerte fiir Kolbengeschwindigkeit und
Schmierspaltdicke gewadhlt. Folglich kann angenommen werden, dass die Stromung im
Schmierspalt laminar ist und dementsprechende Vereinfachungen getroffen werden diirfen.

Die Stromung im Schmierspalt setzt sich aus folgenden Anteilen zusammen:

/ S LL 7'y
dh
a) p p+dp/dx b) |h h+% .
., —{ e
dx dx
Uo=v
___________ dh
ban,,
—»
c) d)
U1=0 T odx
Abbildung 25: Anteile der Schmierspaltstrémung. a) Druckstrémungsanteil, b) Keilanteil, c) Scherstrémungsanteil und d)
Squeezeanteil

Eine weitere Annahme der Reynolds-Gleichung sind glatte Oberflachen.

Der Einfluss der Oberflachenstruktur ist dabei stark von der Spalthohe abhangig. Bei
ausreichend groBem Spalt ist die hydrodynamische Druckentwicklung des Systems
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hauptséachlich durch die Makrogeometrie bestimmt. In diesem Fall knnen die Rauheiten der
Reibpartner vernachlassigt werden. Je kleiner der Schmierspalt wird, desto bedeutender wird
der Einfluss der mikroskopischen Oberflachenstrukturen, da sich die Rauheitsspitzen der
beiden Kérper zu beriihren beginnen. Die Oberflaichenbeschaffenheit kann je nach GréRe und
Ausrichtung einen positiven oder negativen Einfluss auf die makrohydrodynamische
Druckentwicklung haben. Dadurch kdnnen gezielt gewilinschte Effekte, z.B. zur
Lebensdauererhéhung, durch die Wahl der Oberflachenstrukturen erzielt werden. [5] S.56

Die Berticksichtigung rauer Oberflachen erfolgt Gblicherweise durch Multiskalenmodelle.

2.4.6 Multiskalenmodelle

Die Betrachtung der tribologischen Vorgange auf mehreren Skalen soll eine Verbesserung
beziiglich des Rechenaufwands bringen. Da technische Oberflachen nicht ideal glatt sind,
werden Ansdtze bendétigt, die Rauheiten sowie weitere mikro- bzw. nanoskopische
Wechselwirkungen berticksichtigen.

Multiskalenmodelle bilden die mikroskopischen Eigenschaften nur fiir reprasentative
Ausschnitte des Kontakts ab und flihren diese in die libergeordnete Skala Uber.

Diese Modelle zeichnen sich dadurch aus, dass sie sowohl die Einfliisse der Rauheiten und
Wechselwirkungen in der Mikroskala, als auch die Einfliisse der makroskopischen Geometrie
in der Makroskala abbilden.

/

Kolbenring

v

Liner

Mikroskala Makroskala

Abbildung 26: Multiskalenmodell

Fiir die Kopplung der Skalen gibt es zwei Methoden. Einerseits die direkte Kopplung, die das
tribologische System bis in die mikroskopische Ebene hinein beschreibt, andererseits die
indirekte Kopplung, die sich durch die Einfliihrung von Korrekturfaktoren (z.B. Flussfaktoren)
definiert. [5] S.155

Wichtige Vertreter der Multiskalenmodelle sind Flussfaktorenmodelle wie Patir & Cheng fir
den hydrodynamischen Reibungsbereich.

An dieser Stelle soll nur die indirekte Kopplung ndaher beschrieben werden, da die direkte
Kopplung wegen der hohen Rechenzeiten nur fir sehr kleine Kontaktflachen, wie z.B.
konzentrierte elastohydrodynamische Kontakte, geeignet ist. [5] S.56
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Es sollen hier mehrere Methoden der indirekten Kopplung zwischen Mikro- und Makroskala
angefiihrt werden.

2.4.6.1 Patir & Cheng

(vgl. [24])

Die Methode nach Patir & Cheng basiert auf der Verwendung von Flussfaktoren. Diese
Faktoren werden mithilfe der Reynolds-Gleichung im Mikrobereich berechnet und dann in die
Reynolds-Gleichung, die sich auf die Makroskala bezieht, eingesetzt. Mit diesen Faktoren ist
es moglich den Einfluss von Oberflachenstrukturen zu beriicksichtigen. Die Ermittlung der
Faktoren soll hier beschrieben werden. Die beschriebene Methode basiert auf der
Betrachtung von Walzlagern.

Flr die Berechnung der Flussfaktoren wird ein raues und ein glattes
Kontrollvolumen in der Mikroskala stromungsmechanisch
beschrieben. Aus dem Quotient der Volumenstrome der glatten und
rauen Zelle ergeben sich Flussfaktoren in Abhangigkeit der
Spaltweite. Diese Flussfaktoren flieBen dann in die Berechnung der

) Abbildung 27:
Makroskala ein. Kontrollvolumen rau [24]

Abbildung 28: Schmierspalt; Oberflicheneigenschaften [24]

Ui,  Geschwindigkeit der Oberflache 1 bzw. 2

h mittlerer Abstand der beiden Oberflachen
hr tatsachlicher Abstand der Oberflachen

61,2 Rauheitshéhe gemessen von der Mittellinie

hT=h+61+62

Es wird angenommen, dass die Amplituden der Rauheitsspitzen einer GauR - Verteilung mit
einem Mittel von 0 und den Standardabweichungen o1 und o3, entsprechen

Wie stark der Einfluss der Oberflachenstruktur ist, kann mit dem Verhaltnis h/c beschrieben
werden. Ist h/o >> 3 so haben die Oberflacheneigenschaften nur einen sehr unbedeutenden
Einfluss. Sobald dieser Parameter den Wert drei erreicht, haben die Strukturen der Oberflache
einen grofRen Einfluss. Ist h/o<3 kommt es zu Berihrungen zwischen den Rauheitsspitzen.
Patir & Cheng beschaftigen sich in ihrer Arbeit hauptsidchlich mit dem Bereich h/o<3
(Mischreibung).
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Fiir die Beschreibung der Stromung in der Mikroskala wird eine reprasentative Zelle gewihlt,

die zwar im Vergleich zur GréBe des ganzen Kontakts klein ist, aber noch gro genug, um eine
ausreichende Anzahl an Rauheitsspitzen zu enthalten.

(@, + %%Z Dy) Ax

wAmans | [T

Ay axAy o 09x

oA - =iy PRl

Abbildung 29: Kontrollzelle Mikroskala [24]

Je nach Wahl der Randbedingungen bei der Beschreibung des Kontrollvolumens ergeben sich
Druck- oder Scherflussfaktoren.

Die druckabhangigen Flussfaktoren werden durch eine reine druckbedingte Stromung

(Poiseuille Stromung; siehe Abbildung 25) ermittelt. Der Scher-Flussfaktor wird fir reine
Scherstromung (Couette Stromung) ermittelt.

_ pr,rau(Ul = U, =0)
P pr,glatt(Ul =U, =0)

_ 4s,rau (ap/ax = ap/ay = 0)

N d d
QS,glatt( p/ax = p/ay = 0)

iy

e

q Volumenstrom

Die Reynolds-Gleichung fiir die Makroskala ergibt sich mit den Flussfaktoren zu:

0 h® ap\ 0 h3 ap\ U, +U,0h; U, —U, 0P, O0hy

— | |+ =Py | = + c—+

0x 12u 0x dy 12u dy 2 0x 2 d0x at

L I ) , ) y J
Druckstromungsanteil Keil-Term Scherstromungs- Squeeze-Term

anteil

Um auch Oberflachen mit gerichteten Rauheiten zu behandeln, wird die KUBO & PEKLENIK

Zahl y eingefihrt, die die Charakteristik der Oberflache beschreibt. y beschreibt dabei das
Lange zu Breite Verhaltnis einer reprasentativen Rauheitsspitze.
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Abbildung 30: Parameter fiir Oberfliichencharakteristik [24]

Beiy =1 (isotrope Oberflache) sind die beiden Flussfaktoren ®x und @y identisch. Bei anderen
v-Werten unterscheiden sich die Faktoren.

Viele technische Oberflachen weisen gerichtete Oberflachenstrukturen (y # 1) auf, sei es durch
den Herstellungsprozess oder durch Einlaufen. Die Flussfaktoren fiir nicht isotrope
Oberflachen berechnen sich wieder aus dem Vergleich der Volumenstrome und ergeben:

R
e
—

PRESSURE FLOW FRCTO
&

Abbildung 31: Einfluss der Oberflidchenstruktur auf den Druck - Flussfaktor [24]

Aus Abbildung 31 ist ersichtlich, dass Oberflachen, deren Rauheiten hauptsachlich quer zur
Stromungsrichtung liegen, einen erhéhten Stromungswiderstand und damit einen Flussfaktor
< 1 hervorrufen. Im Gegensatz dazu bieten langs gerichtete Rauheiten einen geringeren
Widerstand. Bei groRer werdendem Verhaltnis h/o konvergieren die Werte fiir den Flussfaktor
gegen 1, d.h. der Einfluss der Oberflachenstruktur nimmt ab.

Die Festkorperkontaktdriicke werden im Modell von Patir & Cheng nicht berechnet.

Annahmen von Patir & Cheng:
e Schmierstoff ist inkompressibel
¢ Konstante Viskositat [25] S.2
¢ Keine Kavitation [25] S.2

Das Verfahren der Flussfaktoren wurde bis heute von vielen anderen Wissenschaftlern
aufgegriffen und weiterentwickelt. Hier sollen einige davon erwahnt werden.
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2.4.6.2 Rienacker

(vgl. [5] S.59)

Riendcker bestatigte die Ergebnisse von Patir & Cheng und erweiterte deren Modell um die
Berechnung der Kontaktdriicke nach Greenwood & Tripp.

2.4.6.3 Lagemann

(vgl. [5] 5.59)

Durch Lagemann wurde das Modell von Rienacker erweitert. Dadurch konnten Flussfaktoren
und Kontaktdriicke fiir real vermessene Oberflachen unter Beriicksichtigung von elastischer
Rickwirkung der Festkorperkontakte auf die elastische Spaltgeometrie berechnet werden.
Durch die makroskopische Bewegung kann sich die Spaltgeometrie lokal vergréBern bzw.
verkleinern. Sollte sich der Spalt durch zwei gegeniiberliegende Rauheitstadler vergroRRern,
kommt es zu einer Minderung des Schmierfilmdrucks, evtl. sogar zu negativen Driicken. Das
kann zu Kavitation fiihren. Sowohl Patir & Cheng, als auch die bisher genannten
Erweiterungen, verwendeten ein nicht-masseerhaltendes Kavitationsmodell. [5] S.60

2.4.6.4 Exkurs zu Kavitationsmodellen

(vgl. [5] S.59)

Nicht-masseerhaltende Modelle:

Nach Lésen der Reynolds-Gleichung werden alle Unterdriicke p<0 auf pcav=0 gesetzt
(die negativen Driicke werden vernachldssigt). In beiden Gebieten, dem
Kavitationsgebiet und dem Druckgebiet, sind Kontinuitatsgleichung und
Masseerhaltung nicht erfiillt und der Ubergang unstetig.

Masseerhaltende Modelle:

Diese Kavitationsmodelle beseitigen die Nachteile der nicht-masseerhaltenden
Modelle. Jacobson, Floberg und Olsson entwickelten ein solches Modell, welches unter
JFO-Kavitationstheorie bekannt ist.

Flir dessen Beschreibung wird auf [5] S.32ff verwiesen.

Zitat: [5] S.71
,Die Frage, ob masseerhaltende Mikrokavitation iiberhaupt beriicksichtigt werden
sollte, ist mit ja zu beantworten, da Mikrokavitationsgebiete bei nicht-masseerhaltender
Kavitation genauso wie bei masseerhaltender Kavitation auftreten, nur eben bei nicht-
masseerhaltender Kavitation nicht physikalisch sauber behandelt werden.”
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2.4.6.5 Modell nach de Kraker, van Ostayen, van Beek und Rixen

(vgl. [26])

In diesem Modell wird der Kontakt zwischen einer glatten und einer Oberflache mit einer
einzelnen Tasche beschrieben.

Vorhergehende Forschung hat ergeben, dass in Lagern drucksteigernde Effekte durch
Oberflachenstrukturen zu beobachten waren. Der Grund hinter dieser Drucksteigerung, die
z.B. auch das Tragverhalten eines Lagers verbessert, wird in drei Effekten vermutet:

* Mikro-Kavitation
e Tragheitsterm, der in der Reynolds-Gleichung vernachléassigt wird

e Exponentieller Anstieg der Viskositat mit dem Druck (Piezo-Viskositat)

Um die Effekte der Tragheit zu bericksichtigen, wird fiir die Berechnung des Kontrollvolumens
mit Tasche die Navier-Stokes-Gleichung anstelle der Reynolds-Gleichung verwendet, was den
Rechenaufwand enorm vergrofRert. Die Reynolds-Gleichung kann nicht verwendet werden, da
der Term der konvektiven Tragheit bei der Herleitung aus den Navier-Stokes-Gleichungen
vernachladssigt wird. Zur Berechnung der Flussfaktoren wird im Vergleich dazu ein ahnliches,
glattes Kontrollvolumen mittels Reynolds-Gleichung berechnet.

Makroskopisch wird das System durch eine 2D-Reynolds-Gleichung beschrieben.

Mikrokavitation tritt auf, wenn es im Schmierfilm zu grof3en Druckschwankungen kommt und
der Druck unter den Dampfdruck des Schmierstoffs fallt.

Die Piezo-Viskositat spielt nur in stark belasteten, Ol-geschmierten Kontakten eine Rolle, in
denen der Druckanstieg in zusammenlaufenden Bereichen gréRer ist als der Druckabfall in
auseinanderlaufenden Bereichen.

Sollte sich die Oberflachentasche in der bewegten Oberflache befinden, so tritt ein weiterer
Effekt auf. In der Tasche kann sich Schmiermittel ansammeln und dann in Bereichen hoheren
Kontaktdrucks wieder herausgepresst werden (Pocket-Squeeze). Um diesen Effekt
abzubilden, wird ein Quellterm zu der Reynolds-Gleichung im Makrobereich hinzugefiigt, der
diese Fluid- ,Zufuhr”, die durch die Verformung der Oberflaiche um die Tasche hervorgerufen
wird, reprasentiert. Die tatsdchliche Zufuhr wird im Mikrobereich numerisch berechnet.

Mittels einer modifizierten, gemittelten Reynolds-Gleichung werden Effekte wie lokale
Stromungen und/oder Squeeze-Effekte im makroskopischen Bereich beschrieben.

a [¢sp,x (_¢px EE + ¢s 2 + @ ¢sp.y _¢py EW = Qs

Dsp,x, Dsp,y, Dpx, Dpy  Flussfaktoren
pf Fluid-Druck
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ht Effektive Schmierfilmhohe (durchschnittliches Fluidvolumen
zwischen zwei Kontrolloberflachen dividiert durch die gesamte

Oberflache)
Uy, Uz Geschwindigkeiten der Oberflachen
n Viskositat
Qs Quellterm flr Pocket-Squeeze-Effekt

Diese Gleichung beschreibt das Fluidverhalten auf makroskopischer Ebene und ist giiltig fur
den Fall U>=0.

dpx und dpy sind druckabhangige Faktoren, ¢s ist der Scher-Flussfaktor. Die Flussfaktoren
werden gleich wie bei Patir & Cheng berechnet.

