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Kurzfassung

Aufgrund knapper werdender Rohstoffreserven sowie C'Os-Reduktion liegt ein mafs-
gebliches Ziel der Motorenentwicklung in der Reduktion des Kraftstoffverbrauchs bzw.
einer moglichst effizienten Umwandlung der Brennstoffenergie. Die Reduktion der Reib-
leistung von Verbrennungsmotoren stellt einen moglichen Beitrag zur Erreichung dieses
Entwicklungsziels dar.

Aufgrund dessen beschéftigt sich die vorliegende Dissertation mit dem Themenge-
biet der Reibleistung von Verbrennungsmotoren. Dabei werden sowohl umfangreiche
experimentelle als auch Simulationsarbeiten dazu durchgefiihrt.

Die experimentelle Ermittlung der Reibleistung von Verbrennungsmotoren stellt hohe
Anforderungen an die Messtechnik. Um diese mit moglichst hoher Genauigkeit durch-
fiihren zu konnen, wurde im Zuge der Arbeit eine Methodik diesbeziiglich entwickelt.
Ein wesentlicher wissenschaftlicher Beitrag wird durch einen methodischen Vergleich
verschiedener Methoden der experimentellen Reibungsermittlung gebildet. Eine wesent-
liche Erkenntnis dabei ist, dass die Bewertung der Reibleistung durch die Verdnderung
konstruktiver Parameter an der Kolbengruppe in jedem Fall im befeuerten Betrieb nach
der Indiziermethode erfolgen sollte.

Im Zuge der Arbeiten wurde eine Vielzahl von Motortypen, konstruktiven Verdnde-
rungen, Einflussgréfsen, usw. beziiglich deren Reibungsverhaltens untersucht.

Ein weiterer wesentlicher Bestandteil dieser Dissertation wird von der Thematik
der Reibleistungssimulation gebildet. Hierbei kamen verschiedenste Modellansétze zum
Einsatz. Die Variationsbreite reicht von einfachen normalkraftbasierten Modellen, ge-
schwindigkeitsbasierten Stribeckmodellen sowie aufwéndigeren elastohydrodynamischen
Simulationsmodellen. Auch Modellgrenzen der verschiedenen Ansétze bzw. Moglichkei-
ten konnten aufgezeigt werden.
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Abstract

Due to scarce reserves of raw materials and C'Oy-reduction a key objective of the en-
gine development is the reduction of fuel consumption and the most efficient possible
conversion of fuel energy.The reduction in the friction power of internal combustion
engines shows a possible contribution to the achievement of this development objecti-
ve. Because of this, the present thesis deals with the subject of the friction power of
internal combustion engines. The assessment includes both extensive experimental and
simulation work done to it.

The experimental determination of the friction power of internal combustion engines
requires high demands on measurement technology. To fullfill this requirements with
the highest possible accuracy a methodology was developed. A major scientific contri-
bution is a methodological comparison of different methods for determining friction.An
essential conclusion is that the evaluation of the friction power generated by the change
of constructive parameters on the piston group should be evaluated by the use of the
indication method.

In the course of the work, many different engine types, design changes, parameters,
etc. were investigated concerning their friction behaviour.

Another important part of this thesis is on the topic of engine friction simulation. He-
re, a variety of modeling approaches were used. The range extends from simple normal
force-based models, speed-based stribeck models and more complex elastohydrodyna-
mic simulation models. Also model limitations of the various approaches and options
could be demonstrated.
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1 Einleitung

Mobilitat kann als Grundbediirfnis des Menschen betrachtet werden. Aufgrund knap-
per werdender Rohstoffreserven ist das Ziel vieler Entwicklungen auf dem Gebiet von
Verbrennungsmotoren eine moglichst effiziente Umwandlung der in Brennstoffen gespei-
cherten Energie in mechanische Energie, welche uns Mobilitdt ermdglicht. Die Effekti-
vitéit dieser Energieumwandlung in Verbrennungsmotoren wird mittels der Definition
des effektiven Wirkungsgrades in Gleichung 1.1 beschrieben.

Me = 1 * m (1.1)

Der effektive Wirkungsgrad einer Verbrennungskraftmaschine beschreibt das Pro-
dukt aus indiziertem und mechanischem Wirkungsgrad. Der indizierte Wirkungsgrad
(siche Gleichung 1.2) beschreibt das Verhéltnis der mittels Brennstoff zugefiihrter Leis-
tung zur indizierten Leistung.

P
my - Hy

Der mechanische Wirkungsgrad (siehe Gleichung 1.3) beschreibt das Verhéltnis der
effektiven Leistung zur indizierten Leistung. Dieser ist Indikator fiir mechanische Ver-
luste bzw. Reibungsverluste, welche in der folgenden Arbeit diskutiert werden.

m = & (1.3)

In den vergangenen Jahren wurden von vielen Automobilherstellern vermehrt Op-
timierungen im Bereich des indizierten Wirkungsgrades (Optimierung Verbrennungs-
verfahren, Aufladung, usw.) unternommen. Um einen stetigen Entwicklungsfortschritt,
unter Absenkung des Energieverbrauches zu gewahrleisten, gewinnt die Thematik der
Absenkung der Reibleistung von Verbrennungskraftmaschinen immer mehr an Bedeu-
tung. Diese Tatsache bildet die Basis der vorliegenden Arbeit, welche einen Beitrag zu
diesem Themengebiet bilden soll.






2 Einfluss der Reibleistung und
Methoden zu deren Bestimmung

Dieses Kapitel soll einen Einstieg in das Thema der Reibung von Verbrennungsmotoren
bilden. Zu diesem Zweck zeigt der erste Teil den Einfluss der Reibleistung auf den
Kraftstoffverbrauch eines ,im Zuge der Arbeit ndher untersuchten, 4-Zylinder Pkw-
Dieselmotors in verschiedenen Betrachtungsweisen.

Um diese Potenziale anschaulich darstellen zu konnen wurden verschiedene Potenzial-
szenarien der Motorreibungsabsenkung simuliert.

Des Weiteren wird in diesem Abschnitt auf Moglichkeiten der experimentellen Erfas-
sung der Reibleistung am Motorpriifstand eingegangen, sowie eine im Zuge der Arbeit
entwickelte Methodik zur Reibungsmessung nach der Indiziermethode gezeigt.

2.1 Potenzialbetrachtungen

2.1.1 Stationare Betrachtung

Wesentliches Ziel von Optimierungen des Reibleistungsverhaltens von Verbrennungs-
motoren liegt in der Absenkung des Kraftstoffverbrauchs. Aus diesem Grund befasst
sich dieses Kapitel mit der Berechnung von Einsparungspotenzialen bzw. Grenzpoten-
zialen unter Zugrundelegung verschiedener Fahrzyklen. In einem ersten Schritt soll diese
theoretisch diskutiert bzw. eine grundlegende Systematik dieser Simulationen erlautert
werden.

Gleichung 2.1 beschreibt das Verhéltnis der Kraftstoffverbrauche bzw. Wirkungs-
gradzusammenhénge eines Basismotors im Vergleich zu einem , mit reibungsoptimier-
tenden Mafsnahmen versehenen Motor.

mB Basis Tle opt o T opt * Tlm opt (2 1)

mB opt Tle Basis )i Basis * TJm Basis
Bei Betrachtung dieses Zusammenhangs wird erkennbar, dass eine Verbrauchsiande-
rung sowohl durch das Verhéltnis der mechanischen als auch der indizierten Wirkungs-
grade hervorgerufen wird.
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Demnach ergibt sich der Kraftstoffverbrauch des reibungsoptimierten Motors zu:

77'/LB opt — 77'/LB Basis * M (22)
i opt * Di Basis

Demzufolge ist eine Verdanderung des mechanischen Wirkungsgrades bei Betrachtung
eines in beiden Féllen gleichen effektiven Mitteldrucks (= gleichem Lastpunkt) auch mit
einer Verdnderung des Betriebspunktes in puncto indizierter Wirkungsgrad verbunden.

Einfachere Potenzialberechnungen basieren oft auf der Annahme, dass sich der indi-
zierte Wirkungsgrad bei kleinen Anderungen des indizierten Mitteldrucks, beispielswei-
se durch Reibungsreduktion, nicht d&ndert. Dies bewirkt jedoch speziell in niedrigen, oft
fahrzyklusrelevanten, Lastbereichen einen wesentlichen Fehler. Im Zuge der im Folgen-
den gezeigten Potenzialberechnungen wurde diese Anderung des indizierten Wirkungs-
grades berticksichtigt. Konkret wurde dies mittels Ndherungspolynomen 6.0Ordnung an
die real gemessenen Verldaufe des indizierten Wirkungsgrades umgesetzt. Exemplarisch
soll dies Abbildung 2.1 fiir einen 4-Zylinder Dieselmotor zeigen.

LS 1500 min-?

50
= =} = 1]; aus Messdaten berechnet
45} n; Naherungspolynom 6.0rdnung

40
35
30
25
20 ! : : '

0 5 10 15 20 25
indizierter Mitteldruck in bar

n(p) =A.pf +B.p?+C.p?+D.p?+Ep?+Fp;+G

indizierter Wirkungsgrad in %

Abbildung 2.1: Polynome des indizierten Wirkungsgrades fiir einen 4-Zylinder Dieselmotor
bei einer Drehzahl von 1500 min~—*

Mittels dieser Polynomansitze ist es moglich die Anderung des indizierten Wirkungs-
grades durch die Anderung des indizierten Mitteldrucks (bedingt durch Reibungs-
dnderung) zu berechnen. Im Folgenden wird ein Berechnungsbeispiel des Kraftstoff-
verbrauchseinsparungspotenzials durch eine vollstdndige Reibungsabsenkung der Was-
serpumpe (= Grenzpotenzial der Wasserpumpe) an einem 4-Zylinder Dieselmotor be-
schrieben. Das folgende Beispiel zeigt das Potenzial in einem Lastpunkt von p, = 2bar
und einer Drehzahl von 1500 min—1.

In Abbildung 2.2 ist die Verdnderung des Motorbetriebspunktes entlang des ;-
Polynoms durch Reibungsabsenkung dargestellt. Konkreter ausgedriickt ist eine Rei-
bungsreduktion in diesem Lastpunkt (p. = konstant bzw. konstante effektive Motor-
leistung / Fahrzyklus) auch mit einer Verschlechterung des indizierten Wirkungsgrades
verbunden.
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Abbildung 2.2: Potenzialberechnungsszenario durch Reibungselimination der Wasserpumpe
an einem 4-Zylinder Dieselmotor

Die Reduktion des indizierten Wirkungsgrades ist in diesem Fall auch mit einer
Reduktion des Verbrauchseinsparungspotenzials durch Reibungsreduktion verbunden
(siche Abbildung 2.3). Wiirde man nun den indizierten Wirkungsgrad in diesem Bereich
als konstant ansehen, wiirde ein groferes, jedoch nicht korrektes, Potenzial durch Rei-
bungsreduktion resultieren. Dieser Vergleich ist in Abbildung 2.3 dargestellt. Hierbei
wird der Fehler von ~ 34 % im Verbrauchseinsparungspotenzial der Wasserpumpenrei-
bungselimination im Vergleich zur genaueren Variante, bei welcher die Betriebspunk-
tdnderungen iiber das n-Polynom beriicksichtigt wird, ersichtlich.

Verbrauchseinsparungspotenzial durch Abbau
Wasserpumpe (Grenzpotenzial)

Drehzahl = 1500 min'* / p, = 2 bar

6-

Verbrauchseinsparungs-
potenzial in %

o

n; - korrigiert n; - nicht korrigiert
(konstant)

Abbildung 2.3: Verbrauchseinsparungspotenzial durch Reibungselimination der Wasser-
pumpe

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass bei genauer Berechnung des Ver-
braucheinsparungspotenzials durch Reibungsreduktion auch die Anderung des indizier-
ten Wirkungsgrades mitberiicksichtigt werden muss. Speziell in Bereichen, in welchen



2 Einfluss der Reibleistung und Methoden zu deren Bestimmung

der indizierte Wirkungsgrad starke Gradienten aufweist ist dies sehr wichtig. Bei al-
len, im Folgenden dargestellten, Potenzialbetrachtungen wurde dies berticksichtigt bzw.
nach der zuvor gezeigten Vorgangsweise vorgegangen.

Abbildung 2.4 zeigt den berechneten Anteil der Motorreibung am gesamten Kraft-
stoffverbrauch an einem 4-Zylinder Dieselmotor. Erkennbar ist, dass der Anteil des
Verbrauchs bedingt durch Motorreibung speziell in Bereichen niedriger Lasten (oft
zyklusrelevant) von entscheidender Grofe ist. Mit steigender Motorlast nimmt dieser
Anteil jedoch aufgrund des steigenden mechanischen Wirkungsgrades entscheidend ab.
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Abbildung 2.4: Verbrauchsanteil der Motorreibung — 4-Zylinder Pkw-Dieselmotor

Abbildung 2.5 zeigt ein Reibungspotenzialkennfeld kombiniert mit Langsdynamik-
zusammenhéngen fiir diesen 4-Zylinder Dieselmotor. Als Fahrzeug wurde hierbei ein
Mittelklasse Pkw der Schwungmassenklasse 1700 kg zugrunde gelegt.

In dieser Darstellung sind samtliche Langsdynamikzusammenhénge in Kombination
mit dem Kraftstoffverbrauchsanteil bedingt durch Motorreibung dargestellt.

An dieser Stelle soll festgehalten werden, dass es sich hierbei um stationére Betrach-
tungen handelt, die jeweils einer Konstantfahrt des Fahrzeuges entsprechen. Vergleicht
man jedoch diese stationdren Darstellungen mit den im folgenden Kapitel dargestellten
Betrachtungen in Fahrzyklen, so wird ersichtlich dass das stationdre Zykluspotenzial
im betriebswarmen NEDC-Fahrzyklus bei einem ungefahren Zyklusschwerpunkt von
1500 min~! und einem effektiven Mitteldruck von 2 bar relativ gut mit dem stationéren
korreliert.
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Mittelklasse Pkw - 2 Liter Dieselmotor
Nantriepsstrang = 0-97 = konst. — ebene Fahrbahn
Fahrzeugmasse = 1620 kg — SMK 1700 kg
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Abbildung 2.5: Verbrauchsanteil durch Motorreibung — stationédre Léngsdynamikbetrach-
tung — Mittelklasse Fahrzeug SMK 1700 kg — 4-Zylinder Pkw Dieselmotor

Im stationdren Fall wiirde sich demnach fiir diesen Fahrzyklus ein Verbrauchspo-
tenzial durch vollstandige Motorreibungselimination von &~ 21 % ergeben. Im Falle der
Zugrundelegung des Fahrzyklus wiirde dies in einer Kraftstoffverbrauchsreduktion von
~ 19 % resultieren (sieche Kapitel 2.1.2). An dieser Stelle soll noch einmal darauf hinge-
wiesen werden, dass sdmtliche Betrachtungen fiir einen betriebswarmen Motor gelten.
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2.1.2 Einfluss der Reibung in verschiedenen Fahrzyklen

Dieses Kapitel zeigt eine Berechnungsmethodik zur Berechnung der Kraftstoffverbrauch-
seinsparungspotenziale durch Motorreibungsreduktion in verschiedenen Fahrzyklen. Im
Folgenden sollen die Grundlagen dazu bzw. die durchgefiihrte Methodik diskutiert wer-
den. Die den Berechnungen zugrunde gelegte Methodik ist in Abbildung 2.6 dargestellt.

Die Grundlage fiir diese Simulationsrechnungen bildet ein am Motorpriifstand gemes-
senes Motorkennfeld des zu untersuchenden Versuchstragers. Wichtige Grofen dieses
Motorkennfeldes werden von Reibmitteldruck und Kraftstoffverbrauch (jeweils Basis-
motor) gebildet. Um verschiedene Absenkungsszenarien der Motorreibung und deren
Auswirkungen auf den Kraftstoffverbrauch berechnen zu kénnen wird die in Kapitel
2.1.1 gezeigte Berechnungsmethodik zugrunde gelegt. Darin ist auch die Verdnderung
des indizierten Wirkungsgrades durch die Verringerung der Reibleistung enthalten. Im
konkreten Fall wird das Kennfeld dabei in Lastschnitte unterteilt, wobei fiir jeden dieser
Lastschnitte eine Bildung eines 7-Polynoms erfolgt.

Auf diesem Weg werden aus dem gemessenen (Basis)-Stationdrkennfeld neue Ver-
brauchskennfelder generiert, welche die Verbrauchsveranderung durch Reibungsreduk-
tion beriicksichtigten. Diese neuen Kennfelder bilden in Kombination mit Fahrzeug und
Fahrzyklusdaten die Basis fiir die folgenden Langsdynamik- und Interpolationsrech-
nungen. Mittels der Langsdynamikrechnungen ist es méglich die Lastanforderung des
Motors durch die Fahrwiderstédnde im jeweiligen Fahrzyklus vorzugeben. Diese Berech-
nungen erfolgten mittels des am Institut fiir Verbrennungskraftmaschinen und Ther-
modynamik entwickelten Programms PHEM [18]|. Mittels dieses Programms ist nicht
nur moglich die Langsdynamikberechnungen durchzufiithren, sondern vielmehr auch be-
liebige Grofsen aus dem Stationdrkennfeld zeitlich iiber dem vorgegebenen Fahrzyklus
aufzulosen. Konkret geschieht dies {iber einen, im Programm implementierten, Inter-
polationsalgorithmus.

Als Ergebnis dieser Berechnungen resultieren verschiedene Kraftstoffverbrauche im
Fahrzyklus auf Basis der vorgegebenen Motorkennfelder.

Diese Ergebnisse bilden beispielsweise die Grundlage fiir weitere Untersuchungen wie
z.B.: Potenzialabschétzungen, experimentelle Plausibilisierungsgrundlagen usw. und
bilden eine wesentliche Grundlage dieser Arbeit .

Der in Abbildung 2.6 strichliert eingezeichnete Bereich stellt ein beispielhaftes theore-
tisches Anwendungsszenario welches im Zuge der Arbeit noch praktischen Einzug findet
dar. Konkretes Anwendungsziel besteht hierbei in der Plausibiliserung der gemessenen
Reibungsverdnderung durch eine konstruktive Verdnderung an einem Verbrennungs-
motor.

Da die Messung der Motorreibung aufgrund der hohen Genauigkeitsanforderungen
eine groke Herausforderung hinsichtlich der Messgenauigkeit darstellt, soll die gemes-
sene Reibungsverdnderung iiber diese Methodik plausibilisiert werden.

Grundlage dafiir bildet der auf Basis eines Basiskennfeldes berechnete Zusammen-
hang der Reibungsénderung iiber der Kraftstoffverbrauchsinderung in einem Fahrzy-
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Abbildung 2.6: Methodik zur Potenzialberechnung durch Motorreibungsabsenkung in Fahr-

zyklen

klus. Des Weiteren wird fiir den Versuchstrager ein Reibkennfeld sowie der Fahrzyklus
unter Zugrundelegung einer konstruktiven Verdnderung experimentell am Motorpriif-
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stand ermittelt. Die Plausibilisierung erfolgt nun iiber das in der Mitte des strichlierten
Bereichs in Abbildung 2.6 dargestellten Diagramms. Représentativ fiir die Reibungs-
veranderung wird, die durch die konstruktive Veranderung bedingte, Veranderung des
Reibmitteldrucks im Zyklusschwerpunkt angesehen. Diese wird mit der real gemessenen
Verbrauchsénderung im Fahrzyklus zu einem Schnittpunkt verbunden.

Die Reibungsmessung nach der Indiziermethode kann als korrekt angesehen wer-
den, wenn der theoretisch berechnete Verbrauchsvorteil durch Reibungsverdnderung
mit dem real im Fahrzyklus gemessenen korreliert. Die gemessene Reibungsveridnde-
rung wurde demzufolge in korrekter Grofe in der Kraftstoffverbrauchsianderung wie-
dergefunden.

An dieser Stelle soll festgehalten werden, dass es von hoher Bedeutung ist, bei den
Zyklusmessungen reproduzierbare Bedingungen hinsichtlich Motorbetriebsverhalten zu
schaffen. Wesentliche Ungenauigkeiten konnen hierbei z.B.: durch Verdnderungen der
Medientemperaturen oder Verdnderungen des thermodynamischen Betriebsverhaltens
(z.B.: Veranderung Druckdifferenz iiber Dieselpartikelfilter, usw.) resultieren. Auf diese
Themen wird im Zuge dieser Arbeit noch genauer eingegangen.

Eine wichtige Information wird von der Tatsache gebildet, dass in den vorliegen-
den Berechnungen kein Aufwéirmverhalten modelliert wurde. Demzufolge wurden alle
Fahrzyklen fiir einen betriebswarmen Motor berechnet, da auch das jeweilige Stationér-
kennfeld am Motorpriifstand betriebswarm vermessen wurde. Natiirlich sind Berech-
nungen dieser Art mit Vereinfachungen verbunden. Zum Beispiel kénnen thermische
Tragheitseffekte aufgrund der zeitbasierten Interpolation aus einem Stationdrkennfeld
nicht wiedergegeben werden. Die Modellierung dieser Effekte wiirde den Komplexitéts-
grad massiv erh6hen und wurde in dieser Arbeit nicht durchfithrt. Vielmehr sollen diese
Berechnungen zur Kontrolle verwendet werden bzw. als Hilfswerkzeuge bei der Plausi-
bilisierung der durchgefiihrten experimentellen Aufgabestellungen dienen. Fiir die im
Folgenden durchgefiihrten Aufgaben sind diese Berechnungen auf jeden Fall zuléssig.

w
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Abbildung 2.7: Grenzverbrauchseinsparungspotenziale durch vollstandige Motorreibungs-

elimination fiir verschiedene Fahrzyklen fiir einen Otto- und Dieselmotor
— betriebswarm
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2.1 Potenzialbetrachtungen

In Abbildung 2.7 sind die berechneten Einsparungs- bzw. Grenzpotenziale durch
vollstdndige Reduktion bzw. Elimination der Motorreibung in verschiedenen Fahrzy-
klen (betriebswarm) dargestellt. Seitens der Fahrzeugkonfiguration wurde dem Die-
selmotor ein Mittelklasse Pkw der Schwungmassenklasse 1700 kg und dem Ottomotor
ein Fahrzeug der Kompaktklasse der Schwungmassenklasse 1360 kg zugrunde gelegt.
Die Darstellung zeigt jeweils die Grenzpotenziale eines modernen Diesel- und Otto-
motors. Erkennbar sind dabei etwas geringere Potenziale des Ottomotors im Vergleich
zum Dieselmotor in den verschiedenen Zyklen. Dies wird durch den geringeren Anteil
des Kraftstoffverbrauchsanteils durch Motorreibung des betrachteten Ottomotors im
Vergleich zum Dieselmotor erklart.