Dieses Verfahren ist dem Verfahren nach Patir & Cheng sehr dhnlich, weist jedoch einen
grundlegenden Unterschied auf. Patir & Cheng verwenden die Reynolds-Gleichung fir die
Beschreibung der Mikroskala. Dadurch ist der Flussfaktor ¢px nur von dp/dx und von der
Geometrie, nicht aber von U oder dp/dy abhangig. Grund dafiir ist, dass in der Reynolds-
Gleichung die Stromung als lineare Kombination der Kanal- und der Scherstrémung
angenommen wird, was aber fir eine Zelle mit einer strukturierten Oberflache laut den
Autoren nicht zutrifft. Um die Stromung nicht als lineare Kombination aus Druck- und
Scherstromung zu betrachten, muss die Navier-Stokes-Gleichung in allgemeiner Form
verwendet werden. Dadurch missen zusatzliche Flussfaktoren hinzugefiigt werden.

d d .
¢sp,x = ¢sp,x ( p/ax; y/ax, U, Geometrle)

d 0 .
¢sp,y = ¢sp,y ( p/ax ’ y/ax ,Uq, Geometrle)

Der Vorteil vom Aufteilen der Flussfaktoren liegt darin, dass eine mogliche Verkniipfung
zwischen z.B. Scherstromungsgeschwindigkeit und Druckstromungswiderstand sofort klar
wird. Wird der Faktor ¢spx=1, so liegt keine Verknlipfung vor.

Der Druckverlauf fiir die Zelle mit Tasche wird zum Vergleich einerseits mit Navier-Stokes- und
andererseits mit der Reynolds-Gleichung geldst (siehe Abbildung 32). Sowohl die Lésung nach
Navier-Stokes als auch nach Reynolds weist am Eintritt in die Zelle einen hdheren
Druckgradienten (Druckabfall) im Vergleich zur glatten Zelle auf. Der Stromungswiderstand ist
zu Beginn bei Vorhandensein einer Tasche geringer als ohne (Flussfaktor ¢px > 1). In der
Abbildung wird ersichtlich, dass die Tragfahigkeit des Kontakts durch die asymmetrische
Druckverteilung erhoht wird (Tragfahigkeit der Zelle mit Tasche ist hoher als bei glatter Zelle).
Es missen beide Effekte (Druckgradient am Eintritt und asymmetrischer Druckverlauf) genau
betrachtet werden, um zu erkennen, ob sich der gemeinsame Effekt positiv oder negativ auf
die Tragfahigkeit auswirkt. Ist dieser Zusammenhang bekannt, so kann die
Oberflachenstruktur so gewahlt werden, dass sich ein Optimum aus Reibung und Tragfdhigkeit
einstellt.

37



0.1 T T T

e Tasche Navier-Stokes

= = = Tasche Reynolds

Glatte Zelle

0.075

0.050

p in MPa

0.025

—q 2 —1‘/4 6 1}4 1/2
x/L [-]

Abbildung 32: Druckverlauf in der glatten Zelle und in der Zelle mit Tasche [26]
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Abbildung 33: Stromlinien fiir rein druckgetriebene Strémung bei 0p/0x=-1 MPa/m (a) und dp/0x=-8,5 MPa/m (b) (links);
Druck - Flussfaktor in Abhéngigkeit des Druckgradienten (rechts) [26]

Die Stromlinien sind asymmetrisch, es gibt noch keine Rezirkulationszone. Es scheint einen
Zusammenhang zwischen der Asymmetrie der Stromlinien und der zusatzlich generierten
Tragfahigkeit zu bestehen.

Mit steigender Reynolds-Zahl wird der Druckgradient im Eintrittsbereich gréRer, ebenso wie
die Asymmetrie.
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Abbildung 34: Stromlinien fiir reine Scherstrémung bei U;=1 m/s (a) und U:=4 m/s (b). Rezirkulationszone in der Tasche
(links); Scher - Flussfaktor in Abhédngigkeit von der Geschwindigkeit der oberen Oberfléiche (rechts) [26]

Die Faktoren ¢spx und ¢sp,y beriicksichtigen den Einfluss aus einer Kombination von Druck-
bzw. Scherstromung auf den Stromungswiderstand.
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Abbildung 35: Stromlinien fiir Druck- und Scherstrémung bei 0p/0x=-7,1 MPa/m und U:=1 m/s (a) bzw. U1=4 m/s (b)
(links); Korrektur-Flussfaktor als Funktion des Druckgradienten fiir unterschiedliche Oberfliichengeschwindigkeiten
(rechts) [26]

2.4.6.5.1 Zusammenfassung de Kraker et al. Modell

Fiir den Umstand, dass die Tiefe der Tasche viel groBer ist als die Filmdicke (h<<d), ist die
Mikrokavitation der dominierende Stromungseffekt. Fiir diesen Fall reicht die Reynolds-
Gleichung mit entsprechendem Kavitationsmodell aus, um die Problemstellung im
Mikrobereich zu |6sen.

Sollte die Filmhohe in der gleichen GroRRenordnung oder gréRer sein als die Taschentiefe (h >
d), so tritt keine Kavitation auf. Der malRgebende Einfluss ist dann die Tragheit. In diesem Fall
mussen die Navier-Stokes-Gleichungen verwendet werden.

Sollten Fluid-gefillte Taschen in Kontakt mit der Gegenoberflache kommen, so kann das Fluid
durch die Verformung aus der Tasche gepresst werden. Dieser Effekt wird durch einen
zusatzlichen Quellterm im Makrobereich beriicksichtigt.

2.4.6.6 Weitere Flussfaktorenmodelle

Neben diesen Modellen existiert noch eine Vielzahl an anderen Reibungsmodellen, die in
dieser Arbeit nicht behandelt werden. Einige dieser Modelle kdnnen in der Literatur [5], [27],
[28], [29] gefunden werden.

2.4.6.7 Einfluss von Oberflachenstrukturen groRen Malstabs auf Flussfaktoren

(vgl. [25])

In Hinsicht auf die im Ring-Liner-Kontakt auftretenden Oberflachen sind die bisher erwahnten
Flussfaktor-Modelle weniger geeignet, weil die Rauheitsspitzen nicht wie bei Gaul3-
Oberflachen statistisch verteilt (stochastisch GauR-verteilt) sind, sondern es Strukturen von
groflem MaBstab gibt. Diese groRen Strukturen sollten auf jeden Fall berticksichtigt werden,
um die Stromungseffekte so gut wie moglich abzubilden.

Die Oberflache der Zylinderbohrung wird im Herstellungsprozess Ublicherweise gehont
(Kreuzschliff). Durch dieses Verfahren entstehen in der Oberflache Furchen, in denen sich Ol
sammeln kann.
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Um diese groRRen Strukturen zu berlicksichtigen, muss auf die Diskretisierung besonderes
geachtet werden.

Fiir die Betrachtung des Mikrobereichs missen von der Oberfliche ein oder mehrere
reprasentative Teilausschnitte betrachtet werden. Wie reprasentativ diese Ausschnitte
tatsachlich sind, hangt in erster Linie von deren GroRe, von der Dichte der Gitterpunkte und
der Anzahl der Ausschnitte, Uber die anschlieBend gemittelt wird, ab. Auf jeden Fall sollten die
Oberflachenstrukturen, die durch das Honen entstanden sind, in den Teilausschnitten
beinhaltet sein.

Die GroRe der ,Samples” hdngt von der GrofRe der vorhandenen Oberflachenstrukturen ab.
Die Anzahl muss grof genug sein, um bei der Mittelung eine gewisse Konvergenz zu erreichen.

Mehr Teilausschnitte und mehr Knotenpunkte lassen eine genauere Abbildung der Oberflache
zu, dadurch beschreiben die Flussfaktoren die Situation genauer. Jedoch erhdhen diese
MalBnahmen den Rechenaufwand massiv. Das weitere Vorgehen erfolgt dann z.B. nach der
Methodik von Patir & Cheng.
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3 Tribologisches System Kolbengruppe - Zylinderliner

Das in weiterer Folge betrachtete tribologische

System besteht aus Zylinderliner, Kolbengruppe
. . Kolben
und Schmiermedium.
EinflussgroRen fir dieses System sind: /@ Hner

Ring 1

e Relativgeschwindigkeit

e Belastung des Kontakts

e Temperatur Ring 2 /@

SystemkenngréRen:
¢ Systemelemente: Kolben, Ringe, Liner,
Schmiermedium Olring /@

* Elementeigenschaften: Geometrie,
Olviskositat, Rauheit etc.

AusgangsgroRe:

¢ Reibu ngskraft Abbildung 36: Tribologisches System
Kolbengruppe - Liner

3.1 Kolben - Kraftesituation

In Abhangigkeit der Drehrichtung der Kurbelwelle kann der Kolben bzw. auch der Liner in
Druck- und Gegendruckseite eingeteilt werden (Thrust und Antithrust Side). In Abbildung 37
ist ersichtlich, dass der Kolben in Abhangigkeit des Pleuelwinkels am Zylinder abgestitzt
werden muss. Diese Abstitzkraft ist wahrend des Arbeitstakts maximal und definiert dadurch
die Druckseite.

Fdruck

SRR

Druckseite
YV Yy
Gegendruckseite

Fseite

Fpleuel

/\

WKurbelwelle

Abbildung 37: Krdftesituation am Kolben
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Durch den Druck im Kurbelwellengehduse erfahrt der Kolben auch von unten eine Kraft, diese
ist jedoch untergeordnet und wurde daher vernachlassigt.

In Aggregaten die keinen Kurbelwellen- bzw. Kolbenbolzenversatz haben ist somit die
Seitenkraft in den Totpunkten null. Bei konstantem Zylinderdruck erreicht die Seitenkraft bei
einem Kurbelwellenwinkel von 90° (-270°, -90° und 270°) ihr Maximum und nimmt danach
wieder ab.

3.2 Kolbenring - Kraftesituation

Gasdruck
N\ /
5 —
Gasdruck Federkraft -
E— — - _
# i i ‘ Reibkraft
i B
Sl e

ol ~— Gasdruck
Massenkraft Bewegungs-

| richtung
Reibkraft des Kolbens

Abbildung 38: Krdifte am ersten Kolbenring [1] 5.103

Die Anpresskraft des Ringes setzt sich aus der Vorspannung des Ringes, dem am
Innendurchmesser anliegenden Druck und der Reibungskraft zwischen Kolben und Ring
zusammen.

Im Bereich des oberen Totpunkts erfolgt der Anlagenwechsel des Kolbens, welcher auch die
Anpresskraft des Ringes auf den Liner beeinflusst.

3.3 Zylinderliner

Der Zylinder nimmt die Kolbengruppe auf und zwingt diese in eine lineare, oszillierende
Bewegung. Zusammen mit dieser erfiillt der Liner die Dicht- und Gleitfunktion. Es gibt
verschiedene Zylinderbauarten, die sich im Wesentlichen durch die Integration in das
Kurbelgehause unterscheiden. [1] S.123

Die Oberflachenbeschaffenheit ist malRgeblich an dem Aufbau und der Verteilung des
Schmierfilms beteiligt. Zwischen der Oberfliche des Liners und der Reibung bzw. dem
Verschleil besteht ein starker Zusammenhang. Die Endbearbeitung von Lineroberflachen
besteht Ublicherweise aus einem Honvorgang. Beim Honen (iberlagern sich rotatorische und
translatorische (alternierende) Bewegungen. Dadurch wird eine gleichmaRige
Oberflachenrauheit und eine hohe Zylindrizitdt erreicht. Weiters entstehen typische
Honriefen, die das Olspeichervermégen der Oberflache verbessern.

Es gibt verschiedene Honverfahren, die unterschiedliche Oberflachen erzeugen.
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Abbildung 39: Rauheitsprofile: A: Normalhonung, B: Plateauhonung, C: Spiralgleithonung, D: Lasertaschenstruktur, E:
Normalhonung glatt [1] S.128

Durch die Bearbeitung beim Normalhonen entsteht eine normalverteilte Oberflachenstruktur.
Es existieren gleich viele Vertiefungen wie Rauheitsspitzen.

Beim Plateauhonen werden die Rauheitsspitzen in einem zusatzlichen Arbeitsschritt gekappt
und es entsteht eine plateauartige Flache mit tiefen Riefen.

Das Spiralgleithonen unterscheidet sich vom Plateauhonen durch eine sehr geringe
Spitzenrauheit und durch den sehr grofRen Honwinkel (Winkel zwischen den Honriefen), der
zwischen 120° und 150° betragt.

Die Bearbeitung durch einen Laser erlaubt eine nahezu freie Gestaltung der Oberflache durch
gezielte Materialabtragung. Es konnen im Liner Abschnitte mit unterschiedlicher
Oberflachenbeschaffenheit realisiert werden. So kann z.B. der Liner im oberen Totpunkt mit
Schlitzen oder Taschen strukturiert werden und die restliche Oberflache glatt ausgefiihrt
werden.

Je nach Verfahren bilden sich unterschiedliche Oberflachenstrukturen, die unterschiedliche
tribologische Eigenschaften besitzen.
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4 Geeignete Reibungsmodelle in Hinsicht auf die Verwendung
im Ring-Liner Kontakt

Vorerst wird versucht die realen Effekte, die wahrend einer Kurbelwellenumdrehung
auftreten, zu beschreiben.

4.1 Auftretende Effekte im Betrieb

Der Kolben bzw. die Kolbenringe erfahren wahrend einer Kurbelwellenumdrehung sowohl
Stillstand in den Totpunkten als auch ,,hohe Geschwindigkeiten” zwischen diesen (Midstroke-
Bereich).
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Abbildung 40:Kolbenbewegung und -geschwindigkeit in Abhdngigkeit des Kurbelwellenwinkels (800min-, 5%
Drosselklappenéffnung, AVL - Excite)

Der Kolbenring gleitet bei hohen Geschwindigkeiten auf einem Schmierfilm, ohne dass
Festkorperkontakt auftritt. Nimmt die Relativgeschwindigkeit jedoch ab, so vermindert sich
auch die Dicke dieses Schmierfilms und es kommt schlieRlich zur Mischreibung, die
Rauheitsspitzen der Oberflaichen beginnen sich zu beriihren. Daraus resultiert erhohte
Reibung und erhohter Verschleil. Im Moment des Stillstandes wird dann der noch
vorhandene Schmierfilm durch die Vorspannkraft des Ringes bzw. durch den herrschenden
Druck verdrangt. Nach dem Totpunkt, bei steigender Geschwindigkeit, nimmt die
Schmierfilmstarke wieder zu.
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Die auftretenden Reibmechanismen sollen in einem Reibungskraftverlauf veranschaulicht
werden. Es wird ein simulierter Kraftverlauf bei 800min? und einer Drosselklappenoffnung
von 5% betrachtet.

Es wird angenommen, dass die Kolbengeschwindigkeit ausreicht, um die Oberflachen
vollstandig durch einen Schmierfilm zu trennen.
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Abbildung 41: Reibmechanismen in Abhdingigkeit des Kurbelwellenwinkels

In der Simulation muss sowohl die hydrodynamische als auch die Festkdrperreibung
abgebildet werden und in dieser oder dhnlicher Form zusammengefligt werden [2] S.191:

du hdp
FReibung = Tl@‘*‘iad/l‘i‘llfpcdfl
\ J \ J
| |
Hydrodynamischer- Festkorper-
Anteil Anteil

4.2 Evaluierung der Reibungsmodelle

Im Zuge dieser Arbeit ist lediglich die Beschreibung der Reibung im Motor wdhrend des
eingeschwungenen Betriebs von Interesse. Es wird ein thermisch und tribologisch stabiler
Zustand vorausgesetzt. Der Start- bzw. der Abstellvorgang soll nicht betrachtet werden.

4.2.1 Anteil Flussigkeitsreibung

Der vorausgehenden Literaturrecherche zufolge sind Multiskalenmodelle fir die
Beschreibung des hydrodynamischen Anteils des Kontakts zwischen Ring und Liner sehr gut
geeignet. Diese Modelle sind Bottom-Up-Modelle und beschreiben die Reibung physikalisch.
Das Verfahren nach Patir & Cheng, welches durch weitere Forschungen bestatigt wurde, hat
dabei direkt die Struktur der Oberflachen als Parameter. Dieses Modell ist auch in der Lage
grofle Kontakte mit vertretbarem Rechenaufwand zu berechnen.
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Patir & Cheng beschranken ihr Modell auf Oberflaichen mit GauB-verteilten Rauheiten.
Die Strukturen einer gehonten Oberflache entsprechen einer solchen Verteilung nicht. [30]

In Verbindung mit der Arbeit nach [25] (2.4.6.7) kann die Lineroberflache korrekt abgebildet
werden. Mit der errechneten Scherspannung im Schmierspalt kann auf die hydrodynamische
Reibungskraft geschlossen werden.

Eine mogliche Erweiterung stellt das Modell nach [26] (2.4.6.5) dar. Darin wird in der
Mikroskala eine einzelne Tasche in der Oberflache betrachtet. Diese Oberflache entspricht
ebenfalls einer Gaul3-Verteilung. Die Mikroskala wird, im Gegensatz zu der bei Patir & Cheng
verwendeten Reynold’schen Differenzialgleichung, mit den Navier-Stokes Gleichungen
berechnet.

Nach Abbildung 24 ist der Fehler, der durch die Verwendung der Reynold'schen
Differenzialgleichung gemacht wird, sehr klein. Die enorme Zeitersparnis steht dabei einem
kleinen Fehler gegeniiber. Ein direkter Vergleich zwischen Navier-Stokes- und Reynolds-
Gleichung im betrachteten System wirde Aufschluss geben, bleibt im Rahmen dieser Arbeit
aber offen. Damit wiirden absolute Werte zur Rechenzeit und zum gemachten Fehler
vorliegen.

4.2.2 Anteil Festkorperreibung

Ein geeignetes Modell fir den Festkorper-Reibungsanteil muss auf jeden Fall den
Gleitreibungsanteil gut beschreiben. Ob die Haftreibung (iberhaupt abgebildet werden muss,
ist unklar, da die Verweildauer im Totpunkt sehr kurz ist und sich méglicherweise noch immer
eine geringe Menge an Schmierstoff im Kontakt befindet (Squeeze-Effekt).

Dynamische Modelle waren grundsatzlich in der Lage diese Effekte abzubilden. lhre
Hauptvorteile in Bereichen von Haftreibung, nicht-gleitender Auslenkung, Haftgleiten oder
Hysterese-Verhalten kénnen diese in dem betrachteten tribologischen System jedoch kaum
ausspielen.

Um die recherchierten Modelle zu bedaten, sind in jedem Fall Experimente notwendig. Die
bereits beschriebenen Modelle sollen hier auf ihre Eignung fir die Simulation analysiert
werden.

e Das DAHL-Modell berticksichtigt nur Gleitreibung. Es werden die dynamischen Effekte
nicht-gleitende Auslenkung und Hysterese-Verhalten abgebildet.

e Beim Borstenmodell wurden fiir ca. 20 Borsten pro Kontaktpunkt gute Ergebnisse
erzielt [10] S.24.

Bei einer Kontaktflache von ca. 250 mm? pro Ring (d=80 mm, h=1 mm) wiirde die
erforderliche Borstenanzahl einen nicht vertretbaren Rechenaufwand verursachen

Die Anzahl der Borsten musste drastisch reduziert werden.

* Das Reset-Integrator-Modell stellt in Hinsicht auf die Rechenzeit eine Verbesserung
dar. Jedoch beinhaltet es eine Diskontinuitat zwischen Haften und Gleiten. Auch wenn
kein klassisches Haften wegen des Schmierfilms erfolgt, so tritt diese Diskontinuitat
aufgrund des Richtungswechsels auf. Weil im tribologischen System keine oszillierende
Anregung unterhalb der Losbrechkraft vorkommt, kénnte das Modell durch die
Vernachldssigung der Dampfung im Haftbereich vereinfacht werden.
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e Die Modellierung durch Bliman & Sorine ist geschwindigkeitsunabhangig und
bericksichtigt ein Hysterese-Verhalten der Reibung. Es wird keine viskose Reibung
bericksichtigt.

* Das LuGre-Modell bildet eine Vielzahl an Effekten ab. Uber die Rechenzeit kann an
dieser Stelle keine Aussage getroffen werden. Der auftretende Positionsdrift ware im
betrachteten tribologischen System nicht relevant, da keine oszillierende Anregung
unterhalb der Losbrechkraft auftritt. Durch Vernachlassigung der viskosen Reibung
konnte das Modell vereinfacht werden.

e Das GMS-Modell beschreibt dhnlich wie das LuGre-Modell sehr viele Reibungseffekte.
Die Anzahl der zu definierenden Parameter steigt mit der Anzahl der Maxwell-
Elemente.

e Das Seven-Parameter-Modell besteht, wie bereits erwahnt, aus zusammengefiigten
Reibungsmodellen. Die Ermittlung der sieben Parameter ist sehr aufwandig.

Durch die Trennung von hydrodynamischer- und Festkorperreibung wird die Verifikation des
Festkdorpermodells erschwert. Bei einem durchgefiihrten Experiment treten in der Regel beide
Reibmechanismen auf. Bei einem Versuch gibt es nur die Moglichkeiten den geschmierten
oder den trockenen Kontakt zu betrachten. Fiir die notwendigen Daten muss aus dem
geschmierten Versuch nur der Anteil der Festkérperreibung ermittelt werden. Beim trockenen
Versuch liegt durch den fehlenden Schmierfilm eine andere Kontaktsituation vor, die nicht
reprasentativ flr den Festkdrperkontakt im geschmierten Zustand ist.

Das Finden des optimalen Modells ist eine sehr komplexe Aufgabe. Daher soll an dieser Stelle
ein gewichtetes Punkteverfahren angewandt werden, um die verschiedenen Modelle objektiv
zu bewerten.

4.2.3 Gewichtete Punktebewertung

Die Analyse wurde nach [31] durchgeflhrt. Die Summe der Gewichte ist eins und teilt sich auf
die unterschiedlichen Kriterien auf. Flir Kriterien, die keine Gewichtung durch Fakten zulassen,
ist die intuitive Entscheidung zulassig. [31] 5.536

Diese Bewertung basiert auf den Werten aus Tabelle 1 (2.4.3.9).

An dieser Stelle muss erwahnt werden, dass die Gewichtungen aufgrund der fehlenden
Information intuitiv gewahlt wurden. Um diese Analyse mit verifizierten Daten zu versehen,
miussten die einzelnen Modelle in der konkreten Anwendung getestet werden, um absolute
Werte fiir Rechenzeit etc. zu erlangen.

Aus Griinden der Ubersicht wird an dieser Stelle nicht das vollstindige Diagramm eingefiigt.
Dieses befindet sich im Anhang (11.1).
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Tabelle 3: Bewertungskriterien

Bewertungskriterien Gewichtung
Haftreibung 0,1
Gleitreibung 0,3
viskose Reibung 0
abgebildeter Stribeck-Effekt 0
wegabhangig 0,05
geschwindigkeitsabhangig 0,05
abgebildeter Hysterese-Effekt 0
Haftgleiten 0
Rechenaufwand 0,2
nicht-gleitende Auslenkung 0
freie Parameter 0,25
Summe 1

Zu den (nicht verifizierten) Gewichtungen:
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Die Haftreibung tritt durch den noch vorhandenen Schmierfilm selbst im Totpunkt
nicht auf.

Die Abbildung der Gleitreibung ist zwingend notwendig.

Der viskose Anteil der Reibung wird durch die Flissigkeitsreibung beschrieben und ist
dahingehend kein Kriterium.

Der Stribeck-Effekt wird bereits im Fliissigkeitsreibungsanteil berticksichtigt.

Ob das Modell orts- oder geschwindigkeitsabhangig ist, ist im betrachteten Fall nicht
relevant. Diese Daten wirden durch den Versuch mit dem AVL - FRISC - Motor zur
Verfligung stehen.

Ein Hysterese-Effekt hat aufgrund der fehlenden Haftreibung eine untergeordnete
Bedeutung. Kann aber nicht von vornherein ausgeschlossen werden.

Haftgleiten kann durch den zu jederzeit vorhandenen Schmierfilm ausgeschlossen
werden.

Ebenfalls ist der Effekt der nicht-gleitenden Auslenkung wegen des Schmierfilms bzw.
des fehlenden Haftens zu vernachlassigen.

Zum Rechenaufwand liegen sehr wenige Informationen vor. Der Rechenaufwand wird
z.B. beim Borsten- oder beim GMS-Modell durch die GroRe des Kontakts beeinflusst.

Der Aufwand der Parametrisierung wird durch die Anzahl der zu definierenden freien
Parameter dargestellt. Je mehr freie Parameter, desto grofRer ist der Aufwand.
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Abbildung 42: Ergebnisse - gewichtetes Punkteverfahren

Nach diesem Uberblick erscheint das Reset-Integrator-Modell am besten geeignet fiir die
Beschreibung der Festkdrperreibung. Das Modell erfasst die auftretenden Reibungseffekte
und ist ausdricklich fur Simulationen geeignet. Weiters sind im Vergleich zu den anderen
Modellen nur wenige Parameter zu definieren. Dieses Modell besitzt bei der Richtungsumkehr
jedoch eine Diskontinuitat. Ob diese zu Stabilitatsproblemen fiihrt, hdngt von der
Parametrisierung ab und miisste fiir die Anwendung gesondert (iberprift werden.

Flir eine endglltige Auswahl missten die Modelle fiir diese Anwendung direkt miteinander
verglichen werden, um absolute Werte in Bezug auf Rechenzeit und Ergebnisse zu erhalten.
Mit den dadurch vorliegenden Werten kann eine optimale Losung gefunden werden.
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5 Analyse AVL - Excite Reibungsmodell

AVL - Excite Piston & Rings ist ein kommerzielles Mehrkorpersimulationsprogramm das
speziell fir den Anwendungsbereich der Verbrennungsmotoren entwickelt wurde.

In der Software ist fiir die Beschreibung des Kontakts zwischen Ring und Liner eine
Kombination aus Multiskalen-Hydrodynamik-Modell und Festkorperreibungsmodell
implementiert.

Folgende Modelle werden verwendet:
* Greenwood & Tripp Festkdrperkontaktdruck-Modell

* Patir & Cheng Flussfaktoren-Berechnung

5.1 Anteil FlUssigkeitsreibung

In AVL - Excite Piston & Rings wird ein Multiskalen-Flussfaktoren-Modell verwendet. Die
Flussfaktoren werden nach Patir & Cheng [24] berechnet. Dieses Modell erscheint aufgrund
seiner relativ einfachen Parametrisierung besonders geeignet fiir die Beschreibung der
FlUssigkeitsreibung. Dieses Modell erfordert keinen experimentellen Aufbau zur
Parametrisierung.

In Kapitel (2.4.6.7) wird erldutert, wie die Diskretisierung der Zelle im Mikrobereich
vorgenommen werden soll, um auch maRBstablich groBe Oberflachenstrukturen, wie
Honriefen, abbilden zu kénnen. Die Diskretisierung von AVL - Excite soll an dieser Stelle mit
der Empfehlung von [25] verglichen werden. Da der Scherflussfaktor die genaueste Auflosung
erfordert, wird dessen Diskretisierung genauer betrachtet.

Tabelle 4:Diskretisierung AVL - Excite im Vergleich zu [25]

[25]
Seitenldange Flache Auflésung Abstand zwischen Knoten
mm um pum? pm
0,175 175,4 30758 800 x 800 0,219

AVL - Excite Piston &

Rings
Seitenlange Flache Auflésung Abstand zwischen Knoten
mm um pum? pm
0,300 300,0 90 000 3000 x 3 000 0,100

Die Auflésung der Mikroskala in AVL - Excite Piston & Rings Ubersteigt die empfohlene und ist
damit in der Lage die malstablich groBen Strukturen abzubilden.
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5.2 Anteil Festkorperreibung

Mit dem Ansatz nach Greenwood & Tripp [6] wird der Festkdrperkontaktdruck zwischen den
rauen Oberflichen berechnet (siehe 2.2.1). Dieser Ansatz basiert auf einer vereinfachten
Betrachtung der Oberflachenstruktur.

Mit den Ergebnissen aus der Festkorperkontaktdruckberechnung wird mittels eines Top-
Down-Verfahrens ein allgemeiner Reibkoeffizient berechnet. Der abrasive Anteil wird in dieser
Betrachtung vernachlassigt. [32] S.572

Dieser Ansatz stellt einen statischen Ansatz dar

o = po * a VI 4 cxr %Ly [1 — a“/b*LN]

\ I\ J
! !

adhasiv mikro-hd
Ly = nlaul
PclLs
1
Ly =———m—
Na* B *V0
Mo Coulomb’scher Reibkoeffizient
a, b, ¢ Konstanten, die von Ol-Zusammensetzung und Materialpaarung abhingen
Ln Schmierungszahl
re Festkdrperkontakt Verhaltnis
n dynamische Viskositat
Au Relativgeschwindigkeit
Pc Festkorperkontaktdruck
Ls Referenzlange fir Rauheitsspitzenkontakt
Nd mittlere Rauheitsspitzendichte
B zusammengesetzter Rauheitsspitzenradius

C] Rauheits-Orientierung

Die Konstanten a, b und c missen experimentell, z.B. in einem Tribometer-Test, ermittelt
werden.

Der allgemeine Reibungskoeffizient setzt sich aus  Festkorperkontakt und
,mikrohydrodynamischem Kontakt” zusammen. Bei einem mikrohydrodynamischen Kontakt
sind die beiden Oberflachen durch einen ultradiinnen Schmierfilm getrennt.
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6 Reibungsmessung im Motor

6.1 Messverfahren

Motoren reibungstechnisch zu untersuchen ist mit groRem Aufwand und meistens auch mit
groflen Ungenauigkeiten verbunden. Die Reibungsverluste des Motors setzen sich aus den
Anteilen verschiedener Komponenten wie Lagerung, Ventiltrieb, Generator etc. zusammen.
Fir die Ermittlung der Reibung gibt es mehrere Verfahren. [1] S.439f.

Auslaufversuch

Der Motor wird aus einem Betriebspunkt heraus abgestellt und die Anderung der
Drehzahl {ber der Zeit wird aufgezeichnet. Aus diesem Verlauf kann unter
Beriicksichtigung der tragen Massen die Reibung berechnet werden. Die Messung lauft
ungefeuert ab und vernachldssigt dadurch die durch die Verbrennung entstehenden
Effekte. Diese Messung eignet sich aufgrund der Ungenauigkeit nur fir eine grobe
Abschatzung.

Abschaltversuch

Dieses Verfahren ist nur fir Mehrzylindermotoren geeignet. Dabei wird die
Kraftstoffzufuhr zu einem Zylinder abgeschaltet. Aus der Anderung der Motorleistung
kann auf die Reibung geschlossen werden. Die Messung findet ungefeuert statt. Dieses
Verfahren ist ebenfalls ungenau und nur fir eine grobe Abschatzung geeignet.

Strip-Down-Methode

Mit dieser Methode ist es moglich, einzelne Motorkomponenten in Hinsicht auf Reibung
zu vermessen. Dabei wird der Motor geschleppt betrieben. Die notwendige Leistung, um
den Motor zu schleppen, reprasentiert die Reibleistung. Zu Beginn wird das komplette
Aggregat betrieben. AnschlieBend werden einzelne Komponenten wie z.B.
FlUssigkeitspumpen, Einspritzung, Nockenwellenantrieb etc. entfernt. Dieses
Wegnehmen von Komponenten duBert sich in der Abnahme der Reibleistung und lasst
somit eine Zuordnung der Reibungsanteile an die Motorkomponenten zu.