Eine grundsatzliche Erkenntnis in dieser Darstellung liegt in der Tatsache, dass je
niedriglastiger das jeweilige Fahrprofil wird, desto grofser wird das Grenzpotenzial durch
vollstandige Motorreibungsreduktion. Die jeweiligen durchschnittlichen Motorbetriebs-

punkte der verschiedenen Fahrzyklen, sowie deren Geschwindigkeitsverléaufe sind in den
Abbildungen 2.8 und 2.9 dargestellt.
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Abbildung 2.8: Mittlere Lastpunkte fiir verschiedene Fahrzyklen — Otto- und Dieselmotor

Die grofiten Kraftstoffverbrauchspotenziale durch Motorreibungsreduktion koénnen,
aufgrund der niedrigen Lastkollektive demnach im japanischen und européischen Fahr-
zyklus erreicht werden. Entgegengesetzt dazu ergeben sich die niedrigsten Potenziale
beim amerikanischen US06-Fahrzyklus, welcher durch Motorbetriebspunkte bei deut-
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Abbildung 2.9: Geschwindigkeitsverlédufe fiir verschiedene Fahrzyklen — Otto- und Diesel-
motor

lich hoheren Lasten charakterisiert wird. Durch die dargestellten Grenzpotenzialbe-
trachtungen soll gezeigt werden, dass die Verbrauchspotenziale durch Motorreibungs-

reduktion mafgeblich vom Fahrzyklus bzw. den jeweiligen Betriebspunkten im Motor-
kennfeld abhéangen.
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2.1 Potenzialbetrachtungen

Das Grenzpotenzial der Reibungsabsenkung stellt die vollstdndige Elimination der
Motorreibung dar und ist in der Praxis natiirlich nicht erreichbar. Vielmehr werden hier
deutlich geringere Reduktionspotenziale der Motorreibung erreicht. Aus diesem Grund
ist in Abbildung 2.10 die Absenkung des Kraftstoffverbrauchs tiber der Reibungsreduk-
tion fiir den Mittelklasse mit 4-Zylinder Dieselmotor dargestellt.
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Abbildung 2.10: Einsparungspotenziale durch Reibungsreduktion in verschiedenen Fahrzy-
klen fiir einen 4-Zylinder Dieselmotor — Fahrzeug SMK = 1700 kg
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2 Einfluss der Reibleistung und Methoden zu deren Bestimmung

2.1.3 Komponentenbetrachtungen

Im Folgenden sollen die zuvor vorgestellten Potenzialberechnungen an Vollmotoren
(bzw. Fahrzeugkonfigurationen) beziiglich deren Kraftstoffverbrauchsreduktionen, be-
dingt durch Motorreibungsreduktion, auf die verschiedenen mechanischen Motorkom-
ponenten ausgeweitet werden. Um diese Berechnungen durchfiihren zu kénnen, wurde
eine Langsdynamiksimulation mit befeuerten Reibungsmessungen und Messungen aus
Strip-Down Reibungsuntersuchungen kombiniert. Alle dafiir notwendigen Messdaten
wurden im Zuge der Arbeit ermittelt.

Reibungsaufteilung nach Komponenten — Drehzahl 1750 min

g 12} S |
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> 1.0 7 Ol- & Vakuumpumpe
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Abbildung 2.11: Reibungsaufteilung 4-Zylinder Dieselmotor bei einer Drehzahl von
1750 min~—*

Samtliche Reibungsniveaus von Komponenten, welche keine Lastabhingigkeit auf-
zeigen (z.B.: Wasserpumpe, Ventiltrieb, usw. ) wurden aus Strip-Down Messungen her-
angezogen. Das Reibungsniveau der Common-Rail Hochdruckpumpe wurde aus FEin-
spritzmenge, Raildruck und Pumpenwirkungsgrad berechnet. Danach wurden séamtliche
Komponenten von der befeuerten Messung subtrahiert, bis schlussendlich der Kurbel-
trieb resultierte. Diese Methodik erlaubt eine vereinfachte Ermittlung der Reibungs-
niveaus verschiedener Motorkomponenten im befeuerten Betrieb. Die im Folgenden
dargestellten Komponentenbetrachtungen basieren auf folgenden Vereinfachungen:

e Wirkungsgrad der Common-Rail Hochdruckpumpe 50 %

e Reibungsniveau der Olpumpe wurde aus Strip-Down Messung iibernommen -
keine Beriicksichtigung des aktuellen Betriebspunktes der Olpumpe im befeuerten
Betrieb moglich

In Abbildung 2.11 ist die Reibungsaufteilung nach Komponenten am Beispiel eines
Lastschnitts bei 1750 min~! dargestellt.
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2.1 Potenzialbetrachtungen

Abbildung 2.12 zeigt die verschiedenen Motorkomponenten beziiglich deren Ver-
brauchsanteilen durch Motorreibung im NEDC-Fahrzyklus fiir einen 4-Zylinder Diesel-
motor (betriebswarm). Die obere der beiden Darstellungen zeigt jeweils den prozentua-
len Anteil der Komponenten am Gesamtverbrauch, wo hingegen die untere Darstellung
die absoluten Komponentenverbrauche durch die Reibung zeigt.

0 Verbrauch durch Motorreibung verschiedener Komponenten — NEDC (betriebswarm)

Verbrauchsanteil am
Gesamtverbrauch in %

Verbrauchsanteil am
Gesamtverbrauch in Liter/100 km

Wasserpumpe O- & .
& Riementrieb Vakuumpumpe Hochdruckpumpe Kurbeltrieb
Ventiltrieb Ausgleichswellen elektr. Energie

Abbildung 2.12: Reibungsaufteilung Mittelklasse Diesel Pkw (SMK = 1700 kg) im NEDC-
Fahrzyklus

Erkennbar ist, dass die groften Reibungsanteile im NEDC-Fahrzyklus vom Kurbel-
trieb, bestehend aus Kolben, Kolbenringen, Pleuellager und Kurbelwellenhauptlager,
erzeugt werden. Demnach ist bei diesen Komponenten auch das grofite Kraftstoffver-
brauchseinsparungspotenzial vorhanden.

Relativ geringe Potenziale zeigen beispielsweise die Ausgleichswellen des Versuchstra-
gers, die Common-Rail Hochdruckpumpe sowie der Ventiltrieb. Diese Tatsachen liegen
in der Walzlagerung der Ausgleichswellen bzw. der, aufgrund der niedrigen Lastpunkte
benétigten, geringen Raildriicke und Einspritzmengen im NEDC-Fahrzyklus begriin-
det.

Wesentliche Optimierungspotenziale zeigen bei dem dargestellten Versuchstriger auch
die Nebenaggregate Wasserpumpe und Olpumpe, welche iiber keinerlei bedarfsgerech-
ter Regelungen verfiigen.
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2 Einfluss der Reibleistung und Methoden zu deren Bestimmung

Abbildung 2.13 zeigt ebenfalls die idente Darstellungsform der Reibungsaufteilung
am Gesamtverbrauch, jedoch um mehrere verschiedene betriebswarme Fahrzyklen er-
weitert.

Verbrauch durch Motorreibung verschiedener Komponenten
verschiedene Fahrzyklen (betriebswarm)
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Abbildung 2.13: Reibungsaufteilung Mittelklasse Diesel Pkw (SMK = 1700 kg) in verschie-
denen Fahrzyklen

Beispielsweise ist erkennbar, dass bei tendenziell hoherlastigen Fahrzyklen wie z.B.
dem US06-Fahrzyklus die Hochdruckpumpe einen groferen Anteil annimmt Dies liegt
in der Tatsache begriindet, dass dieser Zyklus bei hoheren Lasten (d.h. auch hohe-
ren Einspritzmengen und Raildriicken = hohere Leistungsaufnahme der Common-Rail
Hochdruckpumpe) absolviert wird.

Uber zyklusrelevante Einsparungspotenziale beziiglich CO,-Emissionen bzw. Umre-
chungen von Reibleistungsdifferenzen in Kraftstoffverbrauchsinderungen wird auch in
[12] berichtet.

Darstellungen dieser Art haben fiir den Ingenieur den wesentlichen Vorteil, Einspa-
rungspotenziale bei der Reibungsoptimierung verschiedener Komponenten abschétzen
zu konnen bzw. entscheiden zu konnen, welche Komponenten eines Verbrennungsmotors
Schwerpunktthemen fiir Reibleistungsoptimierungen bieten.
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2.2 Methoden zur Bestimmung der Reibleistung

Zur messtechnischen Ermittlung der Reibleistung von Verbrennungsmotoren sind ver-
schiedene Methoden bekannt. Im Folgenden werden Verfahren beschrieben, deren An-
wendung zum Teil auch in dieser Arbeit Einzug fand. Diese Verfahren stellen zugleich
auch die in der Industrie oftmals angewandten dar. Aus Griinden der Vollstandigkeit
soll an diesem Punkt festgehalten werden, dass noch weitere Verfahren zu experimen-
tellen Ermittlung der Reibleistung existieren [15], diesen jedoch oftmals nur geringe
praktische Bedeutung zukommt.

Die genaue Ermittlung der Reibungsverluste von Verbrennungskraftmaschinen ist
mit erheblichem Aufwand verbunden [6]. Sehr wichtig dabei ist eine exakte Durchfiih-
rung der Versuche [30].

2.2.1 Indiziermethode

Bei dieser Methode werden die Zylinderdruckverldufe mittels einer Zylinderdruckin-
dizierung bestimmt. Die Integration des Zylinderdrucks iiber dem Volumen liefert in
Kombination mit dem Hubvolumen den indizierten Mitteldruck (sieche Formel 2.3).

f pdV
i = 2.3
p 0 (2.3)
Der effektive Mitteldruck ergibt sich durch Messung des effektiven Drehmoments.
Der Reibmitteldruck wird aus der Differenz aus indiziertem und effektivem Mittel-
druck ermittelt. Im Falle eines 4-Taktmotors kann der effektive Mitteldruck aus dem

gemessenen effektiven Drehmoment entsprechend Formel 2.4 berechnet werden.

_Am - M,
Pe = Vi

Die Hauptschwierigkeit in der Reibleistungsmessung liegt in der Differenzbildung aus
indiziertem und effektivem Mitteldruck bzw. der Differenzbildung zweier, in der Regel
in &hnlicher Grofenordnung auftretenden, Messgrofen (siehe Abbildung 2.14) [17].

Geringe Fehler in der messtechnischen Ermittlung der beiden Grofsen konnen dem-
nach erhebliche Auswirkungen auf die gesuchte Differenzgrofse, den Reibmitteldruck,
haben. Aus diesem Grund ist eine sehr genaue Messung wichtig [15].

Ein wesentlicher Vorteil des Indizierverfahrens liegt in der Ermittlung der Reibungs-
verluste im realen Motorbetrieb. Demzufolge werden sémtliche reibungsrelevante Ein-
flussgrofen (thermische Ausdehnung des Kolbens, Zylinderverziige, usw.) im Zuge der
Messung korrekt abgebildet.

Die Anwendung des Indizierverfahrens bringt jedoch hohe Anforderungen an die
Messgenauigkeit mit sich.

Speziell die Bestimmung der inneren Arbeit ist mit hohem Aufwand verbunden [28].

(2.4)
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P,=Pj-Pe

Ermittlung indizierter Mitteldruck ( p;) Ermittlung effektiver Mitteldruck ( p, )

O
Messtechnik: Drehmomentmessung

Messtechnik: Zylinderdruckindizierung
(links: Drehwinkelgeber / rechts: Zylinderdrucksensor)

Abbildung 2.14: Reibungsbestimmung nach der Indiziermethode

Insbesondere die Zylinderdruckindizierung muss hierbei sehr genau durchgefiihrt wer-
den. Diese Tatsache wurde bereits in friithen Veroffentlichungen zum Themengebeit der
experimentellen Reibleistungsermittlung von Verbrennungsmotoren erkannt [33].

Des Weiteren ist es bei dieser Methode wichtig, dass die Zylinderdruckindizierung
an allen Zylindern (Vollindizierung) durchgefithrt wird. Die ermittelte Reibung stellt
einen Summenwert dar, wodurch eine differenzierte Komponentenbetrachtung oftmals
schwierig wird.

Eine wichtige Tatsache ist, dass die Indiziermethode das einzige Verfahren darstellt,
mit welchem Reibungsverluste einer Verbrennungskraftmaschine unter realen Motor-
bedingungen erfasst werden kénnen.

2.2.2 Floating-Liner Verfahren

Das Floating-Liner Verfahren (siche Abbildung 2.15) ermdglicht die direkte Messung
der Reibkrafte am Kolben-Liner Kontakt. Dieses Verfahren ist jedoch aufgrund sei-
ner konstruktiven Komplexitdt oftmals auf 1-Zylinder Aggregate beschrankt. Um die
Reibkraft direkt iiber Kraftmesssensoren messen zu kénnen, ist die Zylinderlaufbuch-
se schwimmend gelagert. Mittels dieses Aufbaus ist es moglich die Reibkraft direkt,
aufgelost iiber ° KW zu messen [24, 16].

Demzufolge ist die direkte Bestimmung der Reibkraft der Kolben-Zylinder Paarung
durch Anwendung dieses Verfahrens moglich [7].

Eine wesentliche Einschrénkung dieses Verfahrens, sind die im Vergleich zur Realitét
ungleichen Zylinderverziige. Diese weichen aufgrund des 1-Zylinderaufbaus bzw. der
schwimmend gelagerten Buchse, sowie anderer thermischer Kiihlungsrandbedingungen
von jenen des Vollmotors ab [24].
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Abbildung 2.15: Reibungsbestimmung nach der Floating-Liner Methode [24]

2.2.3 Schleppmessung

Im Vergleich zur Indiziermethode liegt der grundsétzliche Unterschied der Schleppmes-
sung im unbefeuerten Zustand des Verbrennungsmotors. Bei diesem Verfahren wird
der Motor von einer externen Maschine angetrieben und dabei das Schleppmoment
gemessen. Betriebsmedien, wie Kiihlmittel und Ol, werden in der Regel mittels Kondi-
tionieranlagen konditioniert und entsprechende Messungen bei verschiedenen Tempe-
raturniveaus durchgefiihrt.

Ein grofer Vorteil dieser Methode liegt in der moglichen Durchfiihrung eines Strip-
Down Versuchs, wobei schrittweise verschiedene Motorkomponenten entfernt werden.
Aus der Differenz der jeweiligen Schritte kann auf die Reibung entsprechender Kompo-
nenten riickgeschlossen werden.

Ein wesentlicher Nachteil dieser Methode liegt in den nicht korrekt realen Betriebs-
bedingungen des Motors. Somit kann z.B. der Einfluss des sich mit steigender Last
andernden Zylinderdruckes mit diesem Verfahren nicht wiedergegeben werden.

Eine spezielle Form der Schleppmessung wird vom Verfahren der fremdaufgeladenen
Schleppmessung gebildet. Hierbei erfolgt die Anhebung der Zylinderspitzendriicke im
Zylinder durch den Einsatz einer externen Aufladung der Ansaugluft [2].

Bereits frithe Veroffentlichungen berichten iiber externe Druckbeaufschlagungen des
Kolbens im Schleppbetrieb [33].

Auf diesem Weg wird zwar ein, im Vergleich zum konventionellen Schleppbetrieb, er-
hohter Zylinderspitzendruck abgebildet, jedoch entspricht die Form des Druckverlaufes
und damit die normalkraftbedingte Belastungssituation des Kolbens nicht der real, be-
feuerten, Situation. Eine weitere und wesentliche Einschrénkung stellen die inkorrekten
thermischen Randbedingungen dar.
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2 Einfluss der Reibleistung und Methoden zu deren Bestimmung

2.3 Methodik zur Bestimmung befeuerter
Reibkennfelder

Aufgrund der hohen Genauigkeitsanforderungen bei Reibungsmessungen im befeuerten
Betrieb wurde im Zuge dieser Dissertation eine Methodik (siehe Abbildung 2.16) zur
Bestimmung befeuerter Reibkennfelder ermittelt.

Als vorteilhaft stellte sich, speziell im Zuge von mechanischen Variantenvergleichen,
heraus, den Verbrennungsmotor elektrisch fremdzuversorgen und die fiir den Motorbe-
trieb benétigte elektrische Energie gegebenenfalls nachtréaglich aufzurechnen. Ein we-
sentlicher Vorteil dieser elektrischen Entkoppelung liegt darin, dass die Motorreibung
nicht durch den aktuellen Ladezustand der Batterie (iiber Generatorleistung) beein-
flusst wird.

Motor elektrisch
fremdversorgt
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Variantenvergleichen)

OT-Bestimmung

OT-Bestimmung Kennfeldvermessung | Nachtréglich mit
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Plausibilitatsaberprifungen

Abbildung 2.16: Methodik zur Bestimmung befeuerter Reibkennfelder

Um Reibleistungsmessungen moglichst genau durchfithren zu kénnen ist eine mog-
lichst exakte Zuordnung des oberen Totpunkts zum Kurbelwinkel sehr wichtig. Aus
diesem Grund wurde bei dieser Zuordnung das genaueste bzw. auch aufwéndigste Ver-
fahren mittels der kapazitiven OT-Sonde durchgefiihrt. Bei diesem Verfahren wird der
kapazitive OT-Sensor in der Injektorbohrung anstelle des Injektors platziert. Die Be-
stimmung des oberen Totpunkts erfolgte dabei im Schleppbetrieb bei mittlerer Drehzahl
der Motoren.
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Die Einbausituation der kapazitiven OT-Sonde ist in der folgenden Abbildung 2.17
dargestellt.

Min. Abstand |
1.5mmim ————*

Ladungswechsel-OT

gfij " X

Abbildung 2.17: OT-Bestimmung mittels der kapazitiven OT-Sonde — Bilder links und Mit-
te: Einbau mit Injektoradapter— Bild rechts: Einbausituation — Schnittdar-
stellung [4]

Der Sensor und Kolbenboden bilden dabei einen Kondensator, dessen Kapazitat sich
linear mit dem Abstand von Sensorkopf zum Kolbenboden verédndert. Auf Basis dieser
Kapazitatsanderung wird der obere Totpunkt bestimmt [35].

Um den Fehler dieser Einflussgrofe moglichst gering zu halten (siehe Kapitel 3.1)
wurde die OT-Zuordnung bei allen experimentellen Untersuchungen mittels der ka-
pazitiven OT-Sonde (AVL 428) sowohl am Beginn als auch am Ende der Messungen
durchfiihrt bzw. iberpriift.

Drehzahl = 2000 min-1

1.25
o Ladungswechsel - OT
2% 1.00f
3 S Kompressions - OT
r 2 075F
o
S5 os50f
% S 0.25
og 029
5=
25 0.00
3
ze

-0.25 L L 1

-180 0 180 360 540

Kurbelwinkel in °KW

Abbildung 2.18: Signalverlauf der kapazitiven OT-Sonde

Abbildung 2.18 zeigt einen typischen, im Zuge der kapazitiven OT-Einpassung an

21



2 Einfluss der Reibleistung und Methoden zu deren Bestimmung

einem 4-Zylinder Dieselmotor ermittelten, Verlauf des Sondensignals. Ersichtlich sind
sowohl Signalamplituden im Kompressions- und Ladungswechsel-OT.

Aufgrund des Spiels in den Gleitlagern und des geringeren Zylinderdrucks beim La-
dungswechsel ist das Signal im Ladungswechsel OT hoher [25].

Durch die Ventilbewegung im Bereich des Ladungswechsel-OT erfolgt eine Beein-
flussung des OT-Sensorsignals. Aus diesem Grund wird fiir die Berechnung des obe-
ren Totpunkts in der Indiziersoftware (AVL Indicom) das Signal des Kompressions-
OT herangezogen. Durch die eindeutige Ventilstellung der Ein- und Auslassventile bei
Kompressions-OT ist die Bestimmung des oberen Totpunkts mit hochster Genauigkeit
moglich [4].

Eine weitere, im Zuge dieser Arbeit angewandte, Methode zur OT-Einpassung stellt
die Einpassung iiber den thermodynamischen Verlustwinkel dar. Die Anwendung die-
ses Verfahrens der OT-Zuordnung setzt jedoch die Kenntnis dieser Grofe voraus. Auf-
grund der Wandwarmeverluste im realen Motorbetrieb liegt das Druckmaximum einer
Schleppkurve nicht exakt im oberen Totpunkt sondern geringfiigig frither. Diese Dif-
ferenzwinkelgrofe wird als thermodynamischer Verlustwinkel bezeichnet (Abbildung
2.19).

48 - -
Thermodynamischer Verlustwinkel Thermodynamischer Verlustwinkel
f—

« 42 R <
3
- 36 .
X
o 30 it ——
2 24 ~ PR :
-E 9 P 7 ! \\
= %
=, 12 ——— Zylinderdruck '
N ¢ — —Kolbenweg E

0 . Y

-45 0 45

Kurbelwinkel in °KW oberer Totpunkt

Abbildung 2.19: Thermodynamischer Verlustwinkel

Der Verlauf des thermodynamischen Verlustwinkels ist exemplarisch fiir verschiede-
ne, im Zuge der Arbeit untersuchte, Diesel- und Ottomotoren in den Abbildungen 2.20
und 2.21 dargestellt. Bei allen Motoren erfolgte zuvor eine OT-Einstellung mittels der
kapazitiven OT-Sonde. Erkennbar ist bei allen Motoren eine Abnahme des thermo-
dynamischen Verlustwinkels sowohl mit der Motordrehzahl, als auch mit steigendem
Volumen /Oberflachenverhéltnis.

Aufgrund der Beeinflussung diverser thermischer Randbedingungen wurde der ther-
modynamische Verlustwinkel fiir schnelle Plausibilisierungen verwendet. Fin wesentli-
cher Vorteil dieser Vorgehensweise liegt in der schnellen und einfachen Uberpriifung.
Angemerkt werden soll hierbei jedoch, dass dieses Verfahren die Zuordnung des oberen
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Abbildung 2.20: Thermodynamischer Verlustwinkel fiir verschiedene Dieselmotoren

thermodynamischer Verlustwinkel — Ottomotoren

3z 15
< 1 1 1 1
£ : : : :
Y s S S . —
P | | 3 3
S5 11 AU I
>9 & ‘ | | |
58 ol N~
5= 09— NS < T
EE D\>—> oo
g 07 e T N
= | | ‘>’
g 05 e A ‘ """"""""""""""""""""
rqE') 0.3 j j j j j

500 1500 2500 3500 4500 5500 6500

Drehzahl in min-!

= {>=—— Motor 4: V, =0.5dm3, e = 10
(VIO)yr = 14.3 | (VIO)or = 4

—— <—- Motor 5: V, =0.35dm3, £ = 10.5

(VIO)yr = 12.7 | (VIO)o7 = 3.4

(V/O) 1 = Verhéltnis Volumen / Oberfléche in UT
(V/O)or = Verhéltnis Volumen / Oberfléche in OT

Abbildung 2.21: Thermodynamischer Verlustwinkel fiir verschiedene Ottomotoren

Totpunkts mittels kapazitiver OT-Sonde nicht ersetzte, sondern lediglich zu Kontroll-
zwecken diente.

Zur Sicherstellung der Messgenauigkeit wurden am Beginn der Messungen Referenz-
punkte definiert, die im Zuge der Messungen vermehrt gemessen wurden. Dadurch
wurde eine moglichst hohe Reproduzierbarkeitsgenauigkeit bzw. schnelle Erkennung
von Messfehlern sichergestellt.
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2 Einfluss der Reibleistung und Methoden zu deren Bestimmung

Abbildung 2.22: Kalibriereinrichtung zur Kalibrierung der Zylinderdrucksensoren

Von groker Bedeutung bei Reibleistungsmessungen ist die genaue und laufende Ka-
librierung der Zylinderdrucksensoren. Diese wurde laufend mittels einer eigenen Kali-
briervorrichtung (Abbildung 2.22) durchgefiihrt
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Abbildung 2.23: Signalfluss Priifstand — Reibungsmessungen

Abbildung 2.23 zeigt den Signalfluss am Priifstand bei den im Zuge der Arbeit durch-
gefithrten Reibungsmessungen. Erkennbar ist, dass die Messung des effektiven Dreh-
moments iiber einen Drehmomentmessflansch durchgefiihrt wurde. Dabei wurde das
effektive Drehmoment mit einer Abtastrate von 0.1 °KW aufgezeichnet und als Ana-
logsignal in das Indiziersystem iibertragen. Des Weiteren wurde an jedem untersuchten
Versuchstrager eine Vollindizierung durchgefiihrt, welche die zweite Eingangsgrdfse zur
Reibmitteldruckbestimmung bildet.

Eine sehr wichtige Tatsache ist, dass beide, fiir die Reibmitteldruckbestimmung re-
levanten, Grofen (indizierter & effektiver Mitteldruck) zeitgleich im Indiziersystem
verarbeitet werden (= zyklische Reibmitteldruckberechnung in Indicom).
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Abbildung 2.24: Zyklische Reibmitteldruckbestimmung

Dieser Signalfluss ist in Abbildung 2.24 dargestellt. Erkennbar ist, dass sowohl der
indizierte als auch der effektive Mitteldruck zeitgleich und zyklisch verarbeitet werden.
Uber deren Differenzbildung wird der Verlauf eines zyklischen Reibmitteldrucks be-
rechnet. Als Ausgabegrofe des Reibmitteldrucks wurde dessen zyklischer Verlauf iiber
eine Messzeit von 25 Sekunden gemittelt.
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2.3.1 Einfluss der OT-Einstellung an verschiedenen Zylindern

Im Zuge der in Kapitel 5 durchgefiihrten experimentellen Reibungsuntersuchungen an
einem NFZ-Motor wurde der Einfluss der OT-Bestimmung mit der kapazitiven OT-
Sonde an verschiedenen Zylindern untersucht. Zu diesem Zweck wurde bei dem Rei-
hensechszylindermotor jeweils eine OT-Bestimmung am vorderen (=Zylinder 1) und
einem hinteren Zylinder (= Zylinder 5) durchgefiihrt.