Bei diesen Messungen lduft der Motor rein fremdgetrieben, es findet keine Verbrennung
im Zylinder statt. Durch die Konditionierungsanlage sind die Kuahl- und
Schmierflissigkeiten zwar im Bereich der Betriebstemperatur, jedoch bleibt der Einfluss,
der von der Verbrennung ausgeht, unberiicksichtigt. Die fehlende Verbrennung duBert
sich neben dem niedrigeren Druck auch in einer niedrigeren Temperatur von
Kolbengruppe und Zylinder.

Neben den mechanischen Widerstanden werden auch die Verluste durch den Gaswechsel
mitgemessen. Ohne zuséatzliche Einrichtungen kann nicht zwischen mechanischem- und
Gaswechselverlust unterschieden werden. Die Verluste, die aus dem Gaswechsel
resultieren, reagieren sehr sensibel auf Umgebungsbedingungen und auf die Gasfiihrung
vor und nach dem Zylinder. Dadurch ergibt sich eine schlechte Vergleichbarkeit zwischen
verschiedenen Motoren.

Um eine Aussage zu erhalten, welchen Anteil die mechanische Umgebung des Motors an
der Reibung hat, ist diese Methode sehr gut geeignet.
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Indizier-Methode

Diese Methode ermdglicht die Messung der Reibung im Motor im gefeuerten Betrieb. Mit
Drucksensoren wird der Druckverlauf im Zylinder aufgezeichnet und die indizierte Arbeit
kann berechnet werden. Aus dem Vergleich mit dem Moment an der Ausgangswelle kann
die Reibleistung ermittelt werden.

Der messtechnische Aufwand fiir diese Methode ist sehr hoch. Bei Mehrzylindermotoren
muss jeder Zylinder mit einem Sensor versehen werden, da sich zwischen den Zylindern
zum Teil sehr unterschiedliche Driicke einstellen. Die Daten wie Druckverlauf,
Totpunktlagen, Drehmoment etc. missen sehr genau ermittelt werden. Ein Fehler der
oberen Totpunktlage von nur 0,1° Kurbelwellenwinkel kann sich mit einer Anderung von
bis zu 10% des Reibmitteldrucks duBern.

Sondermessverfahren

Speziell zur Reibungsmessung einzelner Komponenten gibt es eine Vielzahl an weiteren
Verfahren.

Zur Messung der Reibung der Kolbengruppe gibt es unter anderem das Floating-Liner-
Prinzip, welches auch im AVL - FRISC - Motor eingesetzt wird. Dabei ist der Liner vom
restlichen Motor entkoppelt und nur (iber Kraftmesssensoren bzw. Dichtungen mit dem
Motorblock verbunden. Dadurch kann die Reibung, die zwischen Kolben, Kolbenringen
und Liner auftritt, direkt gemessen werden. Dieses Messverfahren soll an dieser Stelle
genauer beschrieben werden.

Flr die Messung der Reibung der Kolbengruppe gibt es neben diesem Messverfahren die
Moglichkeit das Pleuel mit Messsensorik auszustatten. In Verbindung mit dem
aufgezeichneten Zylinderdruck kann dadurch auf die Reibung der Kolbengruppe
geschlossen werden.

6.2 AVL - FRISC - Floating - Liner Motor
(vgl. [33])

»FRISC” steht fir ,Friction Single Cylinder Engine” und basiert auf einem AVL - Einzylinder -
Forschungsmotor. Dieser besteht aus Kurbelgehduse, Kurbelwelle, Schwungrad und
Massenausgleich erster und zweiter Ordnung. Darauf aufgebaut ist die Floating-Liner-Einheit,
welche aus Zylinderbuchse, Zylinderbuchsentrdger und dem wassergekiihlten Mantel besteht.
Diese Einheit ist durch Kraftsensoren mit der Basis verbunden. Neben den Kraftmesssensoren
sind die einzigen Berihrungspunkte die Abdichtung zum Kurbelgehduse Uber eine
Gummimembran und die Abdichtung nach oben zum Zylinderkopf liber einen Dichtring
(ahnlich einem Kolbenring). Die Gummimembran muss nur minimalen Druck abdichten und
ist eher als Spritzschutz anzusehen. Der Dichtring, der zwischen Liner und Zylinderkopf ist,
muss hingegen den Ziinddruck gegenliber dem Umgebungsdruck abdichten.

53



Durch diesen Aufbau ist es moglich, die Reibungskraft
zwischen  Kolbengruppe und Zylinderliner im
gefeuerten und im geschleppten Zustand zu messen.

Die Reibungskraft wird tGber den Kurbelwellenwinkel in O
0,1° Schritten aufgezeichnet. Die Kraftsensoren

zeichnen Krafte in allen drei Koordinatenrichtungen 2
auf. Primar ist  jedoch die Kraft in LX

Zylinderachsenrichtung z von Interesse.

Der AVL - FRISC - Motor ermdglicht den zuverlassigen
Vergleich von verschiedenen Werkstoffen, Geometrien,
Oberflachenbehandlungen etc.

Abbildung 43: Abstraktion AVL - FRISC -
Aufbau

6.3 AVL - FRISC - Messung

Vor den Messungen wird eine Messmatrix erstellt. Bei der Erstellung der Matrix steht die
Variation von Parametern im Vordergrund, um den Einfluss dieser sichtbar machen zu kdnnen.
Bei der anschlieBenden Auswertung soll analysiert werden, welchen Einfluss z.B. eine
steigende Drehzahl auf die Reibungskraft hat und warum. Die Parameter Drehzahl und
Drosselklappenstellung werden variiert.

Tabelle 5: Messmatrix

T 0l [°C] 80
T_W[C] 80
Drosselklappenstellung a

n [min?)

50%
25%
10%
5%
50%
25%
10%
5%
50%
25%
10%
5%

800

1900

3000

Bei Drosselklappenstellungen iiber 50% treten keine signifikanten Anderungen im
Reibungskraftverlauf mehr auf. Aus diesem Grund werden keine Messungen mit grofleren
Klappendffnungen durchgefiihrt.
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6.4 Auswertung

Die Messungen werden mit dem Datenerfassungssystem AVL - INDICOM durchgefiihrt. In
Summe wird pro Messung durch die Software ein Kurbelwellenwinkel von 500x720°=360 000°
aufgezeichnet. Die gemessenen Zyklen werden anschlieBend gemittelt. Durch die
unterschiedliche Drehzahl ergeben sich unterschiedliche Messdauern.

AVL - INDICOM zeichnet eine Vielzahl an Messdaten auf. Unter anderem:
¢ Signale der Kraftmesssensoren
e Druckverlauf in Zylinder und Kurbelwellengeh&duse
e Temperaturen von Fluiden, Liner etc.

¢ Drehmoment

Die Weiterverarbeitung bzw. die Erstellung der Diagramme wird mit AVL - Concerto
durchgeflhrt.

An dieser Stelle soll exemplarisch die Analyse eines Messpunktes durchgefiihrt werden. Es
wird der Betriebspunkt mit den Parametern

Ol Temp. = 80°C Wasser Temp. = 80°C n =1900 mint o=25%
beschrieben.
Zu Beginn stehen nur Rohdaten der einzelnen Sensoren zur Verfiigung. Im Speziellen sind die
Krafte in Z - Richtung von Interesse. Die Gesamtkraft F_Z ergibt sich durch Summation der Z -
Anteile der vier Sensoren.

300

200

100 fervrr e — e | — e e — e
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-360 -300 -240 -180 -120 -60 0 60 120 180 240 300 360
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Abbildung 44: Reibungskraftverlauf ungefiltert

Dem Reibungskraftverlauf sind hochfrequente Schwingungsanteile liberlagert. Weiters ist der
Verlauf aufgrund des dynamischen Messprinzips der Kraftmesssensoren entlang der Ordinate
verschoben. Durch folgende MaRBnahmen wird dieses Rohsignal korrigiert:

e Durch eine Tiefpass-Filterung kann der Verlauf geglattet werden. In diesem Fall
werden Frequenzen Uber 800 Hz gedampft, niedrigere Frequenzen kénnen dagegen
den Filter ungehindert passieren.

* Die Reibungskraft wird in den Totpunkten bei -180° und +180° in einem Bereich von
+/-20° gemittelt. AnschlieBend wird das gesamte Signal um diesen Wert entlang der
Ordinate verschoben.
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e Der Liner erfahrt durch den im Kurbelgehduse wirkenden Druck eine nach oben
gerichtete Kraft. Diese hangt vom Druck und der Flache ab. Diese Kraft wird von der
Reibungskraft subtrahiert.

Schliefilich steht ein korrigierter und gefilterter Reibungskraftverlauf zur Verfligung.

2004

Reibungskraft in N

Takt1 | Takt 2 | Takt3 Takt4

2360 300 240 180 120 0 0 60 120 180 240 300 360
Kurbelwinkel in Grad

Abbildung 45: Reibungskraftverlauf korrigiert

In dieser Grafik sind die einzelnen Takte des Verbrennungsmotors ersichtlich. Sie sind durch
die mit Pfeilen markierten Totpunkte voneinander getrennt.

Der Reibungskraftverlauf lasst sich durch die Kolbenbewegung erklaren. Im ersten Takt
bewegt sich der Kolben nach unten, daraus resultiert eine nach unten gerichtete Kraft. Nach
der Richtungsumkehr des Kolbens im unteren Totpunkt erfahrt der Liner eine nach oben
gerichtete Kraft. In den Totpunkten erfolgt dadurch ein Nulldurchgang der Kraft.

AnschlieBend soll der Reibungskraftverlauf der einzelnen Takte analysiert werden. In weiterer
Folge wird der Zylinderdruckverlauf mit Druckverlauf bezeichnet.

6.4.1 Takt 1 - Ladungswechsel - Ansaugen

Im ersten Takt wird durch die Abwartsbewegung des Kolbens die frische Ladung durch die
offenen Einlassventile eingesaugt. Die Reibungskraft zeigt liber den gesamten Takt nur
minimale Ausschldge. Die Kolbenringe werden durch den sehr geringen Druckunterschied
zwischen Zylinder und Kurbelwellengehduse nur durch ihre eigene Vorspannung konstant an
die Lineroberfldache gepresst. Dadurch ergibt sich dieser konstante Verlauf.
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Abbildung 46: Druck- und Reibungskraftverlauf - erster Takt

6.4.2 Takt 2 - Verdichtungstakt

Nach Erreichen des unteren Totpunkts beginnt der zweite Takt. Dieser Takt wird
Verdichtungstakt genannt, da durch die Aufwartsbewegung des Kolbens der Arbeitsraum
verkleinert wird und der Druck ansteigt.
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Abbildung 47: Druck- und Reibungskraftverlauf - zweiter Takt

Der steile Anstieg der Reibungskraft zu Beginn des zweiten Takts wird durch die
Richtungsumkehr des Kolbens im Totpunkt hervorgerufen. Bei ca. -100° Kurbelwellenwinkel
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tritt ein Anstieg im Druckverlauf auf. Die Kolbenringe liegen wahrend dieses Takts an der
unteren Nutflanke an, so wirkt der steigende Druck im Arbeitsraum auch am
Innendurchmesser des ersten Rings und presst diesen zusatzlich zu der eigenen Vorspannung
an die Lineroberflache (siehe Abbildung 38). Durch diese erhohte Normalkraft steigt die
Reibungskraft an. Zusatzlich steigt durch den ansteigenden Druck die Kolbenseitenkraft und
damit die Kolbenhemdreibung an.

6.4.3 Takt 3 - Arbeitstakt

Im Bereich des oberen Totpunkts erfolgt die Ziindung und der Arbeitstakt beginnt. Durch die
Verbrennung des Gemisches erfolgt eine Druckerh6hung auf den Maximaldruck. Der Kolben
wird durch die Expansion des Gases nach unten bewegt. Das Gas leistet Arbeit am Kolben.
Diese wird Uber den Kurbeltrieb an die Kurbelwelle geleitet.
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Abbildung 48: Druck- und Reibungskraftverlauf - dritter Takt

Der Reibungskraftverlauf in diesem Takt weist wesentlich groRere Amplituden als in den
vorhergehenden Takten auf. Die Kolbenringe liegen durch den hohen Druck an den unteren
Nutflanken an. Der Zylinderdruck wirkt somit am Innendurchmesser des ersten Rings und
erhoht dadurch die Reibungskraft. Der hohe Druck erkldrt die groflen Ausschlage im
Reibungskraftverlauf.

Der Peak bei 20° Kurbelwellenwinkel ist jedoch untypisch. Fir die Erkldarung dieses
Ausschlages bedarf es weiterer Untersuchungen

Nach dem Maximum nimmt der Druck durch die Abwartsbewegung des Kolbens kontinuierlich
ab. Mit dem Druck nimmt auch die Anpresskraft der Kolbenringe und somit die Reibungskraft
ab.
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6.4.4 Takt 4 - Ladungswechsel - AusstoRen

In diesem Takt erreicht der Kolben den unteren Totpunkt, die Auslassventile werden geoffnet
und das Verbrennungsgas wird vom Kolben aus dem Zylinder befordert. Nach diesem Takt
wiederholt sich der Zyklus.
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Abbildung 49: Druck- und Reibungskraftverlauf - vierter Takt

Aufgrund der offenen Ventile missen die Kolbenringe nur minimalen Druck abdichten,

dadurch werden die Ringe nur durch die eigene Vorspannkraft angepresst. Die Reibungskraft
verlauft nahezu konstant.

6.4.5 Parametervergleich

An dieser Stelle soll gezeigt werden, welchen Einfluss die Anderung einzelner Parameter auf
die Reibungskraft hat.

6.4.5.1 Drehzahl

Die Lastpunkte werden bei den Drehzahlen 900 min, 1800 min"! und 3000 min'! gemessen.

Fir diese Betrachtung wurden weitere Parameter konstant gehalten, um den Einfluss der
Drehzahl zu isolieren.

Das folgende Diagramm gilt fiir a=50%, T_0I=80 °C und T_Wasser=80 °C.
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Abbildung 50: Reibungskraftverlauf in Abhdngigkeit der Drehzahl - 50%

Anmerkung zur Legende:

In diesem und den folgenden Diagrammen sind die Datensatze wie folgt beschriftet:
T_Ol, T_Wasser, Drehzahl, Drosselklappendffnung

z.B.
0080_w080_1900 50 =» T_0I=80 °C, T_Wasser=80 °C, n=1900 min’, a=50%

Bei hoheren Drehzahlen nehmen dynamische Einflisse, bedingt durch den Messaufbau zu und
fihren zu hochfrequenten Schwingungen. Die niedrigste Drehzahl zeigt in den Totpunkten die
hochste und zwischen den Totpunkten (siehe -270° und 270°) die niedrigste Reibungskraft.
Dieser Effekt ldsst sich mit der Stribeck-Kurve bzw. mit der hydrodynamischen Reibung
erklaren.

Die Kolbengeschwindigkeit bedingt zwei Effekte. Einerseits kommt es nach den Totpunkten
durch eine hohere Geschwindigkeit schneller zu Flussigkeitsreibung und damit zu einer
niedrigeren Reibungskraft, andererseits bedingt die hohere Geschwindigkeit einen groBeren
Geschwindigkeitsgradienten im Schmierfilm. Dieser groRere Gradient fiihrt zu einer hoheren
Scherspannung im Fluid und dadurch zu hoherer Reibung.

Durch die hohere Kolbengeschwindigkeit bei hoherer Drehzahl stellt sich Flussigkeitsreibung
schneller ein bzw. bleibt diese gegen Ende der Takte langer aufrecht, was die Reibungskraft
reduziert. Zwischen den Totpunkten wird bei der Drehzahl von 3000 min?! die
Ubergangsgeschwindigkeit (Stribeck) tberschritten und die Reibungskraft nimmt aufgrund
des hoheren Geschwindigkeitsgradienten im Schmierfilm zu.