Die OT-Bestimmung erfolgte bei betriebswarmem Motor und einer mittleren Dreh-
zahl von 1200 min~! im Schleppbetrieb. Die Ergebnisse der Untersuchung sind in Ab-
bildung 2.25 dargestellt.
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Abbildung 2.25: Kapazitive OT-Bestimmung an verschiedenen Zylindern — NFZ-Motor
Demzufolge konnte kein Einfluss der Kurbelwellenverformung auf die Lage des oberen
Totpunkts beim Schleppen des Motors zwischen den beiden Zylindern festgestellt wer-

den. Bei Betrachtung der Spannungssignale der beiden OT-Sonden ist der natiirliche
120 °KW Versatz der beiden betrachteten Zylinder erkennbar.
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3 Fehlerbetrachtung am Beispiel
der Indiziermethode

In diesem Kapitel sollen wesentliche Fehler bei Reibungleistungsmessungen nach der In-
diziermethode dargestellt bzw. deren Auswirkungen exemplarisch quantifiziert werden.
Diese Fehlerbetrachtungen wurden anhand eines Lastschnitts bei einer zyklusrelevanten
Drehzahl von 1500 min~! an einem 4-Zylinder Pkw-Dieselmotors durchgefiihrt.

3.1 Zuordnung des oberen Totpunkts

Eine exakte Zuordnung des oberen Totpunkts zum Kurbelwinkel ist fiir die Erzielung
einer hohen Messgenauigkeit bei Indiziermessungen sehr wichtig. Eine zu frithe OT-
Lage, was eine Rechtsverschiebung des Zylinderdruckverlaufs bedeutet, bewirkt beim
aufwarts gehenden Kolben einen zu niedrigen und beim abwértsgehenden Kolben einen
zu hohen Druck. Bei zuriickversetzter OT-Lage kehren sich diese Verhéltnisse um [25].

Drehzahl = 1500 min-" = konst.
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Abbildung 3.1: Fehler in der Zuordnung des oberen Totpunkts — Auswirkung auf den indi-
zierten Mitteldruck

Eine Abweichung der OT-Lage fithrt aufgrund der zeitlichen Verschiebung des Volu-
menverlaufs zum Druckverlauf zu einer Anderung des indizierten Mitteldrucks. Diese
ist in Abbildung 3.1 fiir eine Drehzahl von 1500 min~—! dargestellt.

Erkennbar ist eine tendenzielle Abnahme des Fehlers im indizierten Mitteldruck
durch eine falsche OT-Lage mit der Last des 4-Zylinder Dieselmotors.
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Der Zusammenhang des Fehlers im indizierten Mitteldruck und dem resultierenden
Fehler im Reibmitteldruck, verursacht durch einen Zuordnungsfehler im oberen Tot-
punkt, ist in Abbildung 3.2 fiir zwei Lastpunkte bei einer Drehzahl von 1500 min—*
dargestellt. Wie bereits in Abbildung 3.1 gezeigt, ist eine tendenzielle Abnahme des
Fehlers im indizierten Mitteldrucks mit steigender Last, sowie eine tendenzielle Zunah-
me des Fehlers im Reibmitteldruck erkennbar.
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Abbildung 3.2: OT-Fehler — Zusammenhang Fehler indizierter und Reibmitteldruck

Abbildung 3.3 zeigt die Auswirkungen, verursacht durch den Fehler in der Zuordnung
des oberen Totpunkts, auf den Fehler im Reibmitteldruck bei verschiedenen Lastzustéan-
den des Versuchstriigers und einer Drehzahl von 1500 min~?.

Erkennbar hierbei ist, dass bereits bei einem effektiven Mitteldruck von 2 bar und
einem Fehler in der OT-Zuordnung von 0.1 °’KW ein Fehler im Reibmitteldruck von =

7% entsteht. Mit steigender Last wird dieser Fehler tendenziell prozentual grofser.
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3.1 Zuordnung des oberen Totpunkts

Drehzahl = 1500 min-! = konst. Drehzahl = 1500 min-! = konst.
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Abbildung 3.3: Fehler in der Zuordnung des oberen Totpunkts — Auswirkung auf den Reib-
mitteldruck

Ab einem effektiven Mitteldruck von 14 bar ist eine Abnahme des prozentualen Feh-
lers im Reibmitteldruck durch die OT-Verschiebung erkennbar. Bei diesem Lastpunkt
findet eine Abschaltung der Abgasriickfithrung statt, wodurch die Form des Zylinder-
druckverlaufs des Dieselmotors mafsgeblich beeinflusst wird.

Die folgenden Abbildung 3.4 soll dazu beitragen, den Einfluss des OT-Fehlers durch
Betrachtung der Volumenénderungsarbeiten etwas genauer zu betrachten.

31



3 Fehlerbetrachtung am Beispiel der Indiziermethode

In Abbildung 3.4 sind aus Darstellungsgriinden neben dem Verlauf der Volumen-
dnderungsarbeiten der Basis (OT-Lage korrekt) relativ grofe OT-Verschiebungen von
1°KW (sowohl positiv als auch negativ) dargestellt.
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Abbildung 3.4: Darstellung OT-Fehler — Verdnderung der Volumenénderungsarbeit

Abbildung 3.5 zeigt den entstehenden Fehler durch Abweichungen in der Lage des
oberen Totpunkts im pV-Diagramm. Hierbei sind deutliche Anderungen der Arbeiten in
den Hochdruckprozessen, welche durch die eingeschlossenen Fléchen dargestellt werden,
erkennbar.

Erkennbar sind deutliche Anderungen der Volumenénderungsarbeiten im Bereich um
den oberen Totpunkt. Da in dieser Phase der Grofsteil an Arbeit im Motorprozess ge-
bildet bzw. umgesetzt wird, ist dieser auch wesentlich fiir die Abweichungen bzw. die
Fehler in der Ermittlung des indizierten Mitteldrucks verantwortlich. Dieser Umstand
wird im rechten oberen Diagramm, der Anderungen der Verldufe der Volumeninde-
rungsarbeiten im Vergleich zu Basis, verdeutlicht.

Der Fehler durch eine nicht korrekte Zuordnung des oberen Totpunkts kann bei
Reibleistungsuntersuchungen eine sehr grofe Fehlerquelle darstellen (siehe Abbildung
3.6) und zu deutlichen Abweichungen in der Kurvenform eines Reibungslastschnittes
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3.1 Zuordnung des oberen Totpunkts
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Abbildung 3.5: Darstellung OT-Fehler im pV-Diagramm

fithren, da es sich hierbei um einen lastabhéngigen Fehler handelt. An dieser Stelle soll
festgehalten werden, dass dieser Fehlertyp bei Reibleistungsuntersuchungen einen der
groften bzw. einflussreichsten Fehler darstellt.
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Abbildung 3.6: OT-Fehler fiir verschiedene Lastzusténde

Aus diesem Grund wurde bei allen durchgefiihrten Untersuchungen besonderer Wert
auf die Kontrolle der Zuordnung des oberen Totpunkts gelegt. Wie in Abbildung 2.16 er-
sichtlich wurde die OT-Lage im Zuge einer Messreihe mehrmals mittels der kapazitiven
OT-Sonde sowie zusétzlich mittels des thermodynamischen Verlustwinkels tiberpriift.
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3 Fehlerbetrachtung am Beispiel der Indiziermethode

3.2 Drehmomentmesstechnik

Eine weitere, bei Reibleistungsuntersuchungen nicht zu vernachlassigende, Fehlerquelle
stellt die Messung des effektiven Drehmoments dar. Um eine moglichst exakte Messung
dieser Messgrofe zu gewihrleisten wurden die Kalibriereinstellungen der verwendeten
Drehmomentmessflansche laufend iiberpriift. Dies erfolgte durch laufende Uberpriifun-
gen mittels Referenzdrehmomenten (Kalibrierarm & Gewichte), Uberpriifung der elek-
trischen Signalkette sowie Beobachtung der Nullpunktsstabilitdt. Wie in Abbildung
2.16 dargestellt wurden die Signalkette und die Nullpunktstabilitdt bei jedem Motor-
start bzw. Motorabstellen in Form einer Nulldrehmomentmessung bzw. Anlegen eines
Kalibriersignals iiberpriift.

Da auf diesem Weg jedoch kein physikalisches Drehmoment angelegt werden konnte,
wurde die korrekte Drehmomentmessung laufend durch das Anlegen von Referenzdreh-
momenten iiberpriift. Des Weiteren wurde das am Drehmomentmessflansch gemesse-
ne Drehmoment iiber verschiedene Ausgédnge aufgenommen (Analogausgang und Fre-
quenzausgang). Durch laufende Uberpriifungen bzw. Korrelation dieser Signale konn-
ten ein redundantes System der Auswerteelektronik gebildet und so Messunsicherheiten
(z.B.: Schéden an der Auswerteelektronik, Probleme in der Signaliibertagung, Signal-
einstreuungen, usw.) vermieden werden.

Durch diese Mafsnahmen konnte eine moglichst exakte Messung des effektiven Dreh-
moments gewéhrleistet werden.
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Abbildung 3.7: Darstellung Nullpunktfehler Drehmomentmesstechnik

Exemplarisch ist in Abbildung 3.7 der Fehler durch einen Nullpunktoffset (,, Parallel-
verschiebung der Kalibriergerade ,,) des Drehmomentmessflansches fiir den untersuchten
Lastschnitt dargestellt.

Erkennbar ist, dass dieser Fehler mit steigender Last prozentual geringer wird, jedoch
speziell bei niedrigen Lastzustdnden zu deutlichen Abweichungen in den Reibungsmes-
sungen fithren kann.
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3.3 Kalibrierung Zylinderdrucksensoren — Sensorempfindlichkeit

3.3 Kalibrierung Zylinderdrucksensoren —
Sensorempfindlichkeit

Zur Gewahrleistung der Messgenauigkeit seitens der Zylinderdruckindizierung wurden
die Zylinderdrucksensoren laufend kalibriert bzw. iiberpriift. Die Kalibrierung erfolgte
hierbei mittels einer Druckwaage, wobei ein Drucksprung zur Kalibrierung des Sensors
herangezogen (siehe Abbildung 2.22) wird.

In Abbildung 3.8 ist die prozentuale Anderung der Sensorempfindlichkeit eines Druck-
sensors des Typs AVL GH13G, welcher bei den Reibleistungsuntersuchungen der Pkw-
Dieselmotoren verwendet wurde, dargestellt. Die dargestellte Einsatzzeit umfasste einen
Nennleistungsanteil von & 35 %. Erkennbar ist eine sehr geringe bzw. beinahe nicht vor-
handene Anderung der Sensorempfindlichkeit iiber der Motorlaufzeit.

Anderung der Sensor-
empfindlichkeit in %
o

0 50 100 150 200
Einsatzzeit in h

Abbildung 3.8: Anderung der Empfindlichkeit eines Zylinderdrucksensors iiber der Einsatz-
zeit
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Abbildung 3.9: Darstellung Fehler Sensorempfindlichkeit der Zylinderdrucksensoren
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3 Fehlerbetrachtung am Beispiel der Indiziermethode

Abbildung 3.9 zeigt die Auswirkungen von Verdnderungen der Empfindlichkeiten der
Zylinderdrucksensoren auf die Reibleistung eines 4-Zylinder Dieselmotors.

Ein Fehler in der Empfindlichkeit der Drucksensoren stellt einen druckproportionalen
Fehler dar [25].

Dargestellt sind jeweils Anderungen der Empfindlichkeiten der Zylinderdrucksenso-
ren von +0.5% sowie +1%. Die Auswirkungen dieses Fehlertyps auf die Reibleistung
nehmen mit steigender Motorlast zu und kénnen ebenfalls nicht zu vernachléssigende
Grofenordnungen annehmen. Aus diesem Grund empfiehlt es sich, diese iiber laufende
Kalibrieriiberpriifungen zu kontrollieren.

3.4 Motorparameter zur Berechnung des
Volumenverlaufs

Von wesentlicher Wichtigkeit fiir die korrekte Ermittlung des indizierten Mitteldrucks
(und in weiterer Folge des Reibmitteldrucks) ist eine korrekte Vorgabe bzw. Ermittlung
des Volumenverlaufs. Der Volumenverlauf wird vom Indiziersystem aus den zu para-
metrierenden Kurbeltriebsparametern berechnet. Wéhrend Zylinderzahl, Hub, Boh-
rungsdurchmesser in der Regel bekannt sind, kommt es bei der Eingabe der Parameter
Kurbeltriebsschrankung und Kolbenbolzendesachsierung gelegentlich zu Fehleingaben
bzw., im Falle der Unkenntnis, zu Abschéitzungen dieser Grofen.
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Abbildung 3.10: Falscheingabe des Parameters Kolbenbolzendesachsierung zur Volumen-
verlaufsberechnung im Indiziersystem

Dass dies einen erheblichen Einfluss auf die Ermittlung des Reibmitteldrucks mit sich
bringen kann ist anhand von Falscheingaben bzw. deren Auswirkungen auf den Reibmit-
teldruck der Kolbenbolzendesachsierung in der folgenden Abbildung 3.10 dargestellt.
Hierbei ist erkennbar, dass der Basismotor eine Desachsierung des Kolbenbolzens von
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3.5 Kombinierte Fehlerbetrachtung

-0.7mm (negatives Vorzeichen bedeutet Desachsierung des Kolbenbolzens zur Drucksei-
te des Kolbens), sowie keine Schrinkung des Kurbeltriebs aufweist. Des Weiteren sind
zwei Falscheingaben der Kolbenbolzendesachsierung in Form eines Vorzeichenfehlers
sowie der Eingabe einer Nulldesachsierung dargestellt.

Erkennbar ist, dass bereits die Falscheingabe des Vorzeichens der Kolbenbolzende-
sachsierung (40.7 mm anstatt -0.7mm) einen Fehler in der Reibmitteldruckermittlung
bei einer Drehzahl von 1500 min~! und einem effektiven Mitteldruck von 2 bar von 6 %
fiir den untersuchten Versuchstrager mit sich bringt. Dieser Fehler zeigt ebenfalls eine
mit der Motorlast steigende Tendenz. Aufgrund dieser Tatsachen soll gezeigt werden,
wie wichtig eine korrekte Eingabe der Kurbeltriebsparameter und eine daraus resultie-
rende korrekte Berechnung des Volumenverlaufs durch das Indiziersystem ist.

3.5 Kombinierte Fehlerbetrachtung

Zusammenfassend fiir die zuvor dargestellten Kapitel hinsichtlich der Messfehler bei
Reibleistungsmessungen sind in Abbildung 3.11 die verschiedenen Fehlertypen beispiel-
haft vergleichend dargestellt. Wie bereits zuvor erwéhnt ist die Messgenauigkeit bzw.
das Bewusstsein der verschiedenen Fehlerquellen fiir genaue Reibungsmessungen ent-
scheidend.

Des Weiteren rechtfertigen diese hohen Genauigkeitsanforderungen die in Kap. 2.3
entwickelte Messmethodik zur Durchfithrung von Reibungsmessungen nach der Indi-
ziermethode.
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Abbildung 3.11: Kombinierte Fehlerbetrachtung
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3 Fehlerbetrachtung am Beispiel der Indiziermethode

Zur Erzielung einer maximalen Messgenauigkeit bzw. Reduktion der verschiedenen

gezeigten Fehlerquellen wurden, entsprechend der Messmethodik Kapitel 2.3 | folgende
Vorkehrungen bzw. Kontrollen getroffen:
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e Vorbeugung — Reduktion OT-Fehler

OT-Einstellung am Beginn, sowie Kontrolle am Ende, einer Messreihe mittels der
kapazitiven OT-Sonde, welche die genaueste Methode darstellt. Zur Plausibilisie-
rung bzw. Kontrollzwecken wurde die OT-Lage mittels des thermodynamischen
Verlustwinkels im Zuge der Messungen laufend tiberpriift.

Vorbeugung — Reduktion Fehler Kalibrierung Zylinderdrucksensoren

Zur Vorbeugung dieser Fehlerquelle wurden die Zylinderdrucksensoren laufend
im Zuge von Kalibieriiberpriifungen gepriift. Des Weiteren wurde auch das Li-
nearitatsverhalten der Empfindlichkeiten iiberpriift.

Vorbeugung — Reduktion Fehler Drehmomentmesstechnik

Laufende Uberpriifung des Drehmomentmessflansches durch physikalisch ange-
legte Referenzdrehmomente (Kalibierarm & Gewichte).

Um eine Verschiebung des Nullpunktes des Drehmomentmessflansches erkennen
zu konnen, wurde vor jedem Motorstart sowie nach Abstellen des Motors das
Nulldrehmoment gemessen. Im Zuge dieser Prozedur wurde auch die elektrische
Signalkette durch Anlegen eines Kalibriersignals am Drehmomentmessflansch an
den verschiedenen Ausgingen iiberpriift.

Zur moglichst frithzeitigen Erkennung von Fehlern in der Auswerteeinheit des
Drehomentmessflansches, sowie um Probleme in der Signaliibertragung erkennen
zu konnen, wurden sowohl das Analog- als auch das Frequenzsignal des effekti-
ven Drehmoments iiber zwei verschiedene Ausgénge, aufgezeichnet und laufend
verglichen.

Vorbeugung Fehler Motorparameter Indiziersystem

Diesem Fehlertyp konnte durch die exakte Kenntnis samtlicher, fiir den Volu-
menverlauf relevanter, Kurbeltriebsparameter im Zuge einer exakten Eingabe der
geometrischen Randbedingungen vorgebeugt werden.



3.6 Konditionierungsbedingungen — thermische Hystereseeffekte

3.6 Konditionierungsbedingungen — thermische
Hystereseeffekte

Ein weiterer moglicher Fehler bei Reibungsmessungen wird durch die thermischen

Randbedingungen bzw. die Konditionierung der Betriebsmedien am Motorpriifstand

gebildet. Wesentlichen Einfluss auf das Reibungsniveau eines Verbrennungsmotors bil-
det die Oltemperatur.
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Abbildung 3.12: Thermische Trégheitseffekte bei Reibungsmessungen — Schwingungen im
Regelungsverhalten der Kiihlmittelkonditionieranlage

Abbildung 3.12 zeigt den zeitlichen Verlauf wichtiger reibungsrelevanter Messgrofen
an einem 4-Zylinder Dieselmotor unter dem Aspekt eines relativ schlechten Regelungs-
verhaltens der priifstandsseitigen Kiihlmittelkonditionieranlage.

Konkret wird hierbei, ausgehend von einem thermisch stabilen Lastpunkt von 2000 min~!
und einem effektiven Mitteldruck von 2bar, ein schneller Lastsprung auf einen effek-
tiven Mitteldruck von 10 bar dargestellt. Erkennbar ist hierbei, dass mit einer annéa-
hernden Stabilisierung der Oltemperaturen auch eine annihernde Stabilisierung des
Reibmitteldrucks auftritt. Das Zusammenspiel zwischen Ol- und Kiihlmitteltempera-
tur wird bei diesem Versuchstriiger iiber einen, im Motor integrierten, Ol/Kiihlmittel-
Warmetauscher gebildet.

Der effektive Mitteldruck von 10bar wird fiir ~ 6 Minuten konstant gehalten und
anschliefsend der Basislastzustand von 2 bar eingeregelt. Hierbei ist ein relativ starkes
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3 Fehlerbetrachtung am Beispiel der Indiziermethode

Schwingungsverhalten in der Fiihrungsgrofe, der Eintrittstemperatur des Kiithlmittels
in den Motor, durch die Kiihlmittelregelung erkennbar. Aufgrund thermischer Trég-
heitseffekte ist dieses Schwingungsverhalten auch in der Oltemperatur im Hauptolkanal
und demzufolge auch im Reibmitteldruckverlauf ersichtlich.
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Abbildung 3.13: Thermische Tragheitseffekte bei Reibungsmessungen — stabile Regelung
der Kiihlmitteleintrittstemperatur durch die Kiihlmittelkonditionieranlage

Im Gegensatz zu der zuvor gezeigten relativ schlechten Regelung der Kiihlmittel-

temperatur soll die folgende Abbildung 3.13 idente Gréfsen unter Zugrundelegung einer
stabilen Regelung der Kiihlmitteltemperatur zeigen. Wichtig hierbei, dass es sich bei
dieser Darstellung um einen anderen Versuchstriager (ebenfalls 4-Zylinder Dieselmo-
tor), welcher iiber eine geregelte Olpumpe verfiigt, handelt. Das Verhalten der geregel-
ten Olpumpe wird im Zuge eines im Motorsteuergeriit applizierten Oldrucksprungs im
dargestellten Lastsprung erkennbar. Dieser Oldrucksprung ist auch deutlich im Verlauf
der Oltemperatur im Hauptélkanal ersichtlich.
Erkennbar ist jedoch eine deutlich stabilere Regelung der Kiihlmitteleintrittstempera-
tur und demzufolge auch der Oltemperatur im Hauptélkanal. Kombiniert mit thermi-
schen Ausdehnungseffekten an Bauteilen usw. fithrt dies zu einem stabileren Verlauf
des Reibmitteldrucks des Versuchstragers.

Diese Darstellungen sollen auf die enorme Wichtigkeit ausreichender Einschwingzei-
ten bei Reibungsmessungen hinweisen bzw. die Zusammenspiele der Reibung mit den
Konditionierungsbedingungen wiedergeben.
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4 Experimentelle Bewertung
konstruktiver MalBnahmen

Dieses Kapitel beschéftigt sich mit der experimentellen Bewertung verschiedener kon-
struktiver Maffnahmen an der Kolbengruppe eines 4-Zylinder Pkw-Dieselmotors. Samt-
liche Messungen wurden mittels der in Kapitel 2.3 definierten methodischen Vorgehens-
weise durchgefiihrt. Interessante experimentelle Untersuchungen konstruktiver Maf-
nahmen an der Kolbengruppe werden auch in [14, 11| aufgezeigt.

4.1 Analyse einer Brillenhonung

Dieser Abschnitt beschéftigt sich mit der experimentellen Analyse einer Brillenhonung
an einem 4-Zylinder Pkw-Dieselmotor. Bei dieser Analyse wurden insbesondere die
Auswirkungen der konstruktiven Verdnderung in Bezug auf Reibleistung, Akustik und
Olverbrauch untersucht. Des Weiteren kamen verschiedene Methoden der experimen-
tellen Reibungsbestimmung zum Einsatz, welche anschliefend methodisch verglichen
werden.

Das Funktionsverhalten des Kolben-Zylinder Systems wird mafsgeblich von der Ver-
zugsform des Zylinders beeinflusst. Diese Verzugsformen werden entsprechend Abbil-
dung 4.1 in kalt- und warmstatische Verziige unterteilt.

| Kaltstatische Verzige | l Warmstatische Verziige I

Schraubenkrafte bei der Inhomogene Warmedehnung ZKGH

Zylinderkopfmontage / \

aus Verbrennung aus Reibung

aus Warmemanagement Motor

\—‘ Zylinderverzugsform —/

Betriebspunktunabhangig Betriebspunkt- bzw. lastabhangig

Abbildung 4.1: Zylinderverzugsformen — theoretische Betrachtung
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Wiéhrend warmstatische Zylinderverziige aus der inhomogenen Warmeausdehnung
des Zylinderkurbelgehéuses resultieren und somit eine Betriebspunkt- bzw. Lastabhén-
gigkeit aufweisen [32], stellen die kaltstatischen Verziige eine betriebspunktunabhéngige
Verzugsgrofe dar. Kaltstatische Zylinderverziige werden speziell durch die Schrauben-
krifte bei der Zylinderkopfmontage hervorgerufen. Die Summe aus kaltstatischer und
warmstatischer Verzugsform wird als Zylinderverzugsform bezeichnet. Uber eine in-
teressante simulationstechnische Funktionsoptimierung des Tribosystems Kolbengrup-
pe/Zylinderlaufbahn wird in [9] berichtet.

max

Zylinderverzug
H T .