Hohe Drehzahlen begiinstigen den Bereich um die Totpunkte, verursachen aber zwischen den
Totpunkten im Midstroke-Bereich eine hohere Reibungskraft.

Die hohere Reibungskraft in den Totpunkten bei niedrigen Drehzahlen ldsst sich durch den
Squeeze-Effekt erklaren. Bewegt sich der Kolben auf einen Totpunkt zu, so nimmt die
Schmierfilmdicke kontinuierlich ab. Bei Stillstand wird der noch vorhandene Film durch die
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Normalkraft aus dem Schmierspalt gepresst. Dieser Vorgang lauft sehr schnell ab, daher
kommt es, obwohl Stillstand herrscht, durch den noch vorhandenen Schmierfilm zu keinem
Haften. Eine hohe Drehzahl bewirkt eine kiirzere Verweildauer im Totpunkt und einen
dickeren Fluidfilm, der langer aufrechterhalten wird. Dadurch zeigt die Messung mit der
hochsten Drehzahl die niedrigste Reibungskraft in den Totpunkten.

Durch Betrachtung des Zylinderdruckverlaufs konnen zusatzliche Schlisse gezogen werden.
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Abbildung 51: Zylinderdruckverlauf in Abhéngigkeit der Drehzahl - 50%

Die Verlaufe unterscheiden sich nur geringfligig. Der Maximaldruck unterscheidet sich jedoch.
Bei den Drehzahlen 800 mint und 3000 min! ist der Maximaldruck gleich hoch, aber um etwa
5° phasenverschoben. Die Druckspitze bei 1900 min! hingegen ist um ca. 500 kPa héher als
die der beiden anderen Drehzahlen. Diese Unterschiede kommen durch unterschiedliche
Zindzeitpunkte, Ziindwinkel, Einspritzmengen etc. zustande.

6.4.5.2 Drosselklappenoffnung

Es werden jeweils drei Drosselklappenstellungen (50%, 10% und 5%) in einem Diagramm
zusammengefasst.

T 0I=80°C T _Wasser=80 °C n=800 min!
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Abbildung 52: Reibungskraftverlauf in Abhdngigkeit der Drosselklappenstellung - 800min-!
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Der Einfluss der Drosselklappenoffnung beschrankt sich auf den zweiten und dritten Takt. Bei
grofRer werdender Klappenoffnung steigt die Reibungskraft an. Mehrere Effekte spielen
hierbei eine Rolle. Durch die gréRere Offnung gelangt mehr Gas in den Zylinder, dadurch ist
der Druck nach der Verdichtung hoher. Bei groRRerer Klappendffnung wird mehr Treibstoff
eingespritzt, was einerseits in einer Anderung des Verbrennungsdrucks resultiert und
andererseits die thermische Situation und dadurch die Geometrien der Bauteile beeinflusst.

Die hohere Reibung bei groBerer Klappendffnung erklart sich durch den hdheren
Zylinderdruck. Der héhere Druck bedingt einerseits eine groflere Kolbenring-Anpresskraft und
andererseits eine groRere Kolbenseitenkraft. Dies fuhrt zu héherer Reibungskraft.
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Abbildung 53: Zylinderdruckverlauf in Abhdngigkeit der Drosselklappenstellung - 800min-!

6.5 Zusammenfassung Messung

Zusammenfassend lassen sich einige Aussagen treffen, die auf der Analyse der
Messergebnisse basieren.

6.5.1 Drehzahl

Eine hohe Drehzahl begiinstigt den Aufbau eines Schmierfilms, fihrt aber in Bereichen hoher
Kolbengeschwindigkeit (Midstroke) durch einen groBeren Geschwindigkeitsgradienten auch
zu erhohter Reibung.

In Bezug auf die Messtechnik wachsen mit steigenden Drehzahlen die Einflisse der
Strukturdynamik und erschweren so eine genaue Aussage Uber die Reibungskraft.

6.5.2 Drosselklappendffnung

Mit groBer werdender Drosselklappenoffnung gelangt einerseits mehr Gas und andererseits
mehr Treibstoff in den Zylinder. Dadurch nimmt der Zylinderdruck zu bzw. dandert sich die
thermische Situation fiir die Bauteile. Diese Effekte flihren in Summe zu einer hdheren
Reibungskraft.
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7 Simulation

Flr die Simulation wird die Software AVL - Excite Piston & Rings verwendet.

Die Simulation basiert unter anderem auf den bereits genannten Modellen nach Greenwood
& Tripp und Patir & Cheng. Es handelt sich um eine Mehr—K&érper—Simulation, die Bewegungen
der Komponenten wie z.B. Kolbensekundarbewegungen oder Verformung der Kolbenringe
(Ring Twist) bzw. die wirkenden Krafte abbilden kann. Die Ergebnisse der Simulation werden
mit AVL - IMPRESS weiterverarbeitet.

7.1 Aufbau des Modells

Um ein Modell aufzubauen, ist eine Vielzahl von Daten notwendig, angefangen von der
exakten Geometrie der Bauteile bis hin zu Oberflachenbeschaffenheit,
Warmelbergangskoeffizienten etc.

An dieser Stelle soll eine gekiirzte Ubersicht liber die notwendigen Daten gezeigt werden. Eine
vollstandige Liste der Parameter ist im Anhang zu finden.

e Kurbeltrieblayout allgemein

0 Bohrung
O Hub Kolben
» ' '
0 Pleuellange |+ Kolbenring 1
. ] Kolbenring 2
e Zylinderdruckverlauf 1T Oring
5 I ) R A anth Kolben
* Kurbelgehdusedruckverlauf bolzen
» Ol-Spezifikation
¢ Kolbengeometrie
0 Massenmittelpunkt | | #Ylinderliner
0 Steifigkeit
e Zylindergeometrie Pleuel

0 Temperaturverteilung

0 Verformung durch
Tem peratureinfluss Abbildung 54: AVL - Excite Piston &
0 Oberflachenbeschaffenheit Rings
* Kolbenringe
0 Geometrie
0 Vorspannung

0 Oberflachenbeschaffenheit
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7.2 Parameter - Einflussstudie

Da die notwendigen Parameter in friihen Entwicklungsstadien zum Teil nicht verfiigbar sind,
soll eine Abschatzung erfolgen, wie groR der Einfluss der Anderung einzelner Parameter auf
das Endergebnis ist. Dadurch soll eine Prioritdtenliste der Parameter erstellt werden, die eine
Reihenfolge fiir die Ermittlung der Parameter ergibt. Daflir soll eine Sensitivitatsanalyse
durchgefihrt werden.

Die Erstellung einer solchen Analyse kann dabei nach unterschiedlichen Methoden
durchgefihrt werden. [34] S.188f

7.2.1 One Factorata Time

Dabei werden immer nur einzelne Parameter geandert und das Resultat untersucht. Der
gewadhlte Parameter wird so lange verdander, bis sich das gewiinschte Ergebnis einstellt.
AnschlieBend wird dieser Parameter ,fixiert” und ein anderer Parameter wird variiert. Diese
Schritte werden fir alle Parameter wiederholt.

Diese Methode fiihrt zu einem lokalen, nicht aber zu einem globalen Optimum.
Wechselwirkungen zwischen den Parametern werden nicht identifiziert.

A
® r=20

® R=23 Response = 23 (Winner!)

® r:=21
Start
o e -
A Response =R = 15 R=17 R=18
0
Increasing B R=14

Increasing A >

Abbildung 55: One Factor at a time, zwei Parameter [34]

Der Bereich von kleinen A- und groRen B-Werten wird nicht betrachtet.
Im konkreten Fall des AVL - Excite-Modells mit ca. 180 Parametern wiirde sich ein Prifplan
mit

m=2x%180 = 360

Simulationen ergeben (2 Variationen pro Parameter; 180 Parameter).

7.2.2 Full Factorial Design - Design of Experiments

Design of Experiments stellt unter anderem einen Ansatz dar, um den Einfluss einzelner
Parameter bzw. auch den Zusammenhang zwischen diesen zu identifizieren.

Bei dieser Vorgehensweise werden Parameter zeitgleich variiert.
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Increasing A >

Abbildung 56: Full Factorial Design, zwei Parameter [34]
Mit dieser Methode lasst sich auch das globale Optimum finden. Es wiirde sich ein Prifplan
mit
m = 2180 = 1,5325 x 10°>*
Versuchen ergeben.

7.2.3 Sensitivitatsanalyse

Aufgrund der sehr hohen Anzahl an notwendigen Versuchen bei der Full Factorial-Methode
wird in weiterer Folge die Vorgehensweise One Factor At A Time gewahlt.

Da die Optimierung des Systems nicht im Vordergrund steht, sondern der Einfluss einzelner
Faktoren auf das Ergebnis von Interesse ist, wird eine abgednderte Form angewandt.

Die Parameter sollen jeweils um einen Prozentsatz, jedoch in realistischem Rahmen, gedndert
werden und nach der Simulation wieder auf den Ausgangswert gesetzt werden.

Tabelle 6: Qualitativer Simulationsplan

Bezeichnung Ring - Rq Ring - Vorspannung Rauheit - Richtung
Ausgangslage H # #

1 +15% # #

2 # +15% #

3 # # +15%

Als Ergebnis wird ein mittlerer Reibungsdruck betrachtet, der sich aus der mittleren
Reibungskraft und der Kolbenbodenflache zusammensetzt.

FReibun
MRD = —~=~eoung
AKolbenboden

Als Ausgangsmodell wird ein Modell eines Otto 4-Takt Motors mit Parametern der AVL - List
GmbH erstellt. Die Simulationen werden mit einer Drehzahl von 2000 min? und einer
Drosselklappenoffnung von 20% durchgefiihrt.
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Da die Zahl an notwendigen Simulationen noch immer groR ist, ist eine sinnvolle Reduktion
der betrachteten Faktoren der nachste Schritt.

7.2.3.1 Parametereinteilung

Die Parameter kdnnen in zwei Gruppen eingeteilt werden. Einerseits in die Trivial-Parameter,
die leicht messbar bzw. bestimmbar sind und andererseits in Parameter, die nur mit groflem
Aufwand messbar bzw. nicht zuordenbar sind.

Tabelle 7: Exemplarische Einteilung der Parameter - AVL - Excite

Trivialparameter

Geometriedaten

Massen

Zylinderdruckverlauf (aus AVL - FRISC Messung oder
Verbrennungssimulation)

Anspruchsvolle Parameter

Temperaturverlauf Verbrennungsgas

Thermische Verformung Liner, Kolben etc.

Rauheitswerte

Im weiteren Verlauf sollen speziell die anspruchsvollen Parameter untersucht werden, um
deren Einflisse zu identifizieren. Parameter, die keinen Einfluss auf den MRD-Wert haben,
kénnen fir nachfolgende Betrachtungen vernachldssigt werden. Eine vollstandige Liste der
anspruchsvollen Parameter befindet sich im Anhang (siehe 11.3)

Fir die Sensitivitatsanalyse werden die Parameter um 15% vergréRert. Ausnahmen bilden
Verlaufe, Werkstoffkennwerte wie E - Modul bzw. Parameter die den Standardwert null
haben. Diese sollen ndher beschrieben werden.

Die Verldufe der Verbrennungsgastemperatur und des Warmetiibergangskoeffizienten, sowie
die Swirl-Zahl, (beschreibt die Verwirbelung im Zylinder) beeinflussen hauptsachlich die
Berechnung des Ol-Verbrauchs. Hier soll gezeigt werden, ob ein Einfluss auf die Reibung
besteht.

werden folgendermalien verandert.

TCombGas HTC
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Abbildung 57: Ubliche Thermodynamik-Daten AVL - Excite
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Diese Daten werden willkirlich auf folgende Werte gedndert:

e Verbrennungsgastemperatur Verlauf (TCombGas)= 100°C (konstant)

» Verlauf der Warmeutibergangszahl (HTC) = 50 W/(m?K) (konstant)

e Swirl-Zahl =5
Die Anderung dieser Daten ist sehr extrem, um einen méglichen Effekt auf die Reibung mit
Sicherheit zu zeigen.

Flr die E-Module werden als Ausgangswerte gangige Werte gewahlt. Diese Parameter werden
nicht um 15% vergroRert, sondern es werden Werte von anderen Werkstoffen gewahlt, um
den Einfluss der unterschiedlichen Materialien zu erfahren.

Eine Liste der fir die Sensitivitdtsanalyse gewahlten Werte ist im Anhang zu finden (siehe
11.3).

7.2.3.2 Ergebnisse

Flir diese Analyse sind 45 Simulationsvorgange notwendig. Die Daten werden in einem MS-
EXCEL - Dokument zusammengefasst. Es wird eine vereinfachte Darstellung aufgrund einer
besseren Ubersicht gewiahlt. In dieser werden nur diejenigen Parameter aufgelistet, die eine
Anderung des MRD-Werts von {ber 0,3% hervorrufen. Zuséatzlich enthilt das Diagramm
Parameter, die keine Anderung bewirken. Die vollstindige Darstellung der Sensitivititsanalyse
ist im Anhang zu finden (siehe 11.4).

Abweichung MRD [%]

4,435

3950,0

mittlerer Reibdruck MRD in Pa

Abbildung 58: AVL - Excite Piston & Rings Sensitivitéidtsanalyse (Auszug)
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Tabelle 8: Parameter Beschreibung

Ring - Oil Feeding Scaling Factor

Faktor, mit dem die berechnete Olmenge im Schmierspalt
skaliert werden kann

Summit Roughness

Quadratischer Mittenrauwert Rq
(Parameter fiir Greenwood & Tripp-Modell)

Ring - Expansion Coefficient

Thermischer Ausdehnungskoeffizient

Elastic Factor

Zusammengesetzter Faktor aus Oberflachen-
Rauheitshéhenverteilung, Spitzenradius und
Rauheitsspitzendichte

Young’s Modulus

Elastizitats-Modul

Mean Summit Height

Durchschnittliche Rauheitshohe in betrachtetem Ausschnitt
(Parameter fiir Greenwood & Tripp-Modell)

Ring Height

Ringhohe

Thermodynamic Data

Verwirbelungszahl und Verlaufe fiir Gastemperatur und
Warmelbergangskoeffizienten

Isentropic Exponent

Isentropen-Exponent

Ultimate Pressure Limit

Werkstoffkennwert flir maximal ertragbaren Kontaktdruck

Ring Winding

Anderung der freien Nuthéhe durch Ring Verwindung

Roughness Orientation

Geometrische Form der Rauheiten in Bezug auf die
Strémungsrichtung (nach PEKLENIK)

(Parameter fiir Patir & Cheng-Modell)

Surface Roughness

Standardabweichung der Rauheitsspitzen vom Mittelwert
(Parameter fiir Patir & Cheng-Modell)

Nominal Radial Clearance

Kolben-Einbauspiel

Ring Preload

Radiale Vorspannkraft des Rings

Oil Viscosity

Viskositat des Ols (SAE Klassen)

Ring Pre Twist Angle

Ring-Verdrehwinkel in uneingebautem Zustand

Die Sensitivitdtsanalyse stellt ein

Ranking der Parameter dar. Das Diagramm soll eine

Orientierung bieten, in welcher Reihenfolge die Parameter fir das AVL - Excite - Modell
ermittelt werden sollten bzw. auf welche besonderes Augenmerk gelegt werden soll.

An dieser Stelle muss explizit angegeben werden, dass die Simulation mit nicht verifizierten

Parameterwerten durchgefiihrt wurde.