ES
5

Abbildung 4.2: Zylinderverzug (links: Kaltverzug — rechts: Summe aus kalt- und warmsta-
tischer Verzugsform) eines Pkw-Dieselmotors mit Aluminiumkurbelgehéuse
fiir einen Lastpunkt von 1750 min~! und einem effektiven Mitteldruck von
3 bar

Abbildung 4.2 zeigt einen Vergleich der beiden Zylinderverzugsformen an einem Die-
selmotor. Erkennbar ist, speziell im Bereich der Gewinde der Zylinderkopfschrauben (=
Mittenbereich der Zylinder in Abbildung 4.2), der typische Verschraubungseinfluss auf
die Verzugsform bzw. die daraus resultierende Verzugsform 4.Ordnung. Das rechte Bild
stellt die Uberlagerung von kalt- und warmstatischen Verziigen dar und charakterisiert
die resultierende Verzugsform. Diese, fiir den befeuerten Motorbetrieb reprisentative,
Verzugsform stellt die Uberlagerung beider Verzugsarten dar. In Abbildung 4.2 ist diese
fiir einen zyklusrelevanten Teillastpunkt von 1750 min~! und einen effektiven Mittel-
druck von 3 bar dargestellt.

Abbildung 4.3 zeigt typische Verzugsformen der Ordnungen 0 bis 6.

Die Grundidee der Brillenhonung liegt darin, den Zylinderliner nicht wie konven-
tionell, in einem mit dem Zylinderkopf unverspannten Zustand zu honen, sondern das
Zylinderkurbelgehduse wahrend des Fertigbearbeitungsprozesses iiber die Zylinderkopf-
schrauben mit einer sogenannten Honbrille zu verspannen |8].

Auf diesem Weg sollen die kaltstatischen Verziige im zusammengebauten (mit dem
Zylinderkopf verspannten Zustand) weitgehend vermieden werden. Im Speziellen soll es
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4.1 Analyse einer Brillenhonung

OO0 O

0.Ordnung 1.0rdnung 2.0rdnung 3.0rdnung

— — Ideale Kreiskontur
{ —— Verformte Kontur

4.0rdnung 5.0rdnung 6.0rdnung

Abbildung 4.3: Zylinderverzugsformen verschiedener Ordnungen

dadurch zu einer deutlichen Reduktion der sogenannten Verschraubungsverziige (4.0rd-
nung) kommen .

Wie in Abbildung 4.4 durch den Vergleich der spéter untersuchten Versuchstri-
ger dargestellt, konnten diese Verziige durch Anwendung des Brillenhonungsverfahrens
deutlich reduziert werden.

Dadurch kann im Falle des brillengehonten Zylinderkurbelgehéduses von einem nahezu
kreisrunden Zylinder (kaltstatisch) ausgegangen werden kann.

Diese Verformungen stellen jene des 1.Zylinders dar und wurden mittels einer Ko-
ordinatenmessmaschine ermittelt. In dieser Abbildung sind die kaltstatischen Zylin-
derverziige fiir einen konventionell gehonten Zylinder (Versuchstriger ZKGH Basis),
sowie einen brillengehonten (Versuchstriager ZKGH Brillenhonung), dargestellt Beide
Darstellungen sind mit einem Skalierungsfaktor iibertrieben, jedoch aufgrund gleicher
Skalierungen miteinander vergleichbar, dargestellt. Ersichtlich ist, dass im rechten Teil
der Abbildung durch den Einsatz der Brillenhonung die Verschraubungsverziige génz-
lich eliminiert werden konnten.
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Abbildung 4.4: Kaltstatische Zylinderverzugsformen der betrachteten Versuchstrager — Zy-
linder 1 — jeweils mit dem Zylinderkopf verspannt (links: konventionell ge-
hont — rechts: brillengehont)

Tabelle 4.1 gibt Aufschluss iiber die konstruktiven Unterschiede der untersuchten
Versuchstriager. Anzumerken ist hierbei, dass es beim zweiten Versuchstriger (Bezeich-
nung Brillenhonung 1) notwendig war Kolben mit einem um 20 ym gréferen Kolben-
spiel wie beim Basismotor zu verwenden, da die Basiskolben mit einem Kolbenspiel
von 40 um in Zusammenhang mit dem brillengehonten Zylinderkurbelgehduse nicht
verbaubar gewesen wéaren. Der Grund dafiir lag in der nicht Zylindrischen Form des
brillengehonten Zylinderkurbelgehéuse beim Einbau der Kolben (Zylinderkopf nicht
mit Zylinderkurbelgehduse verschraubt).

Bei der untersuchten Variante Brillenhonung 2 wurde ein Kolben mit abermals ver-
grofertem Kolbenspiel (75 pm), einer gednderten Kolbenbolzendesachsierung sowie ei-
nem optimierten Ringpaket verwendet. Alle Versuchstriager verfiigten iiber jeweils 2
Kolbenringe und einen Olabstreifring.

Tabelle 4.1: Ubersicht Versuchstriger

Bezeichnung Zylinder- Kolben O Desachsierung Ringpaket
kurbel- / Kolbenspiel = Kolbenbolzen
gehiuse *in mm / pm ** in mm
Basismotor Serie 83.96 / 40 —0.7 Serie
Brillenhonung 1  Brillenhonung 83.94 / 60 -0.7 Serie
Brillenhonung 2  Brillenhonung 83.925 / 75 —0.55 optimiert
* Kolbenspiel auf den Durchmesser bezogen ** negative Desachsierung = Desachsierung zur
Druckseite

Die Bezeichnung , Ringpaket optimiert” steht fiir eine Absenkung der statischen Tan-
gentialkrifte, resultierend aus einer Absenkung der Ringhoéhen des ersten und zweiten
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4.1 Analyse einer Brillenhonung

Kolbenrings (siche Tabelle 4.2). Das optimierte Ringpaket wies im Mittel eine Gesamt-
reduktion der gesamten Tangentialkraft des Ringpakets von ~ 21 % im Vergleich zum
Ringpaket Serie auf.

Eine wichtige Tatsache ist, dass alle drei Versuchstréger iiber idente Kolbenschliffbil-
der verfiigten. Variationsparameter wurden demnach von Zylinderkurbelgehéuse, Kol-
benspiel, Kolbenbolzendesachsierung sowie Ringpaket gebildet.

Tabelle 4.2: Ubersicht Kolbenringpakete

Ringpaket Ringh6he Rechteckring / Summe Tangentialkrifte (gemittelt)

Nasenminutenring in mm gesamtes Ringpaket in N
Serie 1.75 / 1.75 36.7
optimiert 1.5 /1.5 28.8

Zu Beginn der Untersuchungen wurde sichergestellt, dass alle Versuchstréager ein
identes Einfahrprogramm absolviert hatten, um etwaige reibungsbeeinflussende Ein-
laufeffekte ausschliefsen zu konnen. Diese Einfahrprozedur umfasste mehrere dynami-
sche Einfahrprogramme sowie einen Betrieb von 30 Stunden im Nennleistungspunkt
der Motoren. Zur Sicherstellung einer ausreichenden Einfahrdauer der Versuchstrager
wurde der effektive Wirkungsgrad bzw. Kraftstoffverbrauch mitaufgezeichnet, welcher
sich bereits nach einem relativ kurzen Zeitintervall stabilisierte. Erst nach Absolvie-
rung dieses Programms wurden die eigentlichen Messungen zur Bewertung der drei
Varianten durchgefiihrt.

Reibmitteldruck in bar | —— Basismotor

Reibmitteldruck in bar | — Basismotor 20
elektrisch fremdversorgt | =~~~ Brillenhonung 2

30 —- Brillenhonung 1

elektrisch fremdversorgt

effektiver Mitteldruck in bar
o

effektiver Mitteldruck in bar
o

500 1500 2500 3500 4500 500 1500 2500 3500 4500
Drezahl in min-! Drezahl in min-!

Abbildung 4.5: Vergleich Reibkennfelder — elektrisch fremdversorgt

Abbildung 4.5 zeigt befeuerte, nach der Indiziermethode durchgefiihrte, Reibungs-
vergleiche in Form von Kennfelddarstellungen der im Zuge der Brillenhonungsuntersu-
chungen durchgefiihrten Messungen.
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Um den hohen Genauigkeitsanforderungen und demzufolge der in Kapitel 2.3 defi-
nierten Methodik zur Bestimmung befeuerter Reibkennfelder gerecht zu werden, wur-
den alle Messungen elektrisch fremdversorgt durchgefiihrt. Aus diesem Grund sind die
dargestellten Reibkennfelder bzw. Lastschnitte in ihrem Absolutniveau nicht reprasen-
tativ, jedoch war es somit moglich deutlich reproduzierbarere Messungen darzustellen.

Fiir eine Betrachtung der entsprechenden ,realen Absolutniveaus der Reibmittel-
driicke der Vollmotoren muss die zusétzliche Reibung, bedingt durch die Erzeugung
elektrischer Energie durch den Generator, in Betracht gezogen werden.

Das linke der beiden Kennfelder zeigt einen Vergleich des Reibmitteldrucks des Ba-
sismotors und dem Versuchstrager mit der Bezeichnung ,Brillenhonung 1°. Darin ist
erkennbar, dass sich iiber den gesamten Kennfeldbereich geringfiigige Nachteile in punc-
to Reibleistung fiir die Brillenhonungsvariante (Brillenhonung 1) ergeben. Demzufolge
kann darauf riickgeschlossen werden, dass es durch die alleinige konstruktive Mafnah-
me einer Brillenhonung bei den betrachteten Versuchstriagern zu einer geringfiigigen
Verschlechterung der Reibleistung kommt.

Im rechten der beiden, in Abbildung 4.5 dargestellten, Kennfelder ist der Vergleich
des Reibmitteldrucks von Basismotor und dem Versuchstriager mit der Bezeichnung
,Brillenhonung 2 “(verdndertes Kolbenspiel, Zylinderkurbelgehduse, Ringhdhen und
Tangentialkrifte und Kolbenbolzendesachsierung) dargestellt. Diese Ergebnisse zeigen,
dass sich durch die konstruktiven Verdnderungen dieses Versuchstréagers eine geringfii-
gige Reibleistungsverbesserung im Vergleich zur Basisvariante ergibt.

Eine etwas iibersichtlichere Darstellung der zuvor diskutierten Ergebnisse zeigt die

Darstellung in Form von Lastschnitten bei einer fiir diesen Motor fahrzyklusrepréasen-
tativen Drehzahl von 1500 min~! (siehe Abbildung 4.6).

Drehzahl = 1500 min-! = konst.

. 1.6 elektrisch fremdversorgt
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Abbildung 4.6: Vergleich Reibmitteldriicke — Lastschnitt 1500 min—!

Eine wesentliche Erkenntnis hierbei ist, dass es durch die in diesem Kapitel un-
tersuchten konstruktiven Veranderungen auch zu Verdnderungen der Lastabhangigkeit
der Reibung kommt. Deutlich erkennbar wird dieses Phéanomen bei einem Vergleich von
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4.1 Analyse einer Brillenhonung

Basismotor und dem Versuchstriager "Brillenhonung 2". Speziell in Bereichen hoheren
Lasten wird der absolute Reibmitteldruckvorteil dieses Versuchstrégers grofser.

Um bei allen Versuchstriagern ein gleiches thermodynamisches Betriebsverhalten zu
iiberpriifen, wurden sémtliche thermodynamische Parameter als Kontrollgréften defi-
niert. Abbildung 4.7 zeigt dies exemplarisch durch den Vergleich der Grofen Zylinder-
spitzendruck und Verbrennungsschwerpunkt.
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Abbildung 4.7: Thermodynamische Kontrollgréfen — Lastschnitt 1500 min—!

25

Aufgrund des, mit zunehmender Last steigenden, mechanischen Wirkungsgrades
nimmt in diesen Bereichen auch der Anteil am Kraftstoffverbrauch, bedingt durch Mo-
torreibung, ab. Aus diesem Grund wird bei Reibleistungsoptimierungen oft besonderes
Augenmerk auf den Bereich niedrigerer Lasten (meist zyklusrelevant) gelegt.

Im Zuge der vorliegenden Untersuchungen wurden auch mit der Reibleistung in Ver-
bindung stehende Bewertungsaspekte untersucht. Im konkreten Fall handelte es sich
dabei um Blow-By, Olverbrauch und Akustikverhalten.

Blow By in dm3/min

£ 30 — Bésismotor £ 30 Blow By in dm3/min — Basismotor

2 o5 —= Brillenhonung 1 '2 st —~- Brillenhonung 2

g 20t g 20t ‘

s °f 3 °f N e
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L fL . =
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Abbildung 4.8: Blow-By Volumenstrome
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Abbildung 4.8 zeigt die Kennfelder der gemessenen Blow-By Volumenstréme der
entsprechenden Versuchstriager.

Erkennbar ist eine Reduzierung der Blow-By Volumenstrome durch den alleinigen
Einsatz des Bearbeitungsverfahrens der Brillenhonung. Diese Tatsache wird durch die
verbesserte Dichtwirkung der Kolbenringe im nahezu kreisrunden Zylinderliner des bril-
lengehonten Zylinderkurbelgehduses erklért. Beim Vergleich der Blow-By Volumenstro-
me von Basismotor und dem Versuchstriager ,Brillenhonung 2 ist eine gegenldufige
Tendenz zu erkennen. Die Erhohung der Blow-By Verluste im Vergleich zum Basis-
motor wird in diesem Fall durch die Erh6hung des Kolbenspiels sowie Absenkung des
Formfillungsvermogens der Kolbenringe begriindet.

Eine iibersichtlichere Darstellung dieser Vergleiche ist wiederum in Form von Last-
schnitten der Blow-By Volumenstrome in Abbildung 4.9 dargestellt.

Drehzahl = 1500 min-' = konst.
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Abbildung 4.9: Blow-By Volumenstréme — Lastschnitt 1500 min ="

Von wesentlichem Interesse bei Optimierungsaufgaben an der Kolbengruppe von Ver-
brennungsmotoren sind oftmals deren Auswirkungen auf den Olverbrauch.

Um diese Einfliisse quantifizieren zu kénnen kam in der vorliegenden Arbeit die
Abtropfmethode zur Olverbrauchsmessung zum Einsatz. Dabei handelt es sich um eine
Methode, bei welcher die verbrauchte Olmenge unter verschiedenen Priifbedingungen
(Volllast und Teillast) durch Messung der im Motor befindlichen Olmasse vor und nach
einem definierten Messprogramm ermittelt wird.

Zu diesem Zweck wurde der Motor auf Betriebstemperatur warmgefahren und an-
schliefend 15 Minuten im Nennleistungspunkt betrieben. Anschlieffend wurde der Mo-
tor abgestellt und eine zeitlich exakt definierte Ablaufprozedur des Ols aus der Olwanne
gestartet und die abgelaufene Olmasse gemessen. Nach Beendigung der Olverbrauchs-
messungen wurde dieser Vorgang wiederholt und aus der Differenzgréfte der Masse und
der entsprechenden Laufzeit des Motors der Olverbrauch bestimmt. Bei der Volllastél-
verbrauchsmessung wurde der Motor fiir die Dauer von 4 Stunden im Nennleistungs-
punkt betrieben. Die Teillastolverbrauchsmessung wurde im Zuge der Kennfeldvermes-
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4.1 Analyse einer Brillenhonung

sung durchgefiihrt und umfasst eine Zeitdauer von 25-30 Stunden.

Abbildung 4.10 zeigt die Ergebnisse der Olverbrauchsmessungen. Interessant hierbei
ist die Tatsache, dass die Basisvariante bereits, fiir diese Motortype, sehr gute Wer-
te beziiglich Olverbrauch erreichen konnte. Entgegen den anfinglichen Erwartungen,
brachte die Brillenhonung in beiden untersuchten Varianten, sowohl in Teillast und
Volllast, Nachteile in Bezug auf den Olverbrauch mit sich. Trotz geringfiigig verringer-
ter Werte des Blow-By Volumenstromes bei der Variante Brillenhonung 1 ist hierbei
ein Anstieg des Olverbrauchs im Vergleich zur Basisvariante zu verzeichnen. Diese Tat-
sache konnte durch eine Reproduzierbarkeitsmessung des Volllastolverbrauchs dieses
Versuchstragers bestétigt werden.

Die Variante "Brillenhonung 2" zeigte, trotz des hoheren Kolbenspiels, eine geringfii-
gige Verbesserung des Teillastélverbrauchs im Vergleich zur Basisvariante. Diese Ten-
denz konnte jedoch im Volllastélverbrauch nicht gemessen werden.

Ein wichtiges Ergebnis dieser Untersuchungen ist, dass keine eindeutige Korrelation
zwischen Blow-By Volumenstrom und Olverbrauch gefunden werden konnte. Eine Ver-
ringerung des Blow-By Volumenstroms von der Basisvariante auf den Versuchstriager
"Brillenhonung 1" hatte demnach keine Verbesserung des Olverbrauchs zu Folge.

4 Olverbrauchsmessungen — Abtropfmethode

A Teillastdlverbrauch
N Volllastolverbrauch

Olverbrauch in g/h

Motor 1 Motor 2 Motor 3

Abbildung 4.10: Olverbrauchsmessungen nach der Abtropfmethode

Da auch die Auswirkungen auf das Akustikverhalten bei konstruktiven Verdnderun-
gen an der Kolbengruppe von Interesse sind, wurde dieses ebenfalls bewertet. Dabei
wurden insgesamt 3 Korperschallsensoren an die Versuchstriager appliziert. Aus Ver-
gleichbarkeitsgriinden wurde darauf geachtet, diese bei jedem Zylinderkurbelgehéuse
exakt an der gleichen Stelle zu positionieren.

Abbildung 4.11 zeigt die Positionen der Korperschallsensoren. Seitens der Messtech-
nik handelt es sich um Beschleunigungssensoren, welche iiber eine Auswerteeinheit ein
Korperschallsignal in dB(A) lieferten.
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Abbildung 4.11: Am Versuchstriager applizierte Kérperschallsensoren — Bild links: Zylinder
4- & Zylinder 3 jeweils druckseitig — Bild rechts: Akustikreferenzpunkt

Die folgenden Abbildungen 4.12 und 4.13 zeigen einen stationdren Vergleich der
Korperschallmessungen der verschiedenen Versuchstrager des Sensors "Zylinder 3 /
druckseitig". Erkennbar ist hierbei, dass beim Versuchstrager "Brillenhonung 1" ein
nahezu gleichbleibendes Akustikverhalten im Vergleich zur Basisvariante zu verzeichnen
ist.

Kérperschall — Zylinder 3 — Druckseite in dB(A) Korperschall — Zylinder 3 — Druckseite in dB(A)

30 —— Basismotor 30 —— Basismotor
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Abbildung 4.12: Vergleich Korperschall — Position Zylinder 3 (druckseitig)

Bei Betrachtung des rechten Kennfeldes ist eine negative Beeinflussung des Akus-
tikverhaltens durch die konstruktive Veranderung "Brillenhonung 2" erkennbar. Diese
Verschlechterung ist in Bereichen niedriger Drehzahl und mittlerer bis hoher Last deut-
lich ausgeprégt und verringert sich in Richtung steigender Drehzahl.

Bei Betrachtung des Lastschnitts bei 1500 min~" (sieche Abbildung 4.13) ist eine nahe-
zu konstante Verschiebung der gemessenen Korperschallwerte der Variante "Brillenho-
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Abbildung 4.13: Vergleich Korperschall — Position Zylinder 3 (druckseitig) — Lastschnitt
1500 min—!

nung 2" im Vergleich zu den Varianten Basis und "Brillenhonung 1" erkennbar, welche
durch das erhohte Kolbenspiel sowie die verringerte Desachsierung des Kolbenbolzens
erklart wird.

Da das Akustikverhalten speziell im zyklusrelvanten Bereich wichtig ist, wurde dies
im Zuge von instationdren Messungen gesondert bewertet (siehe Abbildung 4.14).

Um das Akustikverhalten instationdr bewerten zu konnen wurde das Signal der Kor-
perschallsenoren jeweils im neuen européischen Fahrzyklus mitaufgezeichnet und in
Abbildung 4.14 dargestellt. Erkennbar sind hierbei sowohl die Korperschallsignale des
Sensors "Zylinder 3/druckseitig" als auch an der Position " Akustik Referenzpunkt".
Beide Sensoren liefern idente Tendenzen, welche auch mit den stationdren Messungen
qualitativ korrelierten. Erkennbar ist wiederum ein neutrales Akustikverhalten der Va-
riante "Brillenhonung 1" im Vergleich zur Basis sowie eine Verschlechterung durch das
deutlich vergrofserte Kolbenspiel und die verringerte Desachsierung des Kolbenbolzens
der Variante "Brillenhonung 2".

Ein wesentliches Ziel dieser Dissertation liegt sowohl in der Entwicklung bzw. Einhal-
tung einer definierten experimentellen Methodik, um Versuchstriger beziiglich deren
Reibungsverhalten sinnvoll und reproduzierbar miteinander vergleichen zu kénnen, als
auch Grenzen und Einschrankungen verschiedener Methoden der Reibleistungsermitt-
lung auszuloten. Aus diesem Grund werden im Folgenden Schleppmessungen zu den
zuvor dargestellten befeuerten Messungen dargestellt und diese methodisch miteinan-
der verglichen.

Einer der wesentlichsten reibungsrelevanten Unterschiede einer Schleppmessung im
Vergleich zu einer befeuerten Messung liegt in den deutlich gednderten thermischen so-
wie gasdruckbedingten Belastungszustinden des Kolbens. Um diese gednderten Rand-
bedingungen néher zu untersuchen, wurden Schleppmessungen unter verschiedenen
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Abbildung 4.14: Instationdres Akustikverhalten im NEDC-Fahrzyklus — betriebswarm

Gasdruckzustianden durchgefiihrt und dabei stets eine eventuell vorhandene Korrelation
zu den befeuerten Reibungsmessungen untersucht.

Die verschiedenen Gasdruckzustédnde in den Zylindern wurden durch verschiedene
mechanische Aufbauzustdnde an den Versuchstriagern dargestellt. Diese verschiedenen
Belastungszusténde sind in Abbildung 4.15 zusammengefasst.

Tabelle 4.3 gibt eine Ubersicht iiber die entsprechenden mechanischen Konfiguratio-
nen der Versuchstrager bei Anwendung der verschiedenen Schleppmethoden.

Um bauteilbedingten, reibungsbeeinflussenden Streuungen vorzubeugen wurden bei
allen Versuchstrigern idente Peripherieteile verwendet. Des Weiteren sollten Ungenau-
igkeiten in den Messungen durch Reduktion der mechanischen Komponenten an den
Versuchstrigern reduziert werden. Aus diesem Grund kam es zum sukzessiven Abbau
von Motorkomponenten mit steigender Schleppmethodennummer.

An dieser Stelle sei erwéhnt, dass die hierbei dargestellte Systematik weniger ei-
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Abbildung 4.15: Zylinderdriicke im Zuge der Anwendung verschiedener Schleppmethoden

Tabelle 4.3: Schleppmethoden Aufbauzusténde

Bezeichnung Mechanische Konfiguration Max. Zylinderdruck
Schleppmethode 1 Dummy ATL Turbinengeh&use, ~ 40 bar
Kiihlmittelpumpe und (Verdichtungsenddruck)

Hochdruckpumpe entfernt

Schleppmethode 2 wie Schleppmessung 1 + ~ 5 bar
Ladungswechsel deaktiviert (drehzahlabhéngig
mittels Nullnockenwellen |, / starke stochastische

ohne Olpumpe und Ausgleichswellen Schwankungen)

Schleppmethode 3 wie Schleppmessung 2 + kein Gasdruck vorhanden

offener Zylinderkopf

ner absoluten Reibungsbewertung der verschiedenen Schritte dient, sondern vielmehr
einem Vergleich verschiedener Belastungszustéinde der Kolbengruppe unter hoher Mess-
genauigkeit dienen soll. Von wesentlichem Interesse war es hier, stets einen Vergleich zu
den befeuerten (und somit fiir den realen Motorbetrieb entsprechenden) Ergebnissen
darzustellen.

Um die im Folgenden dargestellten Schleppmessungen vergleichbar darstellen zu kon-
nen wurden diese bei verschiedenen Ol- und Kiihlmitteltemperaturen durchgefiihrt.
Hierbei wurden die Betriebsmedien Ol und Kiihlmittel der Versuchstréiger iiber exter-
ne Konditionierungsanlagen konditioniert bzw. gegebenenfalls auch der Oldruck iiber
die Olkonditionieranlage bereitgestellt. Die Messungen wurden jeweils bei 40 / 60 / 80
/100°C Ol- und Kiihlmitteltemperatur dargestellt. Die Fiihrungsgrofen fiir die Rege-
lung dieser Medientemperaturen wurden von der Oltemperatur im Hauptolkanal sowie
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

der Kiihlmitteleintrittstemperatur des Motors gebildet. Um instationdre thermische
Effekte (z.B.: bei einem Drehzahlwechsel) und deren Einfluss auf das Reibungsniveau
der Versuchstriger vorzubeugen wurde die Olwannentemperatur mitbetrachtet bzw.
ausreichende Einschwingzeiten von mindestens 15 Minuten je Messpunkt eingehalten.

Um den Reibmitteldruck geméafs seiner Definition zu ermitteln wurde in allen Schrit-
ten die Indizierung zur Erfassung der Gasarbeit auch beim Schleppen verwendet. Durch
die messtechnische Ermittlung der Gasarbeit war es moglich, weiterhin mit dem Reib-
mitteldruck (zusétzlich zum Schleppmitteldruck) zu bewerten. Die gednderten Zylinder-
driicke wurden durch eine Kalibrierung der Zylinderdruckquarze auf geringere Driicke
berticksichtigt.

1.4 Touu = 8060 °C
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Abbildung 4.16: Im Zuge der Anwendung verschiedener Schleppmethoden ermittelte Reib-
mitteldriicke

Exemplarisch sind Ergebnisse der verschiedenen untersuchten Schleppmethoden fiir
ein untersuchtes Ol-/Kiihlmittel Temperaturniveau von 80/80°C in Abbildung 4.16
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4.1 Analyse einer Brillenhonung

dargestellt.

Erkennbar ist, dass die ersten beiden Schleppmethoden die Ergebnisse aus den be-
feuerten Messungen qualitativ bestédtigen. Bei der Anwendung der Schleppmethode 3
kommt es jedoch zu deutlichen Verédnderungen, da in diesem Fall die konstruktive Va-
riante "Brillenhonung 2" plétzlich Vorteile im Vergleich zur Basisvariante zeigte. Da
in diesem Schritt jedoch der Gasdruck durch den Kolben, sowie die thermischen Belas-
tungszustdnde des Kolbens génzlich fehlten, ist diese Methode einem Realbetrieb am
weitesten entfernt. Bei alleiniger Bewertung mittels der Schleppmethode 3 wiirde dies
zu Fehlinterpretationen fiihren.

Die Ergebnisse werden in Form eines methodischen Vergleichs im folgenden Kapitel
naher betrachtet.
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4.2 Methodischer Vergleich befeuerte Messung —
Schleppmethoden

Fiir eine korrekte Bewertung des Reibungsverhaltens der Kolbengruppe eines Verbren-
nungsmotors ist ein dem Realbetrieb entsprechendes Betriebsverhalten notwendig. Im
Zuge von Schleppmessungen ist dies jedoch konzeptbedingt nicht moglich. Wesentliche
Einschrankungen hierbei werden durch den fehlenden Gasdruck im Zylinder sowie feh-
lende thermische Randbedingungen aus der Verbrennung, geéndertes Betriebsspielver-
halten, usw. gebildet. Die folgende Abbildung 4.17 zeigt einen methodischen Vergleich
der in diesem Abschnitt untersuchten Methoden zur Reibungsermittlung.

Erkennbar darin ist eine sukzessive Abnahme des Zylinderspitzendrucks mit steigen-
der Schleppmethodennummer. Des Weiteren ist darin die Tatsache der nicht korrekten
thermischen Belastungszustédnde der Kolbengruppe bei Schleppmessungen dargestellt.

thermische Randbedingungen (insbesondere Kolbengruppe):
korrekt inkorrekt inkorrekt inkorrekt

Lastabhangigkeit

Zylinderdruck

~ A __
Schleppmethode 1 Schleppmethode 2 Schleppmethode 3
befeuerte Messung (Ladungswechsel aktiv) (Nullnockenwellen) (offener Zylinderkopf)

Abbildung 4.17: Verschiedene Methoden zur experimentellen Reibungsermittlung

Wie bereits im vorangegangenen Kapitel kurz diskutiert, kam es bei Anwendung
der verschiedenen Methoden der Schleppmessung zu unterschiedlichen Abweichungen
in Bezug auf die Bewertung der Versuchstrager (siche Abbildung 4.18). Die reale Be-
wertung wird durch die befeuerte Bewertungsmethode nach der Indiziermethode ge-
bildet und stellt zugleich die Grundlage fiir die Untersuchung von Abweichungen der
verschiedenen Schleppmessungsmethoden dar. Im Zuge dieses Vergleichs konnte er-
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4.2 Methodischer Vergleich befeuerte Messung — Schleppmethoden

kannt werden, dass sich der Bewertungsfehler mit steigender Abweichung zur realen
Konfiguration (befeuert / Indiziermethode) kontinuierlich vergrofert. Im Falle des Ver-
suchstragers Brillenhonung 1 erfolgte bei Anwendung der Schleppmethode 3 sogar eine
Tendenzumkehr, welche zu Fehlinterpretationen fiihren wiirde.

N
a

B2 Brillenhonung 1
I Brillenhonung 2

¢ (stochastische Schwankungen)

reale Bewertung Motor 2

reale Bewertung Motor 3

v GroBe Bewertungsfehler Motor 2
} GréRe Bewertungsfehler Motor 3

Zunahme (+) / Abnahme (-) Reibung im
Vergleich zur Basis (Motor 1) in %
o

-25
befeuerte Messung Schleppmethode 1 Schleppmethode 2 Schleppmethode 3
pe = 10 bar (Ladungswechsel aktiv) (Nullnockenwellen) (offener Zylinderkopf)
(Tg =100 °C) (Te =100 °C) (Tg =100 °C) (Tg =100 °C)

Abbildung 4.18: Ergebnisse verschiedener Bewertungsmethoden — relativ

8 Drehzahl = 1500 min-' = konst. — elektrisch fremdversorgt

‘ ‘ | I Basis

. EZBZEZA Brillenhonung 1
! I Brillenhonung 2

ool ML S S

oab | M -Fem - Plem o ER

Reibmitteldruck in bar

ool | 1 B B .

0.0
befeuerte Messung Schleppmethode 1 Schleppmethode 2 Schleppmethode 3
p. = 10 bar (Ladungswechsel aktiv) (Nullnockenwellen) (offener Zylinderkopf)
(Tey =100 °C) (Tey = 100 °C) (T = 100 °C) (Tey =100 °C)

Abbildung 4.19: Ergebnisse verschiedener Bewertungsmethoden — absolut

Abbildung 4.19 zeigt die Absolutniveaus der Reibmitteldriicke der verschiedenen
Versuchstrager der verschiedenen untersuchten Methoden. Eine wichtige Tatsache ist
hierbei, dass die Schleppmessungen (bzw. -methoden), welche sich sowohl durch die
verschiedenen Gasdruckzustidnde und Aufbauzustinde unterschieden, jeweils auf den
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Aufbauzustand des elektrisch fremdversorgten Vollmotors korrigiert wurden. Dies war
fiir eine Quantifizierung des Bewertungsfehlers der verschiedenen Methoden erforder-
lich.

Das unterschiedliche Verhalten der Bewertungsmethoden in puncto Reibleistung soll-
te nun naher untersucht werden. Dies erfolgte durch Berechnung der Kolbennormal-
kraftverlaufe unter den verschiedenen Belastungszustdnden. Diese Berechnungen erfolg-
ten mittels eines vereinfachten Programms zur Berechnung der Kolbenkinematik unter
Vernachlédssigung der Kolbensekundérdynamik (siehe Kapitel 6.1.1). Erwdhnt werden
soll an dieser Stelle, dass die hierbei berechneten Normalkraftverlaufe den Effekt der
unterschiedlichen thermischen Belastungssituationen der verschiedenen Methoden nicht
abbilden, sondern lediglich eine Auflésung des Gasdruckeinflusses ermoglichen.

0 Drehzahl = 2000 min™' = konst.

— —Befeuert / p, = 2 bar

— Befeuert / p, = 0.5 bar

2000 F  —— Schleppmethode 1

—— Schleppmethode 2/ Zyl 1 - 4
—— Schleppmethode 2 / gemittelt
— = Schleppmethode 3

1500 |

1000

500

ok

-500

Berechnete Kolbennormalkraft in N

-1000

_1 500 1 1 1 1
-360 -270 -180 -90 0 90 180 270 360

Kurbelwinkel in °KW

Abbildung 4.20: Berechnete Kolbennormalkraftverlaufe durch Anwendung der verschiede-
nen Schleppmethoden

Bei Betrachtung dieser, in Abbildung 4.20 dargestellten Ergebnisse wird ein deut-
lich erkennbarer Unterschied in den Kolbennormalkraftverldufen der verschiedenen Me-
thoden ersichtlich. Erkennbar sind darin unter anderem Anderungen der Anzahl der
Anlagewechsel des Kolbens der unterschiedlichen Schleppmethoden.

Speziell die Anwendung der Schleppmessungsmethode 2, Anwendung von Nullno-
ckenwellen, erwies sich als methodisch problematisch. Der Grund dafiir liegt im Auf-
treten stochastisch schwankender Zylinderdriicke. Diese Tatsache ist in Form von zu
gewissen Zeitpunkten aufgenommen Einzelzyklen der Druckverlaufe jedes der 4 Zylin-

der dargestellt (siehe Abbildung 4.21).
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60 Drehzahl = 1500 min™" = konst. — Ty, = 80 °C
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Abbildung 4.21: Zylinderdruckschwankungen im Zuge der Anwendung von Nullnockenwel-
len — Einfluss auf Reibung bzw. Anlagewechselsituation des Kolbens
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Bei Betrachtung der berechneten Normalkraftverlaufe der beiden Zeitpunkte wird
eine Anderung des Anlageverhaltens des Zylinders 4, induziert durch die Gasdruckéin-
derung, ersichtlich. Diese Tatsache diirfte fiir die zeitliche Verdnderung des Reibungs-
verhaltens verantwortlich sein.

Angemerkt werden soll an dieser Stelle, dass die Extrapolation dieser Ergebnisse auf
andere Motortypen (Hersteller, usw.) moglicherweise schwierig sein kann, da immer das
Gesamtsystem betrachtet werden muss. Demzufolge kann es durchaus mdoglich sein, dass
gewisse Mafsnahmen bei verschiedenen Motorherstellern (unterschiedliche Gesamtsys-
teme) unterschiedliche Tendenzen zeigen. Um ein System entsprechend bewerten zu
kénnen sind entsprechende experimentelle Daten notwendig, bei deren Ermittlung eine
definierte methodische Vorgangsweise sinnvoll ist (siehe Kapitel 2.3).

Im Zuge der vorliegenden Arbeit wurden die Zylinderdruckschwankungen, verursacht
durch den Einsatz von Nullnockenwellen, genauer untersucht. Mehrere Versuche diesen
Druckschwankungen vorzubeugen kamen dabei zur Anwendung.

Abbildung 4.22: Abdichtungsmafnahmen zur Vorbeugung der Zylinderdruckschwankungen
im Zuge der Anwendung der Nullnockenwellen (Schleppmethode 2)

Im Detail wurden dabei folgende Vorkehrungen getroffen (siche Abbildung 4.22):
e Abdichtung der Ventile mit Dichtungsmasse
e Saug- und abgasseitige Abdichtung iiber Platten
e Neu Einschleifen der Ventile / Ventilsitze

e Ausbau Rollenschlepphebel / Anfertigung HVA Zwischenteile

Speziell mit der letzten untersuchten Variante wurde der Kontakt der Rollenschlepp-
hebel mit den Ventilen vollstdndig gelost. Des Weiteren konnte dabei von einer Dicht-
heit der Ventile/Ventilsitze ausgegangen werden, da die Ventile / Ventilsitze zuvor neu
eingeschliffen bzw. deren Dichtheit tiberpriift wurde. Alle Versuche, diese stochastisch
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auftretenden Zylinderdruckschwankungen zu unterbinden, blieben erfolglos, was zur
Erkenntnis fiihrte, dass diese iiber Pumpeffekte im Zylinderkurbelgehduse (z.B. tiber
die Stofspiele der Kolbenringe) entstehen. Diese Tatsachen konnten auch bei anderen
Versuchstriager in analoger Ausprigung festgestellt werden.
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

4.3 Analyse Kolbenbolzendesachsierung

Dieses Kapitel beschéftigt sich mit der experimentellen Analyse des Einflusses unter-
schiedlicher Kolbenbolzendesachsierungen an einem 4-Zylinder Pkw-Dieselmotor (iden-
ter Motortyp wie im vorangegangenen Kapitel). Im konkreten Fall wurden zwei Kol-
benbolzendesachsierungen (0.7 und 0.55mm zur Druckseite) an optimierten Kolben
untersucht und jeweils auch mit der Basisvariante verglichen. Die Bewertungskriterien
hierbei wurden vom Reibleistungs- sowie dem Akustikverhalten gebildet.

Tabelle 4.4: Ringpakete Kolbenbolzendesachsierungsbewertung

Ringpaket Ringhdhe Rechteckring / Summe Tangentialkrifte (gemittelt)

Nasenminutenring in mm gesamtes Ringpaket in N
Serie 1.75 / 1.75 36.7
optimiert 1.5 /1.5 28.8

Um den hohen Genauigkeitsanforderungen gerecht zu werden und bauteilbedingte,
reibungsbeeinflussende Streuungen ausschlieffen zu kénnen wurde bei diesen Messungen
jeweils der idente Grundversuchstriager verwendet. Auf diesem Weg war es moglich, den
konstruktiven Parameter Kolbenbolzendesachsierung gesondert zu bewerten.

Da im Zuge der Untersuchungen nicht nur die Desachsierungen der Kolbenbolzen son-
dern auch die Ringpakete und Kolbenspiele (im Vergleich zur Basisvariante) verdndert
wurden, sind die konstruktiven Unterschiede in den Tabellen 4.4 und 4.5 zusammenge-
stellt. Da der Basismotor spater mit den optimierten Varianten verglichen werden soll,
findet auch dieser in diesem Vergleich Einzug.

Tabelle 4.5: Konstruktive Unterschiede der Kolben im Zuge der Kolbenbolzendesachsie-

rungsbewertung
Bezeichnung Kolben @ Desachsierung Ringpaket
/ Kolbenspiel Kolbenbolzen
in mm / ym ** in mm
Basismotor 83.96 / 40 —0.7 Serie
Desachsierung 0.55 mm (DS) 83.925 / 75 —0.55 optimiert
Desachsierung 0.7 mm (DS) 83.925 / 75 —0.7 optimiert

** negative Desachsierung = Desachsierung zur Druckseite

Die Unterschiede in Bezug auf Reibleistung zwischen den beiden Desachsierungs-
varianten 0.7 und 0.55mm sind in Abbildung 4.23 in Form eines Kennfeldvergleichs
dargestellt. Bewertet wurde unter Anwendung der Indiziermethode. Erkennbar ist ei-
ne geringere Reibung des Kolbens mit geringerer Kolbenbolzendesachsierung, wobei es
dabei zum Teil auch zu Anderungen in Bezug auf die Lastabhéingigkeit kommt.

62



4.3 Analyse Kolbenbolzendesachsierung

Reibmitteldruck in bar

— - Desachsierung 0.55 mm (DS)
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Abbildung 4.23: Vergleich von Reibkennfeldern mit verschiedenen Kolbenbolzendeachsie-
rungen

Die Verdnderungen der Motorreibung durch die konstruktiven Unterschiede sind des
Weiteren in Lastschnittdarstellung in Abbildung 4.24 ersichtlich. Speziell bei der Dreh-
zahl von 2500min~! sind Anderungen der Lastabhingigkeit der Reibung durch die
Veranderung der Kolbenbolzendesachsierung ersichtlich. Die Reibungsunterschiede be-
dingt durch die Anderung der Kolbenbolzendesachsierung nehmen primér mit der Last
des Motors zu. Dieser Effekt ist jedoch erst ab einer Drehzahl von ~ 1750 min~! aus-
gepréagt. Erkennbar ist, dass speziell in zyklusrelevanten Bereichen keine signifikanten

Unterschiede der Motorreibung zwischen den beiden Desachsierungen auftreten.

e Basis:  Desachsierung 0.7 mm (DS) / KB-Spiel 40 ym / Ringpkt. Serie

——p — Desachsierung 0.55 mm (DS) / KB-Spiel 75 ym / Ringpkt. optimiert
ceccpece Desachsierung 0.7 mm (DS)/ KB-Spiel 75 ym / Ringpkt. optimiert
Drehzahl = 1500 min-! = konst. Drehzahl = 2500 min-" = konst.
1.6
® ®
o o
£ 1.2 c 12}
X X
[&] [&]
2 2
< 08 < 08
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£ o4t E o4t
[0} [0}
o o
O-O 1 1 1 1 1 OO 1 1 1 1 1 1
-5 0 5 10 15 20 25 5 0 5 10 15 20 25 30
effektiver Mitteldruck in bar effektiver Mitteldruck in bar

Abbildung 4.24: Vergleich von Lastschnitten verschiedener Kolbenbolzendeachsierungen —
Lastschnitt 1500 min~! und 2500 min~!
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Beide untersuchten Desachsierungsvarianten unterschieden sich zur Basisvariante
durch ein vergrofertes Kolbenspiel sowie ein optimiertes Ringpaket. Aus diesem Grund
wird in Abbildung 4.25 jeweils der Vergleich zur Basisvariante dargestellt. Aufgrund
des grofseren Kolbenspiels sowie des optimierten Ringpakets besitzen beide Varianten
im Vergleich zur Basis deutlich erkennbare Reibleistungsvorteile.

Reibmitteldruck in bar Reibmitteldruck in bar
Basis: Desachsierung 0.7 mm (DS)/ KB-Spiel 40 ym / Ringpkt. Serie
= 30 _—— Desachsierung 0.55 mm (DS) / KB-Spiel 75 pm / Ringpkt. optimiert
8 ----- - Desachsierung 0.7 mm (DS) / KB-Spiel 75 pm / Ringpkt. optimiert
£ 251 £ 25F
X X
g 20r g 2
o - © -
® 15 ® 15
= 10F S 10 % . NN .
5 5t 5 5F V0.8 g0 N\ M4
2 2 0.6 ,') S . 12
X (0] X Of S, " )'/ ’
% - 1 % - 1 1 1
500 1500 2500 3500 4500 500 1500 2500 3500 4500
Drehzahl in min-! Drehzahl in min-!

Abbildung 4.25: Vergleich von Reibkennfeldern verschiedener Kolbenbolzendesachsierungen
— jeweils Vergleich zur Basisvariante

Durch die Verdnderung der Desachsierung des Kolbenbolzens kann der Anlagewechsel
und damit sowohl das Reibungsverhalten als auch das Akustikverhalten eines Verbren-
nungsmotors beeinflusst werden. Aus diesem Grund ist in Abbildung 4.26 ein Vergleich
des gemessenen Korperschalls im Bereich von Zylinder 3 / druckseitig dargestellt.

Korperschall Zylinder 3 — druckseitig in dB(A)

— Desachsierung 0.7 mm (DS)
---- Desachsierung 0.55 mm (DS)

effektiver Mitteldruck in bar
o

500 1500 2500 3500 4500
Drehzahl in min-1

Abbildung 4.26: Vergleich Korperschall verschiedener Kolbenbolzendesachsierungen

Hierbei ist ersichtlich, dass die grofere Kolbenbolzendesachsierung von 0.7 mm zur
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Druckseite erkennbare Akustikvorteile aufweist. Demnach konnte eine positive Beein-
flussung des Akustikverhaltens durch die grofsere Kolbenbolzendesachsierung in Rich-
tung Druckseite experimentell nachgewiesen werden.

Von wesentlichem Interesse ist wiederum der Akustikvergleich zur Basisvariante. Er-
kennbar ist ein hoherer Korperschallwert des Versuchstriagers "Desachsierung 0.7 mm"
im Vergleich zur Basis. Beide Motoren (Basis und "Desachsierung 0.7 mm") verfiigen
zwar liber die idente Kolbenbolzendesachsierungen von 0.7 mm zur Druckseite, jedoch
liegen Unterschiede im Kolbenspiel vor. Aufgrund des hoheren Kolbenspiels des Ver-
suchstrigers "Desachsierung 0.7 mm" erfolgt in diesem Fall eine negative Beeinflussung
des Akustikverhaltens.

Eine weitere wichtige ableitbare Erkenntnis aus diesen experimentellen Untersuchun-
gen ist demnach die negative Akustikbeeinflussung durch Erhohung des Kolbenspiels,
welche mit steigender Drehzahl zunimmt.

Basis: Desachsierung 0.7 mm (DS)/ KB-Spiel 40 um / Ringpkt. Serie

100 [ — =0 — Desachsierung 0.55 mm (DS) / KB-Spiel 75 um / Ringpkt. optimiert
™ ceccepecs Desachsierung 0.7 mm (DS) / KB-Spiel 75 ym / Ringpkt. optimiert
o~
o <
'85 95 N om0
=2 / aeepen
N £ Ve chee -
= D o .

2 0

c 3

N x

55 85f
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Q ©
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-5 0 5 10 15 20 25

effektiver Mitteldruck in bar

Abbildung 4.27: Vergleich Korperschall verschiedener Kolbenbolzendesachsierungen — Last-
schnitt 1500 min~—*

Hierbei ist jedoch nur eine sehr geringe Lastabhéngigkeit vorhanden, wie in den
Abbildungen 4.27 und 4.28 ersichtlich.
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Abbildung 4.28: Vergleich Kérperschall verschiedener Kolbenbolzendesachsierungen — je-

weils Vergleich zur Basisvariante

Korperschallbewertung im NEDC-Fahrzyklus (betriebswarm)
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Abbildung 4.29: Instationdre Korperschallbewertung im NEDC-Fahrzyklus verschiedener

Kolbenbolzendesachsierungen — Motor betriebswarm

Abbildung 4.29 zeigt die instationdre Bewertung des Akustikverhaltens im neuen

europaischen Fahrzyklus. Erkennbar ist auch hierbei die Verschlechterung der Akustik
im Falle der geringeren Kolbenbolzendesachsierung von 0.55 mm.
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Eine wesentliche Herausforderung im Zuge der Desachsierungsbewertung lag in der
Ubertragbarkeit der experimentellen Ergebnisse zwischen zwei verschiedenen Motor-
priifstanden. Im Speziellen seien hierbei Unterschiede im dynamischen Regelungsver-
halten im Instationarbetrieb erwahnt.

2500 12
X Desachsierung 0.55 mm (DS) — Priifstand A
‘E 2000 } g —— — Desachsierung 0.7 mm (DS) — Priifstand B
E § st
£ 1500 | 25
= =29 4r
S 1000 | 5 £
5 2 g
5 500 é
0 1 1 1 q') _4 1 1 1
0 50 100 150 200 0 50 100 150 200
Zeitpunkt in s Zeitpunkt in s

Abbildung 4.30: Dynamisches Regelungsverhalten verschiedener Priifstinde im NEDC-
Stadtteil

In Abbildung 4.30 ist ein Vergleich der Regelungscharakteristika beider Priifstande
(Asynchronmaschine und Tandem Aufbau) in Bezug auf Drehzahl und Drehmomenten-
regelung in einer Phase des Stadtteils im NEDC-Fahrzyklus dargestellt. Durch diverse
Anpassungen der jeweiligen Regelungscharaktisika der beiden Priifstdnde konnte eine
sehr gute Ubereinstimmung der dynamischen Regelungen erzielt werden.