Das Diagramm zeigt, dass einige Parameterdnderungen keine Anderung des MRD-Wertes

hervorrufen.
* Thermodynamik-Daten

* |sentropen-Exponent

e Ultimate Pressure Limit, Ring-Liner Kontakt

* Ring-Verwindung

Die Verlaufe der Verbrennungsgastemperatur und der Warmeubergangszahl sowie die Swirl-

Zahl nehmen keinen Einfluss auf die Reibung.
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Das Ultimate-Pressure-Limit fir den Ring-Liner-Kontakt ist werkstoffabhangig und hat nur bei
der Verwendung weicher Materialien einen Einfluss.

Die Parameter aus den Reibungsmodellen bilden neben Werten, die die Kolbenringe,
Olviskositat und Kolbeneinbauspiel beschreiben, die einflussreichsten Faktoren.

Durch dieses Diagramm kann der Fehler abgeschatzt werden, der auftritt, falls ein Parameter
nicht bekannt ist.

7.3 Parametrisierung AVL - Excite Piston & Rings - FRISC - Modell

An dieser Stelle soll ein AVL - Excite Piston & Rings-Modell erstellt werden, welches den AVL -
FRISC-Aufbau so gut wie moglich wiedergibt. Die Parametrisierung erfolgt mithilfe von CAD-
Dateien bzw. Messungen. Die Lastpunkte werden (iber den Druckverlauf im Zylinder bzw. im
Kurbelwellengehduse definiert. Bei den AVL - FRISC - Messungen wurden diese Verldufe
aufgezeichnet und kénnen somit in AVL - Excite Piston & Rings eingebunden werden.

Abbildung 59: CAD der Kolbengruppe

Weiters stehen aus den Messungen Daten zur Temperaturverteilung am Liner zur Verfligung,
die in die Simulation eingefligt werden. Die Temperatur des Liners wird mit jeweils vier, am
Umfang verteilten Thermoelementen im Bereich des oberen und unteren Totpunkts, sowie in
der Mitte des Liners gemessen, und iber den Umfang gemittelt.
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Tabelle 9: Temperaturverteilung am Liner

Rel. arithmetisches
Pos. Pos. DS |[Hinten| GDS |Vorne Mittel
% | [mm] [°C] | [°C] | [°C] | [°C] [°C]
1 135 | TDC | 164,1 | 157,1 | 170,2 | 190,5 170,5
0,82 | 110,7 144,6 interpoliert
0,666 90 |Mitte| 125,2| 101,0 |127,9|120,8 118,7
0,48 64,8 125,2 interpoliert
0,333 45 BDC | 129,4 | 123,5 | 136,4 | 137,5 131,7
0 0 105 Annahme
Flr nicht verfliigbare Parameterwerte werden libliche Werte gewahlt.
7.3.1 Liner-Oberflache
Tabelle 10: Ubliche Liner - Oberflichenkennwerte [35] S.10f, [1] S.128
Rpk Rk Rvk Ra Honwinkel
0,2-0,3 um 0,63-0,76 um 1,02-1,27 um 0,38-0,51 um 120° -150°

7.3.2 Elastizitatsmodul

Tabelle 11: E - Module typischer Werkstoffe [1] S.104f, [36] S.2, [37] 5.241

[N/mm?2]

Gusseisen lamellar

Gusseisen spharisch

Aluminium - Silizium

Stahl

E-

Modul

78 000-137 000

169 000 - 176 000

70 000

210000

Der verbaute Liner im AVL - FRISC - Motor ist aus Grauguss gefertigt. Andere verwendete
Werkstoffe sind Aluminium-Silizium Legierungen oder in seltenen Fallen auch Stahl. [38]

Das Verdichtungsring-Material ist Gblicherweise Gusseisen oder Stahl (nitriert). Moderne
Ringe sind oft mit unterschiedlichen Materialien beschichtet wie z.B. Chrom PVD- oder DLC-
Schichten.

Olringe sind typischerweise mehrteilig aus Stahl aufgebaut. Es werden zwei- oder dreiteilige

Ringe unterschieden. [1] S.106

7.3.3 Poisson-Zahl

Die Poisson- oder Querkontraktionszahl beschreibt die Einschnirung des Bauteils bei
einachsigem Spannungszustand.
Tabelle 12: Poisson-Zahl typischer Werkstoffe [36] S.2, [37] 5.233

Gusseisen lamellar

Gusseisen spharisch

Aluminium - Silizium

Stahl

Poisson Zahl [-]

0,26

0,28

0,35

0,30
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7.3.4 Ol - Typ - Viskositat

Das verwendete Ol ist ein SAE 5W-30 Mehrbereichsol.

7.4 Simulation AVL - Excite Piston & Rings - FRISC - Modell

Das Modell wurde anhand der ermittelten Daten erstellt. Eine vollstandige Liste der
Parameterwerte befindet sich im Anhang (siehe 11.5).

Es werden jeweils die gleichen Lastpunkte wie bei den Messungen simuliert und analysiert.

7.5 Auswertung

Betrachtet wird die gesamte Ringreibungskraft, bestehend aus Kompressionsring,
Minutenring und Olabstreifring (Total Ring Friction).

5% Drosselklappendffnung; 800 min
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Kurbelwinkel in Grad

Abbildung 60: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf roh

Dieser Verlauf beschreibt die auf die Ringe wirkende Kraft. Die Reaktionskraft ergibt die auf
den Liner wirkende Kraft.

Anmerkung:

Die Diagramme, die von der Messung am Prifstand stammen, beschreiben den Kraftverlauf
Uber den Kurbelwellenwinkel im Bereich von -360° bis 360°. Im Gegensatz dazu beschreibt
AVL - Excite den Winkel zwischen -90° und 630°. Fiir den direkten Vergleich zwischen Messung
und Simulation wird dieser Ausschnitt angepasst.
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Abbildung 61: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf korrigiert

Wie bei der Auswertung der Messung soll auch hier jeder Takt einzeln betrachtet werden.

7.5.1 Takt 1 - Ladungswechsel - Ansaugen
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Abbildung 62: AVL - Excite Piston & Rings Druck- und Reibungskraftverlauf - erster Takt

Der Druckverlauf ist in diesem Takt konstant und bietet somit keine Erkldrung fir den Verlauf
der Reibungskraft. Der Reibungskraftverlauf wird durch andere Mechanismen hervorgerufen.

In den Totpunkten nimmt die Reibungskraft maximale Werte an. Die Geschwindigkeit in
diesen Punkten ist null, es ist nur mehr ein minimaler Schmierfilm vorhanden und es kommt
zu Mischreibung. Dieser Zusammenhang wird bei der Betrachtung des Festkorper-
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Reibungsanteils sichtbar. Dieser Verlauf beschreibt die Festkorperreibung des ersten Ringes
an der Gegendruckseite.
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Abbildung 63: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf Festkérperanteil, Ring 1, Gegendruckseite - erster Takt

Bei niedrigen Kolbengeschwindigkeiten ist der Anteil der Festkdrperreibung grof3. Im
Midstroke-Bereich ist die Kolbengeschwindigkeit hoch und es herrscht hydrodynamische
Reibung ohne Festkdrperkontakt.

7.5.2 Takt 2 - Verdichtungstakt
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Abbildung 64: AVL - Excite Piston & Rings Druck- und Reibungskraftverlauf - zweiter Takt
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Abbildung 65: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf Festkérperanteil, Ring 1, Gegendruckseite - zweiter Takt

Wiéhrend des zweiten Takts steigt der Druck durch die Verdichtung an und fihrt durch die
erhohte Anpresskraft der Ringe auf die Lineroberflache zu einer hoheren Reibungskraft. Mit
dem Anstieg des Drucks nimmt auch die Festkdrper—Reibungskraft durch die hohere
Anpresskraft zu.

7.5.3 Takt 3 - Arbeitstakt
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Abbildung 66: AVL - Excite Piston & Rings Druck- und Reibungskraftverlauf - dritter Takt
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Abbildung 67: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf Festkérperanteil, Ring 1, Gegendruckseite - dritter Takt

Die Reibungskraft steigt vom Totpunkt bis zum Bereich des Maximaldrucks an. Die
Festkorperreibung erreicht im Bereich des Maximaldrucks ebenfalls ihr Maximum. Die hohe
Normalkraft der Ringe auf die Lineroberflache erschwert den Aufbau eines Schmierfilms und
erhoht somit den Festkorperkontaktanteil.

Durch die Abnahme des Drucks ist auch die Reibungskraft im Totpunkt nach dem Arbeitstakt
geringer als zu Beginn des Takts.

Zwischen dem Totpunkt bei 0° und ca. 25° tritt in den Reibungskraftverldaufen eine
UnregelmafBigkeit auf. Der Grund flr diesen Verlauf ist nicht bekannt und bedarf weiterer
Untersuchungen.
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7.5.4 Takt 4 - Ladungswechsel - AusstoRen
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Abbildung 68: AVL - Excite Piston & Rings Druck- und Reibungskraftverlauf - vierter Takt
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Abbildung 69: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf Festkérperanteil, Ring 1, Gegendruckseite - vierter Takt

Durch den minimalen Druckunterschied zwischen Zylinder- und Kurbelwellengehause wirkt in
diesem Takt nur die Vorspannkraft der Ringe.
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7.5.5 Parametervergleich
Drehzahl und Drosselklappenstellung sollen, wie bei den Messungen, variiert werden.
7.5.5.1 Drehzahl

Dargestellt werden die Drehzahlen 800 min?, 1900 min?! und 3000 min? bei einer
Drosselklappendffnung von 50%.

60 800_50 Total Ringfriction
1900_50 Total Ringfriction
40 3000_50 Total Ringfriction
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Abbildung 70: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf in Abhdngigkeit der Drehzahl - 50%

Der Verlauf der hochsten Drehzahl zeigt um die Totpunkte (siehe -180°) einen, im Vergleich
zu der Drehzahl von 800 min?, spiteren und steileren Anstieg bzw. Rickgang der
Reibungskraft.

Grund dafur ist die bei hoherer Drehzahl hohere Kolbengeschwindigkeit, die die
hydrodynamische Schmierung beglinstigt. Dadurch baut sich der Schmierfilm nach dem
Totpunkt schneller auf bzw. bleibt dieser vor dem Totpunkt langer erhalten.

Zwischen den Totpunkten (siehe -90°), im Bereich der maximalen Kolbengeschwindigkeit,
weist die hochste Drehzahl die hdchste Reibungskraft auf. Durch die hohere Geschwindigkeit
des Kolbens ist der Geschwindigkeitsgradient grofRer und erhéht somit die Scherspannung
bzw. die Reibungskraft.
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Abbildung 71: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf Festkérperanteil in Abhdngigkeit der Drehzahl, Ring 1,
Gegendruckseite - 50%

Dieses Diagramm zeigt den Verlauf der Festkorperreibung stark vergrofRert. Die niedrigste
Drehzahl verursacht im betrachteten Bereich die hochste Festkorperreibung. Aufgrund der
niedrigeren Geschwindigkeit nimmt die Schmierfilmdicke friher ab und es kommt zu einem
héheren Festkdrper-Reibungsanteil.

7.5.5.2 Drosselklappenoffnung

Dargestellt werden die Drosselklappenstellungen 5%, 10% und 50% jeweils bei einer Drehzahl
von 800 min™t.
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Abbildung 72: AVL - Excite Piston & Rings Reibungskraftverlauf in Abhdingigkeit der Drosselklappenstellung - 800 min-!

Der Einfluss der Drosselklappendffnung beschrankt sich auf den Verdichtungs- und den
Arbeitstakt.

Im Arbeitstakt zeigt der Verlauf der groRten Drosselklappen6ffnung die groBte Reibungskraft.
Die Begriundung dafir liegt im hoheren Druck, der durch die grofRere Klappendffnung
hervorgerufen wird. Durch die Drosselklappendffnung wird die Gemischmenge im Zylinder
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beeinflusst. Mehr Treibstoff fiihrt bei der Verbrennung zu einem héheren Druck bzw. zu einer
gednderten thermischen Situation.
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Abbildung 73: AVL - Excite Piston & Rings Zylinderdruckverlauf in Abhéngigkeit der Drosselklappenstellung - 800 min-1
7.6 Zusammenfassung Simulation

7.6.1 Drehzahl

Bei steigender Drehzahl fallt die Reibungskraft nach den Totpunkten durch den schnelleren
Aufbau eines Schmierfilms starker ab. Zwischen den Totpunkten bedingt die steigende
Drehzahl eine Zunahme der Reibung durch den grofReren Geschwindigkeitsgradienten.

7.6.2 Drosselklappenoffnung

Die groRere Drosselklappenoffnung flihrt durch die gréRere Gemischmenge im Zylinder zu
einem hoheren Maximaldruck und dadurch zu erhéhter Reibung im Arbeitstakt.
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8 Vergleich Messung - Simulation

Um Messung und Simulation vergleichen zu kénnen, muss sichergestellt werden, dass das
Simulationsmodell den Sachverhalt des Messaufbaus so gut wie moglich abbildet.

Dies ist in der konkreten Ausfihrung nicht gegeben, weil einerseits die strukturdynamischen
Einflisse und andererseits die Kolbenhemdreibung nicht beriicksichtig wird.

Beim Messaufbau befinden sich zwischen Entstehungsort der Reibungskraft und den
Messsensoren der Liner und der Linertrager. Diese Strukturen stellen trdge Massen dar und
sind, wie die Messsensoren, endlich steif. Diese Elemente fiihren unter anderem zu
Schwingungen, die bei der Auswertung der Messergebnisse angesprochen wurden.

Diese Struktureinflisse konnen durch eine AVL - Excite Piston & Rings - Simulation nicht
abgebildet werden.

Die Simulationsergebnisse beinhalten die Reibung der Kolbenringe. Der Kontakt zwischen
Kolbenhemd und Lineroberfliche kann mit AVL - Excite Piston & Rings ebenfalls nicht
abgebildet werden.

Um diese Einfliisse zu berlicksichtigen muisste der AVL - FRISC Aufbau mit einer MKS-Software,
wie z.B. AVL - Excite Power Unit, mit flexiblen Kérpern abgebildet werden. Hierzu sind jedoch
umfangreiche Geometriedaten und FE-Berechnungen notwendig.

Aus Kapitel 3.1 geht hervor, dass der Anteil der Kolbenhemdreibung in Bereichen der
Totpunkte minimal und im Midstroke-Bereich maximal ist. Der Vergleich zwischen Messung
und Simulation wird deshalb in den Totpunkt-Bereichen als zuldssig angenommen, im
Midstroke-Bereich jedoch nicht.

Daher soll sich der Vergleich auf die Totpunktbereiche beschranken.

Weiters ist die Parametrisierung des Simulationsmodells nicht verifiziert. Tribologische
Eigenschaften, die durch Einlauf oder Verschleif zustande kommen, wurden nicht
bericksichtigt.

Durch den Vergleich soll ermittelt werden, ob das Simulationsmodell gemessene Effekte
abbildet.

Verglichen wird der Reibungskraftverlauf bei einer Drehzahl von 1900 min? und einer
Drosselklappenoffnung von 50%.

Beide Verldufe werden in einem Diagramm dargestellt.
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Abbildung 74: Vergleich Messung - Simulation, Druck- und Reibungskraftverlauf — 1900 min - 50%

Zur besseren Einsicht sollen die Takte einzeln betrachtet werden.

8.1 Takt 1 - Ladungswechsel - Ansaugen
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Abbildung 75: Vergleich Messung - Simulation, Reibungskraftverlauf - erster Takt



Der Verlauf der Messung zeigt hochfrequente Schwingungen, die aufgrund der nicht
beriicksichtigten Strukturdynamik in der Simulation nicht abgebildet werden. Zu Beginn des
Takts weist die Simulation einen deutlich steileren Verlauf als die Messung auf. Dies ist auf die
Tiefpassfilterung und die Dynamik des Messaufbaus zurilickzuflihren.