Diese Ubereinstimmung bildete die Grundlage fiir eine Plausibilisierung der befeuer-
ten Reibungsmessungen durch Messung des Kraftstoffverbrauchs im NEDC-Fahrzyklus.
Dieser Vergleich ist in Abbildung 4.31 in Form der kumulierten Kraftstoffverbrauche
dargestellt.

Vergleich Kraftstoffverbrduche im NEDC-Fahrzyklus

0.7
Desachsierung 0.55 mm (DS)
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Abbildung 4.31: Vergleich kumulierte Kraftstoffverbrauche verschiedener Kolbenbolzende-
sachsierungen im NEDC-Fahrzyklus
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Darin ist keine signifikante Beeinflussung des Kraftstoffverbrauchs zwischen den bei-
den Kolbendesachsierungsvarianten im NEDC-Fahrzyklus erkennbar, was mit den Rei-
bungsmessungen korreliert. Auf diesem Weg konnten die Reibungsmessungen durch
Verbrauchsmessungen plausibilisiert werden.

4.3.1 Plausibilisierung der experimentellen Ergebnisse

Zur Sicherstellung einer hohen Messgenauigkeit sollen die aus den Reibungsmessungen
ermittelten Ergebnisse auch instationér iiber den Kraftstoffverbrauch plausibilisiert
werden (siche Abbildung 4.32).

Dies erfolgt exemplarisch durch einen Vergleich des real gemessen Kraftstoffver-
brauchs im NEDC-Fahrzyklus (betriebswarm) des Basismotors und jenem mit der Be-
zeichnung "Optimierte Variante".

Zu diesem Zweck sind die konstruktiven Unterschiede der beiden, diesem Vergleich
zugrundeliegenden Motoren, in den Tabellen 4.6 und 4.7 vergleichend dargestellt.

Tabelle 4.6: Ubersicht konstruktiver Unterschiede der Motoren (Kolbengruppe) zur Ver-
brauchsplausibilisierung

Bezeichnung Kolben @ Desachsierung Ringpaket
/ Kolbenspiel Kolbenbolzen
in mm / ym ** in mm
Basismotor 83.96 / 40 —0.7 Serie
Optimierte Variante 83.925 / 75 —0.55 optimiert

** negative Desachsierung = Desachsierung zur Druckseite

Tabelle 4.7: Ringpakete Versuchstriager zur Verbrauchsplausibilisierung

Ringpaket Ringhdhe Rechteckring / Summe Tangentialkrifte (gemittelt)

Nasenminutenring in mm gesamtes Ringpaket in N
Serie 1.75 / 1.75 36.7
optimiert 1.5 /1.5 28.8
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Abbildung 4.32: Instationdre Verbrauchsplausibilisierung der Reibungsmessungen im
NEDC-Fahrzyklus

Bei der in Abbildung 4.32 dargestellten Plausibilisierung wird erkennbar, dass der im
NEDC-Zyklusschwerpunkt (Mittelklasse Pkw — SMK 1700 kg) gemessene Reibungsvor-
teil des optimierten Motors im Vergleich zum Basismotor ~ 17 % betragt. Der NEDC-
Zyklusschwerpunkt wird von der mittleren Zyklusdrehzahl und dem mittlerem effekti-
ven Mitteldruck gebildet und betréigt fiir die dargestellte Konfiguration ~ 1500 min—!
und p. = 2bar.

Entsprechend den, am Beginn dieser Arbeit, durchgefiihrten Potenzialberechnungen
(elektrisch fremdversorgtes Potenzial) beziiglich Kraftstoffverbrauchseinsparung sollte
diese Reibungsabsenkung der optimierten Variante in einer Kraftstoffverbrauchsein-
sparung von =~ 2.5% im Fahrzyklus resultieren. Dies konnte in einer real gemessen
Kraftstoffverbrauchsreduktion im NEDC-Fahrzyklus von ~ 3% wiedergefunden wer-
den. Die Abweichungen resultieren vor allem aus der Tatsache, dass der Betriebspunkt
1500 min~! und p, = 2bar als Stationirbetriebspunkt stellvertretend fiir den gesamten
Fahrzyklus angesehen wird. Die gleichen Tendenzen konnten durch Messungen in einem
FTP75-Fahrzyklus bestétigt werden.
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

Aus diesem Vergleich kann die Korrektheit der Reibungsmessungen abgeleitet bzw.
eine Plausibilisierung der Reibungsmessungen durch Verbrauchsmessungen durchge-
fithrt werden.

Vergleich Betriebsverhalten zur Verbrauchsplausibilisierung im NEDC-Fahrzyklus (betriebswarm)
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Abbildung 4.33: Verbrauchsplausibilisierung — Betriebsverhalten im NEDC-Fahrzyklus

Von wesentlichem Einfluss auf ein genaues Ergebnis in der experimentellen Ermitt-
lung des Zyklusverbrauchs sind die Konditionierungsbedingungen am Motorpriifstand.
Um diese Tatsache zu verdeutlichen sind relevante Betriebsbedingungen bzw. Ergeb-
nisse zum instationdren Plausibilisierungsvergleich beziiglich Kraftstoffverbrauch im
NEDC-Fahrzyklus in Abbildung 4.33 dargestellt.
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4.4 Strip-Down Untersuchungen

Dieses Kapitel beschéftigt sich unter anderem mit dem Reibungseinfluss diverser kon-
struktiver Parameter im Kurbeltrieb von Dieselmotoren, bewertet mittels der Strip-
Down Schleppmethode (inkl. Zylinderdruckindizierung). Des Weiteren erfolgt die Er-
mittlung der Reibungsniveaus verschiedener Motorkomponenten im Schleppbetrieb.
Abbildung 4.34 zeigt einen Priifstandsaufbau zur Durchfithrung der Strip-Down Un-
tersuchungen.

Bei Schleppmessungen reagieren die Gaswechselverluste sehr empfindlich auf gedn-
derte Umgebungsbedingungen am Priifstand oder auf geringfiigige Unterschiede im
Ansaug- und Abgassystem [6]. Bei einer alleinigen Bewertung mittels des Schlepp-
moments ist aus diesem Grund der Vergleich verschiedener Motorkomponenten nur
eingeschrankt moglich.

Aus diesem Grund bzw. um diesen Tatsachen vorzubeugen, kam bei den durchge-
fithrten Schleppmessungen zur Separation der Gasarbeit vom Schleppmoment ebenfalls
eine Indizierung aller Zylinder (Vollindizierung) zum Einsatz. Auf diesem Weg konnte
die Reibung definitionsgemaéfs ermittelt werden.

Abbildung 4.34: Priifstandsaufbau Strip-Down Schleppuntersuchungen

Ein wesentlicher Vorteil der in diesem Kapitel angewandten Strip-Down Schleppme-
thodik liegt in der Erfassung der Reibungsniveaus verschiedener Motorkomponenten.

Um im geschleppten Motorbetrieb vergleichbare Bedingungen zu schaffen, wurden
Ol- und Kiihlmittel iiber externe Konditionieranlagen konditioniert (siche Abbildung
4.35). Zur Konditionierung dieser Betriebsmedien wurden Konditionieranlagen der Fir-
ma AVL des Typs 554 (Olkonditionierung) und 553 (Kiihlmittelkonditionierung) ver-
wendet.
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Abbildung 4.35: Priifstandsaufbau Konditionieranlagen

Fithrungsgrofen stellten hierbei die Temperaturen im Hauptolkanal und am Kiihl-
mitteleintritt in den Motor dar. Untersucht wurde jeweils das Reibungsverhalten bei
den Temperaturniveaus 40/40 & 80/80 & 100/100°C (Ol-/Kiihlmittel).

Die Konditionierung des Kraftstoffs erfolgte iiber eine eigens gebaute Konditionieran-
lage. Des Weiteren erfolgte in jenen Strip-Down Schritten, in welchen die Motordlpum-
pe entfernt wurde, eine Bereitstellung des Oldrucks durch die Olkonditionieranlage.
In jenen Schritten, in welchen die Wasserpumpe entfernt wurde, wurde der Kiihlmit-
teldurchfluss mittels einer motorexternen Pumpe an der Kiihlmittelkonditionieranlage
erzeugt.

In jenen Schritten, in welchen eine Olkonditionierung mittels der Olkonditionier-
anlage durchgefiihrt wurde, stellte das Konstanthalten eines definierten Olstandes in
der Olwanne ein wesentliches Zielkriterium dar. Auf diesem Weg konnten Panschver-
luste durch Eintauchen der Kurbelwelle in der Olwanne vermieden werden. Um diesen
Anforderungen gerecht zu werden wurde ein Zwischengefif (Ausgleichsbehilter) im Ol-
konditionierkreislauf installiert. Die Einstellung des Olstandes in der Olwanne erfolgte
iiber ein Fiillstandsrohr in der Olwanne. Andernfalls konnte die Volumenausdehnung
des Ols aufgrund der hohen Olvolumina in Konditionieranlage und Motor (> 20 Liter)
zu erheblichen Anderungen des Olstandes in der Olwanne und somit Panschverlus-
ten fithren. Eine schematische Darstellung des Konditierungskreislaufes des Motoréls
(jeweils Strip-Down Schritte 1) ist in Abbildung 4.36 dargestellt.

72



4.4 Strip-Down Untersuchungen
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Abbildung 4.36: Priifstandsaufbau Olkonditioniersystem
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Abbildung 4.37: Panschverluste bei verschiedenen Drehzahlen

Beispiele fiir die Auswirkungen von Panschverlusten sind in der Abbildung 4.37 dar-

gestellt.

Hierbei sind diese Verluste durch deutlich erkennbare zyklische Schwankungen im
Schleppmoment erkennbar, welche zu gravierenden Messfehlern in den Reibungsmes-
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

sungen fiihren wiirden.

Abbildung 4.38: Olstandskontrolle

Um Fehler dieser Art ausschliefsen zu kénnen wurde bei allen Untersuchungen eine
Uberwachung des Olstandes durch ein Schauglas, appliziert in der Olwanne, vorgenom-
men (siche Abbildung 4.38). Das Funktionsprinzip dieser Uberwachung basiert auf dem
Prinzip der kommunizierenden Geféfse.

Damit war es moglich den Olstand im Betrieb des Motors zu beobachten und auf
diesem Weg vorzeitig Panschverluste erkennen zu kénnen.

Um die Schleppmessungen korrekt und vergleichbar durchfiihren zu kénnen wurden
fiir alle untersuchten Versuchstriager folgende Randbedingungen definiert:

Generator musste keine elektrische Energie erzeugen (Nulllast)
Klimakompressor lauft leer mit

Zumesseinheit der Common-Rail Hochdruckpumpe auf Nullférderung gestellt (iiber
ETK-Steuergerit) Raildruck = konst. ~ 5-6 bar

Drosselklappe und Drallklappe iiber ETK-Steuergerét offen

Thermostat an Wasserpumpe aufgespreizt (um eine Kiihlmitteldurchstréomung
des Motors auch bei niedrigen Kiihlmitteltemperaturen zu ermoglichen)

Konditionierung — Kiihlmittel auf Kiihlmitteleintrittstemperatur (40/80/100°C)

Konditionierung — Ol auf Temperatur im Hauptélkanal (40/80/100°C)

Eine wesentliche, im Zuge der Schleppmessungen, auftretende Tatsache ist, dass die
ermittelte Reibung der Common-Rail Hochdruckpumpe aufgrund der niedrigen Rail-
driicke bzw. fehlenden Einspritzung nicht fiir den real befeuerten Betrieb repriasentativ
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ist. Um die korrekte Durchfiihrung der Differenzbildung zu ermoglichen ist die Ermitt-
lung dieses Reibungsniveaus dennoch notwendig.

Des Weiteren konnte die fiir den befeuerten Motorbetrieb benétigte elektrische Ener-
gie im Zuge der Strip-Down Schleppmessungen nicht berticksichtigt werden.

In simtlichen Schritten, in welchen die motoreigene Olpumpe abgebaut und die Ol-
druckerzeugung tiber die Konditionieranlage erfolgte, sollte das Verhalten einer druck-
geregelten Olpumpe nachgebildet werden. Abbildung 4.39 zeigt die Verliufe der Ol-
driicke, welche mittels der motoreigenen Olpumpe ermittelt wurden, und jene welche
mittels der Olkonditionieranlage eingestellt wurden um das Verhalten einer druckge-
regelten Olpumpe nachstellen zu kénnen. Die Oldruckverliufe der druckgeregelten Ol-
pumpe wurden in separaten Messungen der Motornachfolgegeneration ermittelt und in
den weiteren Schritten den untersuchten Versuchstrager zugrunde gelegt. Diese Verlau-
fe sind exemplarisch den im Folgenden betrachteten Motor 1 dargestellt. Des Weiteren
wurden die Auswirkungen der Anderung des Oldrucks auf die Reibleistung in geson-
derten Untersuchungen (Kapitel 4.4.6) separiert betrachtet.

——CO—— Motordlpumpe T, 40/40 °C

——{—— Motordlpumpe T, 80/80 °C
Motordlpumpe T, 100/100 °C

— —> — - Konditionieranlage / Nachbildung
Betriebsverhalten druckgeregelte Olpumpe

Oldruck im Hauptélkanal in bar

0 L L L
500 1500 2500 3500 4500
Drehzahl in min-1

Abbildung 4.39: Oldruck Strip-Down Untersuchungen

Insgesamt wurden im Zuge der durchgefiihrten Strip-Down Schleppmessungen 4
Pkw-Dieselmotoren untersucht. Diese sind in Tabelle 4.8 vergleichend dargestellt. Darin
erkennbar ist, dass sich Motor 1 und Motor 2 lediglich in deren Zylinderzahl unterschei-
den, wahrend sédmtliche andere Grundgeometrieparameter der beiden Versuchstrager
identisch sind. Ein wesentlicher Unterschied zwischen Motor 2 und Motor 3 liegt in der
Verlangerung der Pleuelstange um 5mm. Diese konstruktive Verdnderung bzw. deren
Auswirkung auf die Kolbengruppenreibung wird in Kapitel 4.4.4 ndher betrachtet.

Der Versuchstriager 4 stellt ein, im Vergleich zu den anderen Motoren, um 20 %
hubraumreduziertes Triebwerk in Kombination mit einer abermals verldngerten Pleu-
elstange dar.

Parameter wie die Desachsierung des Kolbenbolzens, sowie das Verdichtungsverhalt-
nis wurden bei den verschiedenen Versuchstragern nicht verédndert.
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Tabelle 4.8: Beschreibung Versuchstréger Strip-Down Schleppmessungen

Motor 1 Motor 2 Motor 3 Motor 4
Kenngrofe Einheit Wert Wert Wert Wert
Zyl / Ventile - 4/4 6/4 6 /4 6 /4
Hubraum cm? 1995 2992 2992 2396
Bohrung mm 84 84 84 78
Hub mm 90 90 90 83.6
Pleuellénge mm 138 138 143 147.7
Desachsierung Kolbenbolzen™* mm —-0.7 —-0.7 —0.7 —0.7
Verdichtungsverhéltnis - 16.5 16.5 16.5 16.5
* negative Desachsierung = Desachsierung zur Druckseite
r——————————————— -
| Kolbengruppenbewertung |
L = gl
I
" A T
Methode 1 v Methode 2 v

mit Gasdruck

Abbildung 4.40: Angewandte Methoden der Kolbengruppenbewertung im Schleppbetrieb

Von wesentlichem Interesse zeigte sich die Untersuchung der Kolbengruppenreibung.
Um auch hierbei methodisch vorzugehen wurden verschiedene Methoden der Ermitt-
lung der Kolbengruppenreibung (siche Abbildung 4.40) untersucht und miteinander

verglichen.

Wesentlicher Unterschied der beiden, geschleppt durchgefiihrten, Bewertungsmetho-

den liegt im Zylinderdruck.

Im Zuge der Durchfiihrung von Methode 1 war an der Kolbengruppe ein Zylinder-
druck (Maximaldruck = Verdichtungsenddruck — ,Ladungswechsel aktiv*) vorhanden.
Im Gegensatz dazu wurde bei der Anwendung der Methode 2 ohne Gasdruck bewertet.
Dies wurde durch die Applikation einer sogenannten offenen Platte als Zylinderkopf

ermoglicht.
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4.4 Strip-Down Untersuchungen

Abbildung 4.41: Offener Zylinderkopf

Die offene Platte ist in Abbildung 4.41 dargestellt und wurde eigens fiir diese Unter-
suchungen angefertigt. Um den Betriebspunkt der Kiihlmittelpumpe des Motors nicht
zu beeinflussen wurde die konstruktionsbedingte Strémungssituation des Kiihlmittels
durch den Zylinderkopf bestmdglich nachgebildet. Des Weiteren wurde die offene Plat-
te fiir den kombinierten Einsatz sowohl fiir den Motor 1 (4-Zylinder), als auch fiir die
6-Zylinderaggregate (Motoren 2,3,4) konzipiert.
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4.4.1 Strip-Down Systematik

Um die Reibungsniveaus der verschiedenen Komponenten gut auflésen zu kénnen, war
es am Beginn der Untersuchungen notwendig eine moglichst gut durchdachte Strip-
Down Systematik zu definieren. Im Wesentlichen umfasst diese Systematik die Ab-
baureihenfolge der verschiedenen Motorkomponenten und ist fiir den 4-Zylinder Motor
(Motor 1) in der folgenden Tabelle 4.9 exemplarisch dargestellt.

Tabelle 4.9: Strip-Down Systematik
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1 x x x x x X x x Serie Gesamtreibung
2 X x x x x x x Serie Ol & Vakuumpumpe
3 X X X X X offen  Ventiltrieb & Ladungswechsel
4 X X X X Serie  Kolben
5 b X X X X Serie  Ventiltrieb
6 X X X Serie  Wasserpumpe & Riementrieb
7 X X Serie  Hochdruckpumpe & unterer Kettentrieb
8 X Serie  Kurbelwelle / Ausgleichswellen
9 x x x x x x x x Serie Referenzmessung Gesamtreibung

Bei der Definition dieser Reihenfolge wurde wesentlicher Wert darauf gelegt, die
Kolben méglichst schnell aus dem Motor auszubauen um auf diesem Weg auf die Zy-
linderdruckindizierung verzichten zu kénnen. Dadurch konnten etwaige Fehlerquellen
reduziert werden.

Wie in Tabelle 4.9 ersichtlich, ist eine Zylinderdruckindizierung nur in den Schritten
1,2 und 9 erforderlich, da in den anderen Schritten aufgrund des Ausbaus der Kolben-
gruppe kein Gasdruck in den Zylindern vorhanden war.

Bei allen durchgefiihrten Messungen wurde der idente Drehmomentmessflansch (HBM
T40 / 1000 Nm) verwendet, da dieser eine sehr gute Reproduzierbarkeit (< 0.1 Nm)
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aufwies.
Um die Reproduzierbarkeit bzw. eine hohe Messgenauigkeit zu gewéhrleisten wurde
im letzten durchgefiihrten Strip-Down Schritt die Vollmotorreibung erneut gemessen.
Die aufgelosten Komponenten der verschiedenen Versuchstréger sind in Tabelle 4.10
dargestellt. Aufgrund diverser Bauteilgleichheiten an den verschiedenen Versuchstra-
gern wurden nicht bei jedem Versuchstriager alle Komponenten messtechnisch aufgeldst.

Tabelle 4.10: Im Zuge des Strip-Down Messprogramms aufgeloste Komponenten

YV 2

& & & &
Aufgeloste Komponente(n) W N N ¥
Gesamtreibung X X b X
Olpumpe & Vakuumpumpe X X X X
Ventiltrieb X X
Kolben X X X X
Wasserpumpe & Riementrieb X X
Hochdruckpumpe & unterer Kettentrieb x X
Kurbelwelle X X X
Ausgleichswellen X
Referenzmessung Gesamtreibung X X

Um eine moglichst hohe Messgenauigkeit seitens der Indizierung zu gewihrleisten
wurden die Zylinderdrucksensoren auf das im Zuge der Schleppmessungen geringere
Druckniveau kalibriert. Diese Kalibrierung wurde bei einem Druckniveau von 40 bar
durchgefiihrt und im Laufe der Strip-Down Messungen der 4 Motoren laufend {iber-
priift.

Um den hohen Genauigkeitsanforderungen in der Zuordnung des oberen Totpunkts
bei Reibungsmessungen bzw. Indiziermessungen gerecht zu werden, wurde die OT-Lage
vor und nach jedem Schritt mit der kapazitiven OT-Sonde (AVL 428) eingestellt bzw.
iiberpriift. Des Weiteren wurde die OT-Lage laufend iiber den thermodynamischen
Verlustwinkel im Schleppbetrieb kontrolliert (siche Kapitel 2.3).

Exemplarisch fiir die erzielte Genauigkeit bzw. Reproduzierbarkeit der Zylinder-
druckindizierung ist der Vergleich der indizierten Mitteldriicke des Motors 1 in den
Strip-Down Schritten 1 und 2 fiir ein Ol-/ Kiihlmitteltemperaturniveau von 100,100 °C
in Abbildung 4.42 dargestellt. Erkennbar ist eine sehr gute Ubereinstimmung der er-
mittelten Gasarbeiten der beiden Strip-Down Schritte.

Représentativ fiir die Reproduziergenauigkeit der Strip-Down Untersuchungen soll
der Vergleich des gemessenen Reibmoments am Beginn und Ende eines Strip-Down
Messprogramms fiir den Motor 2 (Ol-Kiihlmitteltemperaturniveau 80/80°C) (Abbil-
dung 4.43) gezeigt werden.

Hierbei muss festgehalten werden, dass zwischen diesen Messungen samtliche fiir die
Differenzbildung notwendige (Umbau)-Schritte durchgefiihrt wurden.
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Reproduzierbarkeit der Zylinderdruckindizierung
Motor 1 — Ty = 100 °C

S
[(e]
T

indizierter Mitteldruck in bar

——O—— Strip-Down Schritt 1
— — —- Strip-Down Schritt 2

2
500

1500

2500
Drehzahl in min-

3500

4500

Abbildung 4.42: Im Zuge der Strip-Down Messungen erzielte Wiederholgenauigkeit der
Zylinderdruckindizierung
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Abbildung 4.43: Im Zuge der Strip-Down Messungen erzielte Reproduzierbarkeitsgenauig-
keit im Reibmoment

Erkennbar ist eine mittlere absolute Reproduzierbarkeitsgenauigkeit von ~ 0.1 Nm im

Reibmoment der Vollmotoren. Bei Betrachtung der verschiedenen Fehlerquellen (Zylin-
derdruckindizierung, Drehmomentmesstechnik, Konditionierungsbedingungen, Zerlege-
und Zusammenbaueinfliisse, usw.) bzw. hohen Genauigkeitsanforderungen bei Reibleis-
tungsuntersuchungen stellt dies einen sehr guten Wert dar.
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Die folgende Abbildung 4.44 zeigt die, iiber dem Kurbelwinkel aufgelosten, Verléau-
fe der effektiven Drehmomente von Motor 1 und 2 in den verschiedenen Strip-Down
Schritten.

Motor 1 — Drehzahl = 2000 min-! Motor 2 — Drehzahl = 2000 min-!
Tom = 100 °C Teum = 100 °C
0 20
10 — Schritt 1 110
— Schritt 2 0

Y~ 1 — Schritt 3
—— Schritt 4 1-10
— Schritt 5 -
—— Schritt 6
— Schritt 7 1-20
f| — Schritt 8
-30
-40 L L 40

-360 -180 0 180 360 -360 -180 0 180 366
Kurbelwinkel in ° KW Kurbelwinkel in °(KW

effektives Drehnmoment in Nm

effektives Drehnmoment in Nm
S

Abbildung 4.44: Kurbelwinkelaufgeloste Schleppmomente fiir verschiedene Aufbauzustande
und Versuchstrager

Grundsitzlich sind hierbei deutliche Anderungen sowohl im Verlauf, als auch in den
Amplituden des effektiven Drehmomentes durch die verschiedenen Aufbauschritte er-
kennbar. Ein wesentlicher Unterschied wird bei Betrachtung des Drehmomentverlaufs
von Schritt 2 auf 3, dem Wegfall der Gasarbeit in den Zylindern (Schritt 3 / offener
Zylinderkopf), erkennbar. Hierbei tritt eine deutliche Absenkung der Drehmomentam-
plituden auf.

Bei Betrachtung der Drehmomentenverldufe von Schritt 3 auf 4 wird ein Wegfall
der, durch die Zylinderanzahl bedingten, Drehmomentenspitzen durch den Wegfall der
Kolben erkennbar.
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4.4.2 Reibleistungsaufteilung

Im Folgenden wird die Aufteilung der Reibleistung aus den Strip-Down Schleppmes-
sungen fiir den 4-Zylinder Dieselmotor (Motor 1) exemplarisch dargestellt.

Abbildung 4.45 zeigt die Darstellung der Reibungsniveaus (in Form des Reibmoments
/ absolut und prozentual) der verschiedenen Komponenten fiir das konditionierte Ol-
und Kiihlmitteltemperaturniveau von 80/80°C.
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Abbildung 4.45: Reibungsaufteilung an einem Pkw-Dieselmotor — Schleppmessungen mit
Strip-Down Untersuchungen — Reibmomente

In dieser Darstellung wurde das Reibmoment definitionsgeméfs (Differenz von indi-
zierter und effektiver Arbeit) ermittelt. Wie bereits zuvor erwédhnt wurde die Gasarbeit
durch den Einsatz der Zylinderdruckindizierung ,direkt* beriicksichtigt.

Hinsichtlich der Reibungsaufteilung der Komponenten ist zu erkennen, dass die Kol-
bengruppe (Kolben, Kolbenringe und Pleuellager) einen wesentlichen Anteil an der
Gesamtreibung des Triebwerks verursacht.

Erwéhnt werden muss jedoch, dass die Kolbengruppe im Zuge einer Strip-Down
Schleppmessung nicht in ihrem realen, befeuerten, Betriebsverhalten bewertet werden
kann. Fiir den spéter durchgefithrten Vergleich zwischen den verschiedenen Versuchs-
tragern soll diese Messmethodik jedoch zur Abschitzung konstruktiver Verdnderungen
dienen.

Eine weitere, in Abbildung 4.45 dargestellte, Erkenntnis stellt die Tatsache dar, dass
der Riementrieb und die Wasserpumpe des Motors 1 einen wesentlichen Anteil am
Gesamtreibniveau bilden.

Die Reibung der Olpumpe und Vakuumpumpe beinhaltet zusitzlich die Oldruckab-
senkung. Eine Differenzierung der beiden Effekte wird in Kapitel 4.4.6 ndher behandelt.
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4.4 Strip-Down Untersuchungen

Aufgrund der verwendeten Wélzlagerung (Nadellager) weisen die Ausgleichswellen
sehr geringe Reibungsanteile auf.

Auch der Ventiltrieb dieses Motors zeigt einen eher geringen Anteil an der Gesam-
treibung des Motors.

Im Gegensatz zu dem in Abbildung 4.45 dargestellten Vergleich zeigt die Abbildung
4.46 die Aufteilung der Reibleistung bewertet mittels Schleppmoment.
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100
1 0I- & Vakuumpumpe
[~/ Ladungswechsel) NF
60 | T Kolbengruppe
I \entiltrieb 80}
1S I Riementrieb & Wasserpumpe °
Z 50 CJHochdruckpumpe °C 70k
c I Ausgleichswellen =
..qc_)- 40 [CIKurbelwelle GCJ 60 F
S
€ S 50f
e
& 30 S 40
o) Q
£ 20 S5 30f
A n
20F
10
10F
1

O L O L L L
500 1500 2500 3500 4500 500 1500 2500 3500 4500
Drehzahl in min-1 Drehzahl in min-1

Abbildung 4.46: Reibungsaufteilung an einem Pkw-Dieselmotor — Schlepp-Strip-Down Un-
tersuchungen — Schleppmomente

Erkennbar ist, dass in dieser Darstellung der Ladungswechsel (Gasarbeit) ,als eigene®,
im Zuge der Differenzmessung ermittelte, mechanische Komponente dargestellt ist.

Hierbei werden die Ergebnisse der Zylinderdruckindizierung nicht beriicksichtigt. Die
indizierte Arbeit (Gasarbeit) wird hierbei also nicht iiber die Zylinderdruckindizierung
ermittelt, sondern resultiert aus den Schleppmoment (Schritte 2,3 und 5). Da zumeist
bei Schleppmessungen keine Zylinderdruckindizierung verwendet wird, ist diese Metho-
dik eine oftmals in der Industrie angewandte.

Im Falle dieser Bewertungsmethodik muss jedoch genau darauf geachtet werden, dass
die Gasstrecke wihrend der Umbauten auf andere Strip-Down Schritte nicht gedndert
wird bzw. exakt gleich bleibt, da sonst Fehlerquellen entstehen, da die Gasarbeit im-
plizit im Schleppmoment vorhanden ist. Bei Einsatz einer Zylinderdruckindizierung
werden Effekte dieser Art durch direkte Ermittlung der Gasarbeit iiber die Zylin-
derdrucksensoren berticksichtigt. Verdnderungen in der Gasstrecke stellen somit bei
Einsatz einer Zylinderdruckindizierung keine Fehlerquelle dar. Demgegeniiber stehen
jedoch die hohen Genauigkeitsanforderungen bei der Zylinderdruckindizierung.

Erkennbar sind grundsétzlich natiirlich idente Absolutwerte der Reibungen der me-
chanischen Komponenten. Der grofite Teil wird in dieser Darstellungsform jedoch von
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4 Experimentelle Bewertung konstruktiver Mafnahmen

der Gasarbeit gebildet.

Da die Reibungsniveaus der 4 untersuchten Motoren (& Komponenten) bei verschie-
denen konditionierten Ol- / Kiihlmitteltemperaturniveaus untersucht wurden, zeigt
Abbildung 4.47 die Darstellung verschiedener Temperaturniveaus auf die geschleppten
Vollmotorreibungen.
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Abbildung 4.47: Reibmomente der Vollmotoren bei verschiedenen thermischen Randbedin-
gungen

Um die Temperaturabhéngigkeit der Motorreibungen noch besser erkennen zu kon-
nen, wurde in Abbildung 4.48 eine Darstellungsform des Reibmoments iiber der kon-
ditionierten Ol-/Kiihlmitteltemperatur gewhlt.

Erkennbar ist eine deutliche Abnahme der Vollmotorreibungen mit steigenden Ol-
/Kiihlmitteltemperaturniveaus. Diese Tatsache liegt vor allem in der mit steigender
Oltemperatur sinkenden Viskositéit. Der Verlauf der dynamischen Viskositit des bei
allen Versuchstriigern verwendeten 0W-30 Motordls iiber der Oltemperatur ist in Ab-
bildung 4.49 dargestellt.

84



4.4 Strip-Down Untersuchungen
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Abbildung 4.48: Reibmomente der Vollmotoren iiber Medientemperaturen
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Abbildung 4.49: Dynamische Viskositédt des verwendeten 0W-30 Motorols
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4.4.3 Zylinderanzahl

Dieses Kapitel beschéftigt sich mit dem Einfluss der Zylinderanzahl auf das geschlepp-
te Reibungsniveau eines 4-Zylinder Dieselmotors (Motor 1) im Vergleich zu einem 6-
Zylinder Dieselmotor (Motor 2). Hinsichtlich des konstruktiven Aufbaus des mechani-
schen Grundmotors (Kurbeltrieb, Ventiltrieb) stellt der 6-Zylinder Motor einen grund-
sétzlich baugleichen, jedoch um 2-Zylinder verlangerten, Aufbau im Vergleich zum 4-
Zylinder Triebwerk dar. Aus diesem Grund ist die Reibung der Grundmotoren gut
miteinander vergleichbar, wodurch der Einfluss der Zylinderanzahl ersichtlich wird.

Die folgende Darstellung (Abbildung 4.50) zeigt die Reibniveaus der beiden Vollmo-
toren bei einer konditionierten Ol-/Kiihlmitteltemperatur von 100 °C.

Strip-Down Schritt 1 — Vollmotor ?trip-DOV;ZO\jfggitt CZ — Vollmotor
T, =100/100 °C A = °
35 L 2.0 =~
= ——o—— Motor 1: 4-Zylinder — V,, = 2 dm?3
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zZ 25 = c 15F
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Abbildung 4.50: Einfluss der Zylinderzahl auf das geschleppte Vollmotorreibmoment

Hierbei werden sowohl die Reibmomente, als auch die Reibmitteldriicke der beiden
Triebwerke dargestellt. Bei dieser Betrachtung wird ersichtlich, dass der Motor 2 auf-
grund seiner zwei zusétzlichen Zylinder ein hoheres Reibmoment als das 4-Zylinderaggregat
besitzt. Zieht man jedoch den Reibmitteldruck als Vergleichsgrundlage heran, so wird
ersichtlich, dass sich der 6-Zylindermotor aufgrund seines um 50 % hoheren Hubraums
in puncto Reibmitteldruck auf einem niedrigeren Niveau im Vergleich zum 4-Zylindermotor
bewegt.

Bei einem Vergleich beider Motoren unter Zugrundelegung der Schleppmomente (Ab-
bildung 4.51) werden sowohl die aufgrund der zusétzlichen Gasarbeit héheren Absolut-
werte der Momente ersichtlich, zum anderen ist erkennbar, dass bei hoheren Drehzahlen
die relativen Differenzen der beiden Motoren stiarker zunehmen. Dies liegt vor allem in
der hierbei implizit mitgemessenen Gasarbeit bzw. in deren Unterschieden begriindet.

Von speziellem Interesse beim Vergleich der beiden Versuchstrager zeigt sich das
Reibungsniveau der Kolbengruppen. Dieser Vergleich ist jeweils unter Zugrundelegung
beider untersuchter Bewertungsmethoden (siehe Kapitel 4.4) in Abbildung 4.52 darge-
stellt.
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Strip-Down Schritt 1 — Vollmotor
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Abbildung 4.51: Einfluss der Zylinderzahl auf das Vollmotorschleppmoment

Grundsatzlich ist erkennbar, dass der 6-Zylindermotor ein um = 50 % hoheres Rei-
bungsniveau als der 4-Zylindermotor an der Kolbengruppe zu verzeichnen hat. Dies
ist durch die in Abbildung 4.52 strichlierte Linie zu erkennen, wo quasi virtuell aus
dem Reibungsniveau der Kolbengruppe des 4-Zylindermotors ein 6-Zylinder berechnet
wurde. Zu erkennen ist, dass sich diese Methode gut mit dem real am 6-Zylindermotor
gemessenen Kolbengruppenreibungsniveau deckt, wodurch beide Messungen plausibi-
lisiert werden konnten.

Kolben + Pleuel — Ty, = 100/ 100 °C Kolben + Pleuel — Ty, = 100/ 100 °C
20mit Gasdruck (= max. Verdichtungsenddruck) 20 ohne Gasdruck (= offener Zylinderkopf)
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Abbildung 4.52: Einfluss der Zylinderzahl auf die Kolbengruppenreibung (geschleppt) — ver-
schiedene Bewertungsmethoden

Demzufolge kann an dieser Stelle festgehalten werden, dass sich die im Zuge dieses
Vergleiches untersuchte Erhchung der Zylinderanzahl, wie erwartet, relativ linear auf
das Reibungsniveau der Kolbengruppe auswirkt.

Der Vergleich der Reibungsniveaus an den Hauptlagern der Kurbelwellen beider Ver-
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suchstrager ist in der folgenden Abbildung 4.53 dargestellt. Grundsétzlich erkennbar
sind stetige Verlaufe der Reibmomente iiber der Drehzahl der Motoren. Des Weiteren
ist das aufgrund der 2 zusétzlichen Hauptlager erhdhte Reibniveau der Kurbelwelle
beim 6-Zylindermotor erkennbar.

8 Reibung Kurbelwelle — T, = 100/ 100 °C

0= Motor 1: 4-Zylinder — V; = 2 dm?
= =0 = Motor 2: 6-Zylinder — V; = 3 dm3
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Abbildung 4.53: Einfluss der Zylinderzahl auf die Kurbelwellenreibung (geschleppt)

Abbildung 4.54 zeigt den Vergleich der ermittelten Reibmomente der Ventiltriebe der
Versuchstrager. Bei Betrachtung der Reibungsverléaufe beider Ventiltriebe ist grundsétz-
lich der Verlauf einer Stribeckkurve erkennbar. Speziell in Bereichen niedriger Dreh-
zahlen bzw. Gleitgeschwindigkeiten kommt hierbei tendenziell zu einer Erhchung der
Mischreibungsanteile und demzufolge einem Ansteigen der Reibmomente.

Beim Vergleich der absoluten Reibmomente beider Ventiltriebe ist erkennbar, dass die
Reibung des 6-Zylinderventiltriebs um = 50 % hoher liegt, als jene des 4-Zylindertrieb-
werks, was mit der Zylinderzahl etwa korreliert.
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Abbildung 4.54: Vergleich Ventiltriebsreibungen 4-/6-Zylindermotor

38
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Die folgenden Darstellungen (Abbildung 4.55) zeigen einen Vergleich der Reibmo-
mente von Riementrieb & Wasserpumpe sowie Vakuum- & Olpumpe der beiden Ver-
suchstrager.

Reibung Ol- + Vakuumpumpe

Reibung Riementrieb + Wasserpumpe Toym = 80780 °C
8 Toykm = 80/80 °C 5 (inkl. Oldruckabsenkung)
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Abbildung 4.55: Vergleich Reibmomente Motor 1 & 2 — Riementrieb & Wasserpumpe, Ol-
& Vakuumpumpe

Eine wichtige Tatsache bei diesem Vergleich ist, dass sowohl die Wasserpumpe als
auch die Olpumpe bei beiden Motoren konstruktiv unterschiedlich ausgefiihrt sind.

Beide Olpumpen sind als Zahnradpumpen ausgefiihrt, wobei die Olpumpe des Mo-
tors 2 einen breiteren Zahnradsatz besitzt. Eine wichtige Tatsache ist, dass die Ol-
pumpen iiber keinerlei bedarfsgerechter Regelungen verfiigen. Des Weiteren benétigt
der 6-Zylindermotor aufgrund seiner hoheren Anzahl an Schmierstellen einen hoheren
Oldurchsatz, wodurch ein hoheres Antriebsmoment an der Olpumpe zu verzeichnen ist.

Eine weitere zu erwihnende Tatsache ist, dass das ermittelte Reibmoment an Ol-
& Vakuumpumpe auch die Oldruckabsenkung beinhaltet. Zur Separation dieser Effek-
te sei hier auf Kapitel 4.4.6 verwiesen. Auch seitens des Kiihlmittelkreises besitzt der
6-Zylindermotor eine grofer dimensionierte Kithlmittelpumpe (groferer Laufraddurch-
messer). Aufgrund des héheren Kiihlleistungsbedarfs des 6-Zylindermotors besitzt die-
ser hohere Kiithlmitteldurchfliisse, was schlussendlich in einer héheren Antriebsleistung
an der Kiihlmittelpumpe resultiert. Ein detaillierterer Vergleich dieser Nebenaggregate
wiirde eine genauere Betrachtung des Ol- und Kiihlmittelkreises erforderlich machen.
Dies wurde jedoch im Zuge dieser Arbeit nicht durchgefiihrt.
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4.4.4 Schubstangenverhaltnis
Dieser Abschnitt zeigt den Einfluss des Schubstangenverhiltnisses, bedingt durch An-

derung der Pleuelléinge, auf das Reibniveau.
Das Schubstangenverhéltnis wird entsprechend Formel 4.1 berechnet:

As = (4.1)

,
l
Dies resultiert aus dem Vergleich der Motoren 2 und 3, bei welchem der Motor 3,
im Vergleich zu Motor 2, um 5mm lédngere Pleuel aufweist. Abbildung 4.56 zeigt den
Vergleich der Vollmotorreibmomente bei einem konditionierten Ol- und Kiihlmitteltem-
peraturniveau von 100 °C. Dabei ist eine Absenkung der Reibung des Motors 3, bedingt
durch die langeren Pleuel bzw. das geringere Schubstangenverhéltnis, erkennbar.
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Abbildung 4.56: Einfluss der Pleuellange auf Vollmotorreibmoment (geschleppt)
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Abbildung 4.57: Einfluss der Pleuellinge auf die Kolbenreibung
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Da die einzigen wesentlichen konstruktiven Unterschiede der beiden Motoren in der
Kolbengruppe begriindet liegen, soll diese in Form eines Vergleichs in Abbildung 4.57
naher betrachtet werden.

Im Zuge dieses Vergleichs soll, wie bereits im Kapitel zuvor, eine Bewertung mit
und ohne Gasdruck erfolgen (siehe Kapitel 4.4). Erkennbar sind Vorteile in &hnlichen
Grofenordnungen bei beiden Versuchstrigern.

Im Wesentlichen sind die Reibungsvorteile der Motors 3 durch die berechneten Nor-
malkraftverlaufe qualitativ (siehe Abbildung 4.58) erkldrbar. In dieser Abbildung sind
geringere Normalkrafte durch die Verringerung des Schubstangenverhéltnisses bzw. die
Pleuelstangenverléngerung fiir beide Bewertungsmethoden erkennbar.
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Abbildung 4.58: Einfluss der Pleuellinge auf die Kolbenreibung — vereinfachte Berechnung
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4.4.5 Schubstangenverhaltnis und Hubraumreduktion

In diesem Abschnitt wird der Einfluss des Schubstangenverhéltnis in Kombination mit
einer Reduktion des Hubraums auf die Motorreibung untersucht.

Strip-Down Schritt 1 — Vollmotor
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Abbildung 4.59: Einfluss Schubstangenverhéltnis & Hubraumreduktion auf Vollmotorrei-
bung

Abbildung 4.59 zeigt die ermittelten Vollmotorreibmomente der drei Triebwerke. Er-
kennbar ist, dass Motor 3 unter anderem aufgrund seiner (im Vergleich zu Motor 2
neuerlich) verlidngerten Pleuelstangen deutliche Reibungsvorteile aufweist. Des Weite-
ren verfiigt dieses Triebwerk neben einem verringerten Hubraum (Hub- und Bohrungs-
reduktion) iiber verringerte Lagerdurchmesser im Grundkurbeltrieb sowie angepasste
Kiihlmittelpumpen- und Olpumpenauslegungen.
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Abbildung 4.60: Einfluss Schubstangenverhéltnis & Hubraumreduktion auf Kolbenreibung

Ein wesentlicher Anteil an den Reibleistungsvorteilen des Motors 3 wird jedoch der
Kolbengruppe, deren Vergleich in Abbildung 4.60 dargestellt ist, zugeschrieben.
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Auch dabei sind bei der Bewertung mittels beider Methoden deutliche Reibungsvor-
teile der Kolbengruppe des Motors 3 erkennbar.

Um diesen Effekt ndher zu betrachten zeigt Abbildung 4.61 die berechneten Kolben-
normalkrifte der drei verglichenen Versuchstriger fiir eine Drehzahl von 2000 min ~!
im Schleppbetrieb mit aktivem Ladungswechsel.
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Abbildung 4.61: Einfluss Schubstangenverhéltnis & Hubraumreduktion auf Kolbenreibung
— vereinfachte Berechnung

Erkennbar sind grofsere Vorteile in Bezug auf die Verlaufe der Kolbennormalkrifte
des Versuchstragers 4 im Vergleich zu dem Versuchstréager 3. Betrachtet man als zusétz-
lichen Parameter die Unterschiede der Kolbengeschwindigkeiten, so ist eine deutlichere
Anderung dieser Groke aufgrund der Hubreduzierung des Motors 4 erkennbar. Der un-
tere Teil dieser Abbildung 4.61 zeigt das Produkt der berechneten Kolbennormalkraft
und der Kolbengeschwindigkeiten, die berechnete Normalkraftleistung der Kolben.

Da es aufgrund der durch die Schmierungsverhéltnisse bedingten (kurbelwinkelab-
héngigen) Verdnderungen des Reibbeiwertes schwierig ist, diesen in die vereinfachte
Berechnung aufzunehmen, wird die implizit in der Reibleistung enthaltene Normal-
kraftleistung zur Reibungsbewertung herangezogen.

Bei Betrachtung der Mittelwerte werden die gemessenen Unterschiede aus Abbildung
4.60 mit einer iiberschlégigen Berechnung plausibilisiert. Konkret sind bei Betrachtung
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der Kolbenreibungsunterschiede von Motor 2 auf Motor 3 geringere Vorteile wie beim
Vergleich von Motor 3 auf Motor 4 erkennbar.

Diese Tatsachen korrelieren mit den zuvor gezeigten experimentellen Untersuchun-
gen (Abbildung 4.60). Demzufolge sind die Vorteile des Motors 4 nicht alleine auf das
verlangerte Pleuel, sondern auch auf die Hubverringerung sowie Reduktion des Boh-
rungsdurchmessers zuriickzufiihren.

2000 min' — Schleppbetrieb — Bohrungsdurchmesser 84 mm
dargestellter Parameter: mittlere Normalkraftleistung in W
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Abbildung 4.62: Einfluss Hub & Pleuelldnge auf Kolbenreibung — vereinfachte Berechnung
- Parameterstudie — Schleppbetrieb

Abbildung 4.62 zeigt eine simulatorische Parameterstudie der Grofsen Pleuellédnge
und Hub des Motors 2 in Bezug auf die mittlere Kolbennormalkraftleistung mit einem
vereinfachten Normalkraftberechnungsmodell. Eine wesentliche Einschrankung dieses
Berechnungsmodells liegt in der Vernachlissigung der Kolbensekundérdynamik (sie-
he Kapitel 6.1.1). Fiir grundlegende Abschétzungen ist dieses Berechnungsverfahren
jedoch zulassig.

Erkennbar sind die, hinsichtlich Kolbenreibung (quantifiziert durch den Parameter
Normalkraftleistung), positiven Einfliisse eines verringerten Hubs sowie einer Verldn-
gerung der Pleuelstange.

94



4.4 Strip-Down Untersuchungen

4.4.6 Oldruck

Im Zuge der experimentellen Strip-Down Untersuchungen wurde der Effekt einer Ver-
dnderung des Oldrucks bei der Olpumpenbewertung genauer untersucht.

Entsprechend Abbildung 4.63 wurden im Zuge der experimentellen Untersuchungen
zwei reibungsbeeinflussende Effekte an Olpumpe bzw. Oldruck festgestellt. Betrach-
tet man den Einsatz einer druckgeregelten Olpumpe, so ist ein wesentliches Ziel die
mechanische Antriebsleistung dieser Pumpe und somit die Reibleistung des Motors zu
verringern. In der Regel wird hierfiir ein geringerer Oldruck erzeugt.

Bei der Durchfiihrung der Strip-Down Untersuchungen war es moglich das Verhalten
einer druckgergelten Olpumpe mittels der Oldruckbereitstellung durch die Olkondi-
tionieranlage nachzubilden. Durch den Ausbau der Olpumpe (& Vakuumpumpe) von
Strip-Down Schritt 1 auf 2 konnte die Reibung der Olpumpe ermittelt werden. Ab dem
2.Strip-Down Schritt wurde das Verhalten einer druckgeregelten Olpumpe (geringerer
Oldruck) nachgebildet. Um den Effekt der geringeren mechanischen Antriebleistung
(Effekt 1) vom Effekt der Oldruckabsenkung (Effekt 2 / Veriinderung der Schmie-
rungsverhéltnisse in den Lagern) separieren zu konnen wurde der 2.Strip-Down Schritt
sowohl mit dem Seriendldruck der ungeregelten Pumpe, als auch mit dem verringerten
Oldruckverlauf der geregelten Olpumpe vermessen. Erwihnt werden soll an dieser Stel-
le, dass sich dem Effekt 2 zusétzlich der Effekt der Verdnderung der Anpresskraft der
Gleitschiene des hydraulischen Kettenspanners iiberlagert, welcher in diesem implizit
beriicksichtigt ist.