8.2 Takt 2 - Verdichtungstakt
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Abbildung 76: Vergleich Messung - Simulation, Reibungskraftverlauf - zweiter Takt

Der Anstieg am Ende des Verdichtungstakts ist auf den ansteigenden Druck im Zylinder
zurlickzuflihren und ist sowohl bei der Messung als auch bei der Simulation, wenn auch in
kleinerem MaRstab, vorhanden.
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8.3 Takt 3 - Arbeitstakt
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Abbildung 77: Vergleich Messung - Simulation, Reibungskraftverlauf - dritter Takt

In diesem Takt unterscheiden sich Messung und Simulation stark. Einerseits durch die
fehlende Abbildung der Kolbenhemdreibung und andererseits wegen der nicht
beriicksichtigten Strukturdynamik des Messaufbaus. Der angesprochene Peak im Arbeitstakt
wird in der Simulation gar nicht abgebildet. Das lasst die Vermutung zu, dass dieser durch die
Strukturdynamik oder durch die Kolbenhemdreibung hervorgerufen wird.

8.4 Takt 4 - Ladungswechsel - Ausstolien
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Abbildung 78: Vergleich Messung - Simulation, Reibungskraftverlauf - vierter Takt

Die Messung zeigt eine wesentlich hohere Reibungskraft als die Simulation. Die Abweichung
erklart sich durch die oben angefiihrten Vernachlassigungen im Simulationsmodell.
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8.5 Parametervariation

8.5.1 Drehzahl

Bei den Messungen treten folgende Effekte abhangig von der Drehzahl auf:
e Mit steigender Drehzahl nehmen hochfrequente Schwingungen durch Resonanzen zu.

¢ Hohe Drehzahlen fiihren in den Totpunktbereichen zu niedrigerer Reibungskraft durch
den verbleibenden Schmierfilm und die kiirzere Verweildauer im Stillstand.

e Vor und nach den Totpunkten ist die Reibungskraft bei hoher Drehzahl kleiner als bei
niedrigen Drehzahlen.

Im Vergleich dazu die beobachteten Effekte, die bei der Simulation auftreten:

* Eine hohere Drehzahl bedingt eine niedrigere Reibungskraft im Bereich der Totpunkte.
Vor dem Totpunkt steigt die Reibungskraft durch die hohere Geschwindigkeit spater
und steiler als im Vergleich zu niedrigerer Drehzahl an.

* Im Midstroke-Bereich zeigt die hochste Drehzahl die hdochste Reibung durch den
groflen Geschwindigkeitsgradienten im Schmierspalt. Dieser Bereich ist aber fir den
Vergleich durch die fehlende Kolbenhemdreibung nicht zuladssig.

Die strukturdynamischen Schwingungen, die in den Messungen auftreten, werden in der
Simulation durch Vernachlassigung dieser nicht abgebildet.

Die Einflisse der Kolbengeschwindigkeit werden sowohl in der Simulation als auch in der
Messung gleichermalien abgebildet.

8.5.2 Drosselklappenoffnung

Bei der Variation der Drosselklappendffnung treten folgende Effekte bei den Messungen auf:

e Eine groRere Klappenoffnung fuhrt im Verdichtungs- und Arbeitstakt zu hoheren
Reibungskraften. Die Messung mit einer Drosselklappenstellung von 50% hebt sich
dabei deutlich von den anderen Verlaufen ab.

¢ Die Takte eins und zwei bleiben unbeeinflusst.

Bei der Simulation auftretende Effekte:

* Die Drosselklappe beeinflusst ebenfalls hauptsachlich den dritten und vierten Takt. Der
Verlauf mit dem groBten a hebt sich deutlich von den anderen Verlaufen ab.

Der Einfluss der Drosselklappenéffnung wird bei Messung und Simulation in gleicher Weise
abgebildet.
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8.6 Zusammenfassung Messung - Simulation

Die Messung weist nahezu liber den gesamten Zyklus eine héhere Reibungskraft auf.

Grinde fir diese Abweichung sind:

e Fehlende Abbildung des Kontakts zwischen Kolbenhemd und Liner. Dieser Kontakt
kann durch AVL - Excite Piston & Rings nicht abgebildet werden.

¢ Fehlende Abbildung der Strukturen des Messaufbaus. Um diese Struktureinfliisse zu
bericksichtigen, sind andere Simulationsprogramme notwendig.

e Nicht verifizierte Parametrisierung des Simulationsmodells

Wie zu Anfang angemerkt, ist der Vergleich nur fiir die Bereiche der Totpunkte zuldssig.

Trotz der Vernachldssigungen kdonnen durch den Vergleich aus Messung und Simulation
Schliisse gezogen werden.

AVL - Excite Piston & Rings ermoglicht eine detaillierte Betrachtung des tribologischen
Systems. Durch die Simulation kdnnen Information zu vorhandenen Reibmechanismen,
Ringdynamik etc. erhalten werden. Diese kénnen nicht oder nur mit groBem Aufwand
gemessen werden. Dadurch konnen die bei der Messung auftretenden Effekte genauer
untersucht und beschrieben werden.

Die Parametervariationen bei Messung und Simulation wirken sich in gleicher Form, jedoch in
kleinerem MaRstab aus.

Das AVL - Excite Piston & Rings FRISC - Modell stellt neben dem Vergleich die Grundlage fiir
weitere Simulationen dar.

Um die Kolbenreibung zu beriicksichtigen, besteht die Méglichkeit die Ergebnisse des Piston
& Rings Modells in das Programm AVL - Excite Power Unit zu exportieren. In dieser Software
wird der Kontakt zwischen Kolben und Lineroberflache mit den Modellen nach Greenwood &
Tripp und Patir & Cheng berechnet. AuBerdem kann die Struktur von Liner, Linertrager und
Kraftmesssensoren abgebildet werden. Dadurch kann der tatsdchliche Messaufbau mit
Struktursteifigkeiten in der Simulation abgebildet werden
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9 Zusammenfassung und Ausblick

In dieser Arbeit wurden Grundlagen zur Tribologie dargelegt und ein tribologisches System,
welches den Kontakt zwischen Kolbengruppe und Liner beinhaltet, abgegrenzt. Einerseits
wurde die Reibungskraft in diesem Kontakt an einem Floating Liner-Motor gemessen und
andererseits simuliert.

Im Zuge einer Literaturrecherche wurden verschiedene Modellansdtze zur
Reibungssimulation, unter anderem dynamische- und Multiskalenmodelle, untersucht.
Vergleichend wurden die Reibungsmodelle der verwendeten Software AVL - Excite Piston &
Rings betrachtet. Es wurde ein gewichtetes Punkteverfahren angewandt, um die Vor- und
Nachteile der Reibungsmodelle zu ermitteln.

Die hydrodynamische Reibung wird in AVL - Excite Piston & Rings mit einem physikalischen
Multiskalen-Ansatz berechnet. Zur Beschreibung der Strémung im Schmierspalt wird die
Reynolds-Gleichung verwendet. Andere Modelle verwenden hingegen die Navier-Stokes-
Gleichung. Fur weitere Arbeiten ware eine Abschatzung sinnvoll, in wie weit sich die
Ergebnisse bzw. die Rechenzeit durch die Verwendung der Navier-Stokes-Gleichung andern
wirden.

Fiir die Beschreibung der Festkorperreibung wird ein mathematisches Modell, welches auf
Experimenten basiert, verwendet. Die Einbindung eines physikalisch-motivierten Modells
konnte hier zu einer einfacheren Bedatung fihren.

Es wurden Messungen an einem Floating Liner - Motor nach einem Priifplan durchgefiihrt, der
Parametervariationen fiir Drehzahl und Drosselklappen6ffnung beinhaltete. Nach der
Korrektur und Filterung des Reibungskraftverlaufs wurde dieser in seine Takte zerlegt und in
Zusammenhang mit dem aufgezeichneten Zylinderdruckverlauf analysiert. Weiters wurde der
Einfluss einzelner Parameterdanderungen in Hinsicht auf die Reibungskraft betrachtet.

Der bei den Messungen aufgezeichnete Druckverlauf wurde fiir die Definition von
Lastpunkten in die Simulation eingebunden. Weiters wurden am Liner gemessene
Temperaturdaten in die Simulation integriert. Die groRe Anzahl an notwendigen Parametern
wurde soweit wie moglich mit CAD-Daten bzw. Messungen ermittelt. Mit den nicht oder nur
aufwandig messbaren Parametern wurde, um den Einfluss dieser Faktoren auf das Ergebnis
abschatzen zu koénnen, eine Sensitivitdtsanalyse durchgefiihrt. Durch diese
Sensitivitdtsanalyse kdnnen die Einfllisse einzelner Parameter identifiziert werden bzw. kann
der Fehler abgeschatzt werden, der gemacht wird, falls einzelne Parameter nicht ausreichend
verifiziert sind.

Mit dem erstellten Simulationsmodell wurden die gleichen Lastpunkte wie bei der Messung
am Prifstand simuliert. Dadurch konnten die Einflisse der Drehzahl und der
Drosselklappenstellung auf den Reibungskraftverlauf untersucht werden. Die Simulation
bietet dabei wesentlich mehr Moglichkeiten, um auftretende Phanomene zu erklaren, als die
Messung. So kann die Festkorper- bzw. Flissigkeitsreibung getrennt voneinander betrachtet
werden, um z.B. den Einfluss der Reibmechanismen auf die gesamte Reibungskraft zu
erhalten.

AbschlieBend wurden Messung und Simulation miteinander verglichen, um zu ermitteln, ob
gemessene Effekte durch die Simulation abgebildet wurden.
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Dabei ergab sich, dass die absoluten Werte signifikant abweichen.

Wesentliche Einflisse wie die Struktur oder die Kolbenhemdreibung wurden bei der
Simulation nicht abgebildet. Ein direkter Vergleich ist dadurch nicht zuldssig. Jedoch wird
durch die Tatsache, dass die Kolbenhemdreibung in Bereichen der Totpunkte minimal ist, dort
eine Gegenuberstellung als zuldssig angenommen. Im Midstroke-Bereich bleibt der Vergleich
unzulassig.

Aus dem Vergleich ergab sich, dass grundlegende Eigenschaften der Reibung richtig
abgebildet wurden.

Die Einfllisse der Parameter Drehzahl und Drosselklappenstellung wurden bei der Simulation
und der Messung gleich abgebildet.

Neben dem Vergleich stellt das AVL - Piston & Rings Modell die Basis flir weitere Simulationen
dar.

In dieser kdonnen die Kolbenhemdreibung und die umgebenden Strukturen wie Liner,
Linertrager und Messsensoren mit ihren Struktursteifigkeiten abgebildet werden.

Weitere Arbeiten kdnnten sich z.B. mit der Erstellung eines AVL - Excite Power Unit Modells
beschaftigen.
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11 Anhang

11.1Gewichtete Punktebewertung

1. Bewertungskriterien festlegen

2. Gewichtung der
Bewertungskriterien g;

3. Analyse, Eigenschaften der
Varianten (ja: 1; nein: 0)
Dahl
Borsten
Reset Integrator
Bliman & Sorine
LuGre
GMS
Seven Parameter

4. Bewertung der Varianten mit
Punkten P; und der
Multiplikation der Punkte mit
den Gewichten
Dahl
Borsten
Reset Integrator
Bliman & Sorine
LuGre
GMS
Seven Parameter

S. Addition
Dahl
Borsten
Reset-Integrator
Bliman & Sorine
LuGre
GMS
Seven-Parameter

. X X X- V- Haft- Rechen- nicht gleitende freie
Haften Gleiten viskos Stribeck abhangig | abhangig Hysterese gleiten r—— m_._u_w aling Parsinster
0,1 0,3 0 0 0,05 0,05 0 0 0,2 0 0,25
0 1 0 0 1 0 1 0 unb. 1 3
1 1 0 0 1 1 0 0 steigt mit Anzahl 1 3n+1
1 1 0 0 1 1 0 0 <Borsten 0 4
1 1 0 0 1 0 1 0 unb. 1 4
1 i | p | 1 1 1 1 1 unb. 1 7
1 1 1 1 1 1 1 1 steigt mit Anzahl 1 2n+5
1 1 1 1 1 | 0 0 unb. 1 7
| B | SR R o 2 R S %] - % = % - % N I~
25|l | 5l12)513 51252 W - N - = = = e | =
a [-N a a a a a a a a
0 0 10 3 0 0 0 0 10 | 0,5 0 0 10 0 0 0 - 1 10 0 10 | 2,5
10 1 10 3 0 0 0 0 10,05J100})05] 0 0 0 0 1 0,2 10 0 1 10,25
10 1 10 3 0 0 0 0 10,05J100})05)] 0 0 0 0 8 1,6 0 0 8 2
10 1 10 3 0 0 0 0 10 | 0,5 0 0 10 0 0 0 5 1 10 0 8 2
10 1 10 3 10 0 10 0 100/05] 10}05| 10 0 10 0 5 1 10 0 5 |1,25
10 1 10 3 10 0 10 0 10,05} 10})05] 10 0 10 0 1 0,2 10 0 3 /0,75
10 1 10 3 10 0 10 0 10,05J10})05] 0 0 0 0 - 1 10 0 5 |125
spij*gi 0 1 2 3 4 5 2 7 8 9 10
7 (D ||
5,45 Borste |
8,6|  Reset-Integrator |
7,5 B1iman & 5o i ¢
7,25 LG e
5,95 NS )
T25]  even-Parame ter
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11.2AVL - Excite Piston & Rings Parametereinteilung

Tabelle 13: Auflistung der anspruchsvollen Parameter

Thermodynamik Daten

Temperaturverlauf Verbrennungsgas

Verlauf Warmeubergangszahl

Swirl-Zahl

Simulations-Steuerung

Isentrop-Enexponent

Gas Konstante

Kolben-Liner-Kontakt

Stribeck-Parameter

Steifigkeitsmatrix-Kolben

Radiale Dampfungsgeschwindigkeit-Kolben

Thermische Verformung-Kolben

Kolbenprofil

Thermische Verformung-Liner

Linerprofil

Vor-Verdrehungswinkel-Ring

Ring-Vorspannung

Durchschnittliche Temperatur-Ring

Ausdehnungskoeffizient-Ring

Adhésions-Kontakt-Modell

Spezifische Adhédsionskraft

Ol-Fullungsrate

Ring-Liner-Kontakt — Greenwood & Tripp

Ring / Liner — Summit Roughness Rq

Ring / Liner — Mean Summit Height

Ring / Liner — E Modul

Ring / Liner — Poisson Zahl

Elastic Factor

Ultimate-Pressure-Limit

Ring-Liner-Kontakt — Patir & Cheng

Ring / Liner — Surface Roughness

Ring / Liner — Roughness Orientation

Kolbenovalitat

Ringnut - Totraum

Nut Temperatur

Seitliches-Spiel in Nut

Ring Geometrie

Dichtungseigenschaften

Gas-Stromungskoeffizienten

Verbleibende Spalthhe Nut Ober- und
Unterseite

Elastizitatsparameter Nut Ober- und
Unterseite

Faktor fur Spalthéhe durch Ring Verwindung

Verbleibende Spalthdhe — Ring Laufflache
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Elastizitatsparameter — Ring Laufflache

Stromungs zwischen TS und ATS Gas Stromungskoeffizient

Ol Versorgung Olversorgungs-Skalierungsfaktor

11.3AVL - Excite Piston & Rings Parameterwerte - Sensitivitatsanalyse

Parameter Unit Initial State +15%
1 | Ring - Pre Load N 9 10,35
2 | Ring - Summit Roughness (G&T) pum 0,166 0,1909
3 | Liner - Summit Roughness (G&T) pum 0,304 0,3496
4 | Ring - Mean Summit Height (G&T) pm 0,173 0,19895
5 | Liner - Mean Summit Height (G&T) pm 0,337 0,38755
6 | Ring - Surface Roughness (P&C) pum 0,17 0,1955
7 | Liner - Surface Roughness (P&C) pum 0,396 0,4554
8 | Ring - Roughness Orientation (P&C) - 0,766 0,8809
9 | Liner - Roughness Orientation (P&C) - 0,751 0,86365
10 | Ring - Height mm 1 1,15
11 | Ring - Youngs Modulus N/mm? 113200 210000
12 | Liner - Youngs Modulus N/mm? 120000 170000
13 | Ring - Groove Position from topland mm 7,1000 8,1650
14 | Ring - End closed gap mm 0,275 0,31625
15 | Ring - Groove Root Depth mm -3,9 -4,485
16 | Oil - Viscosity SAE 5W-30 SAE 10W-40
17 | Thermodynamic Data
18 | SimControl - Isentropenexponent - 1,4 1,61
19 | SimControl - Gas Constant J/(kgK) 289,4 332,81
20 | Piston - Liner Contact - Stribeck Parameters A:0,057B:0C:1500 | A:0,06555 B:0 C:1725

D:3,6e-006 D:0,00000414

21 | Piston - Radial Damping Velocity mm/s 20 23
22 | Piston - Nominal Radial Clearance pum 30 34,5
23 | Ring - Pre Twist Angle ° 0 0,9
24 | Ring - Average Temp °C 160 184
25 | Ring - Expansion Coefficient 1/K 0,0000115 0,000013225
26 | Ring - Specific Adhesive Force Ns/m3 10000 11500
27 | Ring - Oil Filling Ratio - 0,02 0,023
28 | Ring - Groove - Single Ovality mm 0 0,001
29 | Ring - Groove - Double Ovality mm 0 0,001
30 | Ring - Groove - Dead Space below % 0 1
31 | Ring - Groove - Temperature °C 170 195,5
32 | Ring - Groove - Expansion 1/K 0,0000115 0,000013225
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33 | Ring - Groove - Side Clearence mm 0,0575 0,066125

34 | Ring - Groove - Dead Space % 0 1

35 | Ring - Surface Contact - Elastic - 0,007 0,00805

36 | Ring - Surface Contact - Ultimate MPa 200 230
Pressure Limit

37 | Ring - Sealing - Top Side - Gas Flow - 0,35 0,4025
Coefficient

38 | Ring - Sealing - Top Side - Residual pum 0,18 0,207
Gap Height

39 | Ring - Sealing - Top Side - Elastic - 1 1,15
Parameter

40 | Ring - Sealing - Groove Side - Ring - 1 1,15
Winding

41 | Ring - Sealing - RingFace - 0,5 0,575
RunningFace Gas Flow Coefficient

42 | Ring - Sealing - RingFace EndGap Gas - 0,5 0,575
Flow Coefficient

43 | Ring - Sealing - Cross Flow Gas Flow - 0,5 0,575
Coefficient

44 | Ring - Oil Feeding Scaling Factor - 1 1,08
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11.4Sensitivitatsanalyse
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Reibmitteldruck MRD [Pa)

g

068€
0'006€

0

0,970

0,596
0,395
-0,360
-0,339
-0,328
-0,308
0,292
-0,191
-0,102
-0,081
-0,027
0,008
0,008
0,006
0,004
0,002
0,002
0,001
0,000
0,000
0,000
0,000
0,001
0,001
0,006
0,009
0,010
0,013
0,013
0,023

0,030

0,034

0,041

0,052

0,087

0,106

0,604
1,221

1,322
1,858
2,886

0'0s6¢

[%] @y Sunispuy
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11.5AVL - Excite Piston & Rings - FRISC - Modell Parameterwerte

Kurbeltrieb
Bohrung B 83 mm CAD
Kurbelwellen Radius R 46,2 mm CAD
Pleuel Lange L 152,2 mm CAD
Zylinder Winkel d 0 °
Zylinder Achsen Offset e2 0 mm CAD
Kolbenbolzen Offset el 0,5 mm CAD
Distanz Kolbenbolzen —
Kolbenboden h 33,8 mm CAD
Motor Typ (Zweitakt/Viertakt) 4T
Zylinder Druck
Zylinder Druck Gber Kurbelwellenwinkel FRISC Verlauf FRISC
Kurbelgehduse Druck tGber Kurbelwellenwinkel FRISC Verlauf FRISC
Thermodynamik
Sens.
Temperatur Verbrennungsgas Verlauf default Analyse
Sens.
Warmelibergangszahl W/(m?2K) default Analyse
Sens.
Verwirbelung [-] default Analyse
Ol Eigenschaften
Ol Typ / Viskositat 5W-30 SAE
Simulations Steuerung
Sens.
Isentropen Exponent 1,4 [-] default Analyse
Sens.
Gas Konstante 289,4 J/kgK default Analyse
Kolben Daten
Kolbenhdhe 53,8 mm CAD
Sens.
Reibeigenschaften default Analyse
Massenschwerpunkt x -0,0118 mm CAD
Massenschwerpunkt y -0,3675 mm CAD
Masse 301,5 g Messung
Massentragheitsmoment 283,96 kg mm? CAD
Steifigkeitsmatrix Matrix unb.
Profil unb.
Sens.
Radiale Dampfungsgeschwindigkeit 20 mm/s default Analyse
Sens.
Nominales Radiales Einbauspiel 30 micron default Analyse
GrofR3e des Kontaktbereichs Matrix unb.
thermische Verformung °C; 1/K unb.
Zylinderliner
Abstand Zylinderkopf - Kurbelwellenachse 231 mm Messung
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Hohe 140 mm Messung
Temperatur und thermische Verformung FRISC °C; 1/K
Profil default
Kolbenbolzen
Masse 82,9 g Messung
Massentragheitsmoment 5,5566 kg mm? CAD
Pleuel
Massenmittelpunkt x 49,67 mm CAD
Massenmittelpunkt y -0,0211 mm CAD
Masse 505,7 g Messung
Tragheitsmoment 2971,4 kg mm? CAD
Durchmesser kleines Ende 20 mm CAD
Durchmesser groRes Ende 45 mm CAD
Kolbenring TopRing
Masse 6,5 g Messung
Massenmittelpunkt 0,0357 mm CAD
E - Modul 110000 N/mm? | Gusseisen
Poisson Zahl 0,26 [-] Gusseisen
Vor - Verdrehungswinkel 0 °
Vorspannung tangential 8,9 N AVL
Offnung geschlossener Ring 0,2 mm CAD
Sens.
Durchschnittl. Temperatur 160 °C default Analyse
Ausdehnungkoeffizient 1,17E-05 1/K Gusseisen
Adhasions Kontakt Modell
Sens.
spezifische Adhasionskraft 10000 Ns/m? default Analyse
Sens.
Ol Fiillungs Rate 0,1 [] default Analyse
Mischreibungs Modell
Kavitationsdruck Pa
Ol Fiillungs Rate []
Kontakt Rauheit micron
Kontakt Elastizitat Pa
Integrationsfehler [-]
Nut Geometrie
Kolbenbereich Gber Nut
radiale Abweichung mm CAD
Fase mm CAD
Kolbenbereich unter Nut
radiale Abweichung 0 mm CAD
Sens.
einfache Ovalitat 0 mm default Analyse
Sens.
doppelte Ovalitat 0 mm default Analyse
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Fase 0 mm CAD
Sens.
Tot Raum 0 % default Analyse
Sens.
Nut Temperatur 170 °C default Analyse
Sens.
Ausdehnungskoeffizient 1,30E-05 1/K Stahl Inlet | Analyse
Kolbennut
Nut Grund Tiefe -3,95 mm CAD
seitliches Spiel 0,01 mm CAD
Abstand zum
Kolbenboden 6,1 mm CAD
Sens.
Tot Raum 0 % default Analyse
Ring Geometrie Matrix
Oberflachenkontakt Ring/Liner
Rq (Summit Sens.
Roughness) Ring 0,166 micron default Analyse
Sens.
Liner 0,304 micron default Analyse
Ra (mean summit Sens.
height) Ring 0,173 micron default Analyse
Hersteller- Sens.
Liner 0,4 micron wert Analyse
Sens.
E - Modul Ring 110000 N/mm? | Gusseisen | Analyse
Sens.
Liner 110000 N/mm? | Gusseisen | Analyse
Poisson Zahl Ring 0,26 [-] Gusseisen
Liner 0,26 [-] Gusseisen
Elastizitatsfaktor 0,001 [-] default
Sens.
endgultiges Drucklimit 200 MPa default Analyse
Rpk (Surface Sens.
Roughness) Ring 0,17 micron default Analyse
Hersteller- | Sens.
Liner 0,25 micron wert Analyse
Sens.
Rauheit Richtung Ring 0,766 [-] default Analyse
Sens.
Liner 0,751 [-] default Analyse
Dichtungs Eigenschaften
Sens.
Gas Stromungs Koeffizient 0,83 [-] default Analyse
Sens.
verbleibende Spalthohe 0,18 micron default Analyse
Sens.
Elastizitdats Parameter 1 [-] default Analyse
Sens.
Faktor fiir Spalthohe durch Ring Verwindung 1 [-] default Analyse
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Sens.

Laufflache Gas Strémungskoeffizient 0,83 [-] default Analyse
Sens.
Ringspalt Gas Stromungskoeffizient 0,83 [-] default Analyse
Sens.
verbleibende Spalthéhe 0,18 mm default Analyse
Sens.
Elastizitdts Parameter 1 [-] default Analyse
Stromungs zwischen ATS und TS
Sens.
Gas Stromungs Koeffizient 0,83 [-] default Analyse
Ol Versorgung
Sens.
Olversorgung Skalierungsfaktor 1 [-] default Analyse
Kolbenring zweiter Ring
Masse 4,8 g Messung
Massenmittelpunkt 0,0674 mm CAD
E - Modul 110000 N/mm? | Gusseisen
Poisson Zahl 0,26 [-] Gusseisen
Vor - Verdrehungswinkel 0 °
Vorspannung tangential 4,6 N AVL
Offnung geschlossener Ring 0,4 mm CAD
Durchschnittl. Temperatur 130 °C default
Ausdehnungkoeffizient 1,17E-05 1/K Gusseisen
Adhésions Kontakt Modell
spezifische Adhasionskraft 10000 Ns/m? default
Ol Fiillungs Rate 0,1 [] default
Mischreibungs Modell
Kavitationsdruck Pa
Ol Fiillungs Rate []
Kontakt Rauheit micron
Kontakt Elastizitat Pa
Integrationsfehler [-]
Nut Geometrie
Kolbenbereich iber Nut
radiale Abweichung mm CAD
Fase 0 mm CAD
Kolbenbereich unter Nut
radiale Abweichung 0,6 mm CAD
einfache Ovalitat 0 mm default
doppelte Ovalitat 0 mm default
Fase 0,4 mm CAD
Tot Raum 0 % default
Nut Temperatur 140 °C default
Ausdehnungskoeffizient 2,30E-05 1/K Aluminium
Kolbennut
Nut Grund Tiefe -3,6 mm CAD
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seitliches Spiel 0,02 mm CAD
Abstand zum
Kolbenboden 12,6 mm CAD
Tot Raum 0 % default
Ring Geometrie Matrix
Oberflachenkontakt Ring/Liner
Rqg (Summit
Roughness) Ring 0,166 micron default
Liner 0,304 micron default
Ra (mean summit
height) Ring 0,173 micron default
Hersteller-
Liner 0,4 micron wert
E - Modul Ring 110000 N/mm? | Gusseisen
Liner 110000 N/mm? | Gusseisen
Poisson Zahl Ring 0,26 [-] Gusseisen
Liner 0,26 [-] Gusseisen
Elastizitatsfaktor 0,001 [-] default
endgiiltiges Drucklimit 200 MPa default
Rpk (Surface
Roughness) Ring 0,17 micron default
Hersteller-
Liner 0,25 micron wert
Rauheit Richtung Ring 0,766 [-] default
Liner 0,751 [-] default
Dichtungs Eigenschaften
Gas Stromungs Koeffizient 0,83 [-] default
verbleibende Spalthohe 0,18 micron default
Elastizitdts Parameter 1 [-] default
Faktor fur Spalthohe durch Ring Verwindung 1 [-] default
Laufflache Gas Stromungskoeffizient 0,83 [-] default
Ringspalt Gas Strémungskoeffizient 0,83 [-] default
verbleibende Spalthohe 0,18 mm default
Elastizitdts Parameter 1 [-] default
Stromungs zwischen ATS und TS
| Gas Stromungs Koeffizient 0,83 [-] default
Ol Versorgung
| Olversorgung Skalierungsfaktor 1 [-] default
Kolbenring Ol
Masse 4,4 g Messung
Massenmittelpunkt 0,0118 mm CAD
E - Modul 210000 N/mm? Stahl
Poisson Zahl 0,3 [-] Stahl
Vor - Verdrehungswinkel 0 °
Vorspannung tangential 27,4 N AVL
Offnung geschlossener Ring 0,2 mm CAD
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Durchschnittl. Temperatur 120 °C default
Ausdehnungkoeffizient 1,30E-05 1/K Stahl
Adhasions Kontakt Modell
spezifische
Adhésionskraft Ns/m?3 default
Ol Fiillungs Rate [] default
Mischreibungs Modell
Kavitationsdruck 500 Pa default
Ol Fiillungs Rate 0,05 [] default
Kontakt Rauheit 0,16 micron default
Kontakt Elastizitat 90000 Pa default
Integrationsfehler 0,01 [-] default
Nut Geometrie
Kolbenbereich Gber Nut
radiale Abweichung -0,6 mm CAD
Fase 0 mm CAD
Kolbenbereich unter Nut
radiale Abweichung -0,6 mm CAD
einfache Ovalitat 0 mm default
doppelte Ovalitat mm default
Fase mm default
Tot Raum % default
Nut Temperatur 125 °C default
Ausdehnungskoeffizient 2,30E-05 1/K Aluminium
Kolbennut
Nut Grund Tiefe -3,3 mm CAD
seitliches Spiel 0,04 mm CAD
Abstand zum
Kolbenboden 16,1 mm CAD
Tot Raum 0 % default
Ring Geometrie Matrix
Oberflachenkontakt Ring/Liner
Rg (Summit
Roughness) Ring 0,166 micron default
Liner 0,304 micron default
Ra (mean summit
height) Ring 0,173 micron default
Hersteller-
Liner 0,4 micron wert
E - Modul Ring 210000 N/mm?2 | Gusseisen
Liner 110000 N/mm? | Gusseisen
Poisson Zahl Ring 0,3 [-] Gusseisen
Liner 0,26 [-] Gusseisen
Elastizitatsfaktor 0,001 [-] default
endgiiltiges Drucklimit 200 MPa default
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Rpk (Surface
Roughness) Ring 0,17 micron default
Hersteller-
Liner 0,25 micron wert
Rauheit Richtung Ring 0,766 [-] default
Liner 0,751 [-] default
Dichtungs Eigenschaften
Gas Stromungs Koeffizient 0,83 [-] default
verbleibende Spalthéhe 0,18 micron default
Elastizitdats Parameter 1 [-] default
Faktor fur Spalthohe durch Ring Verwindung 1 [-] default
Laufflache Gas Stromungskoeffizient 0,83 [-] default
Ringspalt Gas Stromungskoeffizient 0,83 [-] default
verbleibende Spalthohe 0,18 mm default
Elastizitdats Parameter 1 [-] default
Strémungs zwischen ATS und TS ‘
| Gas Stromungs Koeffizient 0,83 [-] default
Ol Versorgung ‘
| Olversorgung Skalierungsfaktor 1 [-] default

103