—_———— e e ——— —,

Effekt 1 '
Effekt 2

Verdnderung der 5
mechanischen Antriebsleistung ~ Verdnderung der
der Olpumpe Schmierungsverhéltnisse in den Lagern

|

Abbildung 4.63: Einflusseffekte des Oldrucks auf die Reibleistung
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Die Separierung dieser beiden Effekte wurde sowohl fiir die Motoren 1 und 2 unter-
sucht. Die Ergebnisse dieser Untersuchungen sind in Abbildung 4.64 fiir ein Tempe-
raturniveau von Ol und Kiihlmittel von 100°C dargestellt. Erkennbar dabei ist, dass
ein Grofsteil des Reibniveaus der Olpumpe aus deren mechanischen Antriebsleistung
resultiert. Ein geringer Teil resultiert jedoch auch aus der Oldruckabsenkung (Effekt
2), wie in Abbildung 4.64 dargestellt. Dieser Effekt ist bei beiden Motoren speziell dort
entscheidend ausgepriigt, wo die Unterschiede zwischen den beiden Oldriicken (Oldruck
ungeregelte Pumpe / Oldruck geregelte Pumpe) am groften sind. Entscheidend ist die
Tatasche, dass dies an beiden Versuchstrager in ahnlicher Form messtechnisch ermittelt
werden konnte.
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Abbildung 4.64: Experimentelle Differenzierung der Effekte des Oldrucks — Olpumpenbe-
wertung

Um die zuvor dargestellten Effekte genauer zu untersuchen wurde der Effekt 2 im
Zuge einer Oldruckvariation bei verschiedenen Ol-/Kiihlmittel-Temperaturniveaus im
Strip-Down Schritt 2 (Ol- & Vakuumpumpe entfernt) genauer untersucht. Hierbei er-
folgte die Bereitstellung des Oldrucks, sowie die Konditionierung der Oltemperatur
iiber die Olkonditionieranlage. In Abbildung 4.65 sind die Ergebnisse dieser Oldruck-
variationen fiir Motor 1 und Motor 2 im Schleppbetrieb dargestellt. Erkennbar hierbei
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ist, analog zu den zuvor durchgefiihrten Untersuchungen, eine positive Beeinflussung
des Reibungsverhaltens der Triebwerke durch die Absenkung des Oldrucks. Verant-
wortlich dafiir sind die gednderten Schmierungsverhéltnisse in den Lagern, als auch die
mit sinkendem Oldruck verringerte Anpresskraft des hydraulischen Kettenspanners der
Steuerkette.

4-Zylinder Dieselmotor (V,; = 2 dm3) — geschleppt 6-Zylinder Dieselmotor (V,; = 3 dm3) — geschleppt
Drehzahl = 2000 min! Drehzahl = 2000 min!
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Abbildung 4.65: Oldruckvariation — geschleppt

Um diese Effekte vom geschleppten auf den gefeuerten Betrieb zu iibertragen wur-
de bei einem anderen 4-Zylinder Dieselmotor (Motor 1 — Nachfolgegeneration) eine
Oldruckvariation mittels der Olkonditionieranlage im befeuerten Betrieb durchgefiihrt
(sieche Abbildung 4.66). Die Ergebnisse dieser Untersuchungen sind fiir zwei niedriglasti-
ge, zyklusrelevante, Betriebspunkte dargestellt. Dabei ist erkennbar, dass diese Effekte
auch im befeuerten Motorbetrieb in gleicher Weise und Gréfenordnung auftreten.

4-Zylinder Dieselmotor (V,; = 2 dm3) — befeuert
1.2 100
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Abbildung 4.66: Oldruckvariation — befeuert

Eine mogliche Erklirung dieses Effekts wird durch den Oldurchsatz durch die Gleit-
lager des Verbrennungsmotors gebildet, da dieser im Falle eines geringeren Oldrucks
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geringer ausfillt. Dieser geringere Durchsatz bewirkt geringere Stromungsgeschwin-
digkeiten durch die Lagerstellen, was mit einer Temperaturerh6hung im Schmierfilm
einhergeht. Diese Erhohung der Schmierfilmtemperatur bewirkt eine Verringerung der
Viskositét des Ols, welche die Reibungsabsenkung erkliren kénnte.

Zusammenfassend kann an dieser Stelle festgehalten werden, dass durch den Einsatz
einer druckgeregelten Olpumpe die Reibung eines Motors sowohl durch die Absenkung
der mechanischen Antriebsleistung (im Falle eines giinstigen bzw. sich nicht verschlech-
ternden Pumpenwirkungsgrades), als auch durch den niedrigeren Oldruck positiv be-
einflusst wird.
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4.5 Reibungseinfluss einer Zylinderabschaltung

Dieses Kapitel befasst sich mit dem Einfluss einer Zylinderabschaltung auf die Reib-
leistung an einem 4-Zylinder Ottomotor.

Um dies zu bewerten wurden im konkreten Fall befeuerte Reibleistungsmessungen
an einem 1.4 Liter Ottomotor mit Direkteinspritzung und Abgasturboaufladung durch-
gefiihrt.

Um speziell im testzyklusrelevanten Kennfeldbereich Verbrauchsreduktionen zu er-
zielen verfligt dieser Motor {iber eine Zylinderabschaltung.

Im Teillastbetrieb konnen die Zylinder 2 und 3 durch eine Verschiebung von Nocken-
stiicken auf der Einlass- und Auslassnockenwelle deaktiviert werden [26].

Wesentliche Motorkenndaten sind in der folgenden Tabelle 4.11 dargestellt.

Tabelle 4.11: Motorkenndaten Ottomotor

Kenngrofe Einheit Wert
Bauweise 4-Zylinder Reihe
Nennleistung kW 103
bei min ! 5000
Maximales Drehmoment Nm 250
bei min~! 1500 - 3500
Hubraum cm? 1395
Bohrung mm 74.5
Hub mm 80
Pleuellange mm 140
Desachsierung Kolbenbolzen * mm 0.7
Schrankung mm 0

* positive Desachsierung = Desachsierung zur Gegendruckseite

Die folgende Abbildung 4.67 zeigt ein befeuertes Reibkennfeld des Ottomotors betrie-
ben im 4-Zylinderbetrieb (ohne Zylinderabschaltung). Die Reibungsmessungen wurden
nach der in Kapitel 2.3 beschriebenen Methodik durchgefiihrt. Das Kiihlmittel des
Versuchstrigers wurde auf eine Motoreintrittstemperatur von 90 °C konditioniert.

Bei Betrachtung des befeuerten Reibkennfeldes des Motors ist grundsétzlich eine
deutlich geringere Lastabhéngigkeit des Reibmitteldrucks im Vergleich zu den in den
vorangegangenen Kapiteln untersuchten Dieselmotoren erkennbar.

Im Zuge der folgenden Auswertungen soll auf die Unterschiede der Betriebsweisen
(2- & 4-Zylinderbetrieb) eingegangen werden. Abbildung 4.68 zeigt den Vergleich der
gemessenen Zylinderdruckverliufe fiir einen Lastpunkt von 2000 min~! und einen effek-
tiven Mitteldruck von 2 bar des 2- und 4-Zylinderbetriebsmodus. Im rechten Teil der
Abbildung 4.68 ist der 4-Zylinderbetriebsmodus dargestellt. Der linke Teil dieser Abbil-
dung zeigt, dass die Zylinder 2 und 3 deaktiviert wurden. Um den gleichen Lastpunkt
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Abbildung 4.67: Reibkennfeld Ottomotor 4-Zylinderbetrieb

wie im 4-Zylinderbetrieb realisieren zu konnen miissen die beiden dufleren Zylinder bei
hoheren Lasten betrieben werden.

2000 min'*/ p, = 2 bar
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Abbildung 4.68: Vergleich Zylinderdriicke — 2- & 4-Zylinderbetrieb — n = 2000 min=! /
Pe = 2 bar

Abbildung 4.69 zeigt den befeuerten, nach der Indiziermethode durchgefiihrten, Rei-
bungsvergleich eines Lastschnitts bei einer Drehzahl von 2000 min~! fiir den 2- und
4-Zylinderbetrieb. Erkennbar ist, dass der 2-Zylinderbetrieb bei dieser Drehzahl bis zu
einem effektiven Mitteldruck von 6 bar darstellbar ist und grundsétzlich keine Vor-
teile in puncto Motorreibung im Vergleich zum 4-Zylinderbetrieb darstellt. Genauer
betrachtet resultieren durch die 2-Zylinderbetriebsart sogar geringe Reibungsnachteile.

Um den Effekt der geringen Reibungsnachteile des 2-Zylinderbetriebsmodus genauer
zu betrachten, sind im unteren Teil der Abbildung die Verlaufe von Oldruck bzw. Oltem-
peratur im Hauptolkanal dargestellt. Dabei wird erkennbar, dass im 2-Zylinderbetriebs-
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modus ein héherer Oldruck (geregelte Olpumpe) appliziert ist, was in einer héheren
Leistungsaufnahme der Olpumpe und somit einem hoheren Reibmitteldruck resultiert.
Des Weiteren ist erkennbar, dass sich die Oltemperaturen im Hauptolkanal zwischen
2- und 4-Zylinderbetrieb nicht wesentlich unterscheiden. Somit kann die Anderung des
Reibungsverhaltens zum groften Teil der hoheren Leistungsaufnahme der Olpumpe
und weniger den gednderten Schmierungsverhéltnissen in den Gleitlagern (Viskositéits-
dnderung durch Oltemperatur) zugeschrieben werden.
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Abbildung 4.69: Vergleich Reibmitteldriicke 2- & 4-Zylinderbetrieb bei einer Drehzahl von
2000 min~! — befeuert

Abbildung 4.70 zeigt einen Vergleich der berechneten Normalkraftleistungsverldufe
fiir den 2- und 4-Zylinderbetrieb mittels eines vereinfachten Normalkraftberechnungs-
modells (siehe Kapitel 6.1.1). Aufgrund der komplexen tribologischen Zusammenhén-
ge an der Kolbengruppe wurde nur der Parameter Normalkraft in Kombination mit
der Kolbengeschwindigkeit (Normalkraftleistung) zur Bewertung gegentiberstellt. Die-
se Betrachtungsweise setzt jedoch gleiches tribologisches Verhalten (in Bezug auf den
Reibwert) beider Betriebsarten voraus. Bei Betrachtung der Mittelwerte iiber alle Zy-
linder wird erkennbar, dass seitens der Normalkraftleistung kein wesentlicher Unter-
schied zwischen den beiden Motorbetriebsarten erkennbar ist. Diese vereinfachte Be-
trachtungsweise fiihrt in erster Naherung zur Erkenntnis, dass die Kolbengruppe fiir
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diesen geringfiigigen Reibungsnachteil nicht verantwortlich sein diirfte.
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Abbildung 4.70: Vergleich 2- und 4 Zylinderbetrieb — berechnete Normalkraftleistungen

Obwohl in dieser Arbeit grofsteils die den mechanischen Wirkungsgrad betreffenden
Optimierungen bzw. Verdnderungen untersucht werden, zeigt die folgende Abbildung
4.71 zusétzlich den indizierten und effektiven Wirkungsgrad bei beiden Betriebsmo-
di. Erkennbar dabei ist, dass bis zu einem effektiven Mitteldruck von 6 bar ein 2-
Zylinderbetrieb des Versuchstragers moglich ist, was in einer geringfiigigen Verschlech-
terung des mechanischen Wirkungsgrads resultiert. Bei Betrachtung des Verlaufs des
effektiven Wirkungsgrades (& somit des Kraftstoffverbrauchs) fiir beide Betriebsmodi
wird jedoch deutlich, dass der 2-Zylinderbetrieb deutliche Vorteile aufweist. Diese Vor-
teile sind jedoch der Lastpunktverschiebung der beiden aktiven Zylinder zuzuschreiben,
was im Verlauf des indizierten Wirkungsgrades ersichtlich ist. Diese Tatsache fiihrt zum
Ergebnis, dass der Einsatz einer Zylinderabschaltung bei diesem Versuchstrager sehr
wohl Vorteile in Bezug auf den Kraftstoffverbrauch mit sich bringt, welche jedoch nicht
der mechanischen Verdnderung sondern vielmehr der thermodynamischen Lastpunkt-
verschiebung zuzuschreiben sind.
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Abbildung 4.71: Vergleich Wirkungsgrade 2- und 4-Zylinderbetrieb bei einer Drehzahl von
2000 min~*

Im Folgenden sollen die nach der befeuerten Messung (Indiziermethode) ermittelten
Ergebnisse mit einer Schleppmessung verglichen werden, wobei dies unter Zugrundele-
gung des Betriebszustandes einer offenen Drosselklappe erfolgt.

Der obere Teil der Abbildung 4.72 zeigt die gemessenen Reibmitteldriicke der beiden
Betriebsmodi. Erkennbar ist eine qualitative Korrelation der Ergebnisse der Schlepp-
messungen mit jenen der befeuerten. Auch im Schleppbetrieb zeigt sich eine geringfii-
gige Verschlechterung der Reibung des Motors im 2-Zylinderbetrieb, was ebenfalls zum
Grokteil in der Erhohung des Oldrucks, wie in Abbildung 4.72 unten dargestellt, be-
griindet liegen diirfte. Aufgrund der sehr guten Ubereinstimmung beider Messungen ab
einer Drehzahl von 4000 min~! (beide Messungen im 4-Zylinderbetrieb), kann auf eine
sehr hohe Reproziergenauigkeit hingewiesen werden. Eine weitere idente Tatsache zum
befeuerten Betrieb stellt die vergleichbare Oltemperatur im Hauptolkanal zwischen den
beiden Betriebsmodi im Schleppbetrieb dar.
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Abbildung 4.72: Vergleich Reibung 2- und 4-Zylinderbetrieb — Schleppmessung — Drossel-
klappe offen

4.5.1 Potenzialberechnung in verschiedenen Fahrzyklen

Dieses Kapitel beschéftigt sich mit Simulationen von Verbrauchspotenzialen durch
Motorreibungsreduktion auf Basis des am Motorpriifstand gemessenen Kennfelds (be-
triebswarm) in Kombination mit einer Fahrzeuglangsdynamiksimulation (siehe Kapitel
2.1).

Abbildung 4.73 zeigt ein Motorkennfeld in Kombination mit Fahrzeuglangsdynamik-
zusammenhéngen fiir den betrachteten Ottomotor. Darin sind sdmtliche Léngsdyna-
mikzusammenhénge in Kombination mit dem Kraftstoffverbrauchsanteil bedingt durch
Motorreibung dargestellt. Beispielsweise werden bei einer Konstantfahrt von 50 km/h
im 3.Gang ~ 20 % des gesamten Kraftstoffverbauchs zur Uberwindung der Motorrei-
bung benétigt. Wie bereits in vorangegangen Kapiteln erwdahnt ist auch bei diesem
Versuchstriger ersichtlich, dass ein grofier Anteil des Kraftstoffverbrauchs zur Uber-
windung der Motorreibung speziell bei niedrigen Lasten bené6tigt wird. Diese niedrigen
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Lasten entsprechen jedoch oft den gesetzlichen Fahrzyklen bzw. dem kundennahen
Fahrbetrieb.
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Abbildung 4.73: Verbrauchsanteil durch Motorreibung — stationére Langsdynamikbetrach-
tung — Kompaktklasse Fahrzeug SMK 1360 kg — 4-Zylinder Pkw-
Ottomotor

Diese Darstellung zeigt jedoch nur stationédre Betrachtungen und erlaubt keine Aus-
sagen iiber Kraftstoffverbrauche in Fahrzyklen. Zu diesem Zweck wurden Simulationen
entsprechend der in Kapitel 2.1 gezeigten Berechnungsmethodik durchgefiihrt. Diese
Ergebnisse sind in den folgenden Abbildungen ersichtlich.

In Abbildung 4.74 sind die prozentualen Einsparungspotenziale beziiglich Kraftstoff-
verbrauchsreduktion iiber der prozentualen Motorreibungsabsenkung dargestellt. An
dieser Stelle soll festgehalten, dass sdmtliche Fahrzyklen mit betriebswarmen Motor
simuliert wurden. Eine Modellierung des Aufwarmverhaltens wurde im Zuge dieser
Arbeit nicht durchgefiihrt. Da die Bedeutung der Motorreibung in Bezug auf Kraft-
stoffverbrauch infolge deren Anstiegs bei niedrigeren Temperatur zunimmt, stellen diese
Ergebnisse sozusagen minimale Potenziale dar.

Erkennbar ist, dass im betriebswarmen NEDC-Fahrzyklus ~ 15% des Kraftstoff-
verbrauchs der betrachteten Fahrzeug Motorkombination zur Uberwindung der Mo-
torreibung benotigt werden. Des Weiteren ist, wie in bereits vorangegangenen Kapi-
teln, ersichtlich, dass mit steigender mittlerer Motorlast des Zyklus die Bedeutung der
Reibung in Bezug auf den Kraftstoffverbrauch in Folge des steigenden mechanischen
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alle Zyklen betriebswarm)
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Abbildung 4.74: Verbrauchspotenziale durch Motorreibungsabsenkung in verschiedenen
Fahrzyklen (betriebswarm) — 4-Zylinder Ottomotor
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Abbildung 4.75: Mittlere Lastpunkte verschiedener Fahrzyklen — 4-Zylinder Ottomotor

Abbildung 4.75 zeigt die mittleren Lastpunkte (ohne Schubphasen) der untersuchten
Fahrzyklen in Bezug auf Drehzahl und effektiven Mitteldruck sowie effektive Leistung.

Betrachtet man beispielsweise den NEDC-Fahrzyklus, so ist fiir dessen Uberwin-
dung mit der betrachteten Fahrzeug-Motorkombination im Mittel eine Drehzahl von
~ 1500 min~! bei einem effektiven Mitteldruck von 2bar nétig. Bei einem Vergleich
des fiir diesen Fahrzyklus berechneten Grenzpotenzials von ~ 15 % mit dem in Abbil-
dung 4.73 dargestellten stationdren Grenzpotenzial ist eine gute Korrelation ersichtlich.
Um jedoch die Dynamik der verschiedenen Fahrzyklen zu beriicksichtigen, sollten fiir
detaillierte Betrachtungen auf jeden Fall die Zykluspotenziale zugrunde gelegt werden.
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5 Experimentelle Bewertung eines
NFZ- und eines
Baumaschinenmotors

Im Vergleich zu den bisher in dieser Arbeit gezeigten Untersuchungen beschéftigt sich
dieses Kapitel mit dem Reibungsverhalten von Dieselmotoren mit im Vergleich zu den
bisher betrachteten Motoren grofseren Hubraumen. Im konkreten Fall handelt es sich
hierbei um Versuchstrager aus dem Nutzfahrzeug- und Baumaschinensegment. Beide
Verbrennungsmotoren sollen auf deren Reibungsverhalten untersucht und verglichen
werden. Des Weiteren werden, wie bereits in den zuvor gezeigten Kapiteln, Potenzia-
le durch Motorreibungsreduktion sowohl in stationdren Betriebspunkten als auch in
typischen Fahrzyklen simuliert.

5.1 Beschreibung der Versuchstrager

In diesem Kapitel sollen die beiden Versuchstriger entsprechend ihres mafigeblichen
konstruktiven Aufbaus verglichen bzw. gegeniibergestellt werden.

Ein erster wesentlicher Unterschied wird von deren Einsatzgebiet gebildet. Wahrend
Motor 1 in einem Nutzfahrzeug (LKW) eingesetzt wird, liegt das Einsatzgebiet des Mo-
tors 2 im Baumaschinen Bereich. Die konstruktiven Unterschiede beider Versuchstrager
sind Tabelle 5.1 zusammenfassend dargestellt.
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

Tabelle 5.1: Beschreibung Versuchstréger — allgemein

Motor 1 Motor 2

Einsatzgebiet NFZ Baumaschine
Bauweise 6-Zylinder / Reihe 6-Zylinder / Reihe
Einspritzsystem Common-Rail Common-Rail

Direkt-Einspritzung

Aufladung Zweistufige Turboaufladung

Waste Gate Regelung

Direkt-Einspritzung

Einstufige Turboaufladung

Waste Gate Regelung

Ventiltrieb 4-Ventile 4-Ventile
oben liegende Nockenwelle unten liegende Nockenwelle
und Rollenkipphebel und Rollenstofsel,
Stokelstange und Kipphebel
Olpumpe mechanisch mechanisch
& Zusatzolpumpe
Wasserpumpe mechanisch mechanisch
Abgasnachbehandlung (EGR), DOC,SCR,DPF DOC,SCR,DPF
verwendetes Ol 5W-30 0W-40
Tabelle 5.2: Beschreibung Versuchstréiger — konstruktiv
Motor 1 Motor 2
Kenngrofe Einheit Wert Wert
Nennleistung kW 353 300
bei  min~! 1800 1600
Maximales Drehmoment Nm 2300 2000
bei min~! 930 - 1400 1000 - 1350
Hubraum cm? 12400 10500
Bohrungsdurchmesser mm 126 122
Verdichtungsverhéltnis - 17 17.4
Hub mm 166 150
Pleuellange mm 251 237
Schubstangenverhaltnis mm 0.3307 0.3165
Desachsierung Kolbenbolzen * mm 1 0
Schrénkung mm 0 0

* positive Desachsierung = Desachsierung zur Gegendruckseite
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5.2 Randbedingungen Messungen

5.2 Randbedingungen Messungen

Um die Messungen beider Versuchstrager moglichst vergleichbar darstellen zu kénnen,
wurde auf eine gute Vergleichbarkeit bzw. hohe Genauigkeit seitens der verwendeten
Messtechnik Wert gelegt. Die verwendete Messtechnik sowie grundlegende Randbedin-
gungen sind der folgenden Tabelle 5.3 gegeniibergestellt.

Tabelle 5.3: Randbedingungen Reibungsmessungen

Messgrofe

Motor 1

Motor 2

effektives Drehmoment

Zylinderdruck
indizierter Mitteldruck
OT-Bestimmung

Kiihlmittelkonditionierung
Kiihlmitteltemperatur
Olkonditionierung

elektrische Energie
Reibmitteldruckberechnung

Drehmomentmessflansch
HBM T12 / 5kNm
Abtastrate 0.1 ° KW
iiber Indziersystem
Vollindizierung

kapazitive OT-Sonde

(AVL 428)
Kihlmittelkonditionieranlage
90 °C (Motoreintritt)
motorintern

Ol-KM Wirmetauscher
elektrisch fremdversorgt
zyklisch iiber Indicom

Drehmomentmessflansch
HBM T12 / 5kNm
Abtastrate 0.1 ° KW
iiber Indziersystem
Vollindizierung

kapazitive OT-Sonde

(AVL 428)
Kiihlmittelkonditionieranlage
90°C (Motoreintritt)
motorintern

Ol-KM Wirmetauscher
elektrisch fremdversorgt
zyklisch iiber Indicom
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

5.3 Ergebnisse

Dieser Abschnitt der vorliegenden Arbeit zeigt einen Vergleich der beiden Versuchstré-
ger in Bezug auf Motorreibung.

Reibmitteldruck in bar — Motor 1 Reibmitteldruck in bar — Motor 2
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Abbildung 5.1: Vergleich befeuerte Reibkennfelder — Reibmitteldriicke

Abbildung 5.1 zeigt den Vergleich der Reibkennfelder beider Motoren. Grundsétzlich
wurden beide Motoren als Vollmotoren nach der Indiziermethode am Motorpriifstand
vermessen. Es wurden keine Strip-Down Vermessungen oder dhnliches durchgefiihrt,
was den Reibungsvergleich der beiden Motoren auf Komponentenebene erlauben wiir-
de. Aufgrund konstruktiver Gegebenheiten sowie im Zuge der befeuerten Kennfelder
gemessenen Daten sind Tendenzen interpretierbar, welche im Folgenden diskutiert wer-
den sollen.
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Abbildung 5.2: Vergleich befeuerte Reibkennfelder — Reibmomente

Auf den ersten Blick wird ein Unterschied der beiden Versuchstriager in Bezug auf die
Lastabhéngigkeit der Motorreibung erkennbar. Wéahrend der Motor 1 eine tendenziell
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5.3 Ergebnisse

eher geringere Lastabhingigkeit der Reibung aufweist, ist diese beim Motor 2 deutlich
starker ausgeprigt. Bei einer Bewertung der maximalen Reibmitteldriicke im Kennfeld,
wird ersichtlich, dass der Motor 2 im Vergleich zu Motor 1 Reibungsnachteile aufweist.

Bei Betrachtung der Reibmomente (Abbildung 5.2) ist erkennbar, dass der Reibungs-
nachteil des zweiten Motors geringer ausfallt, da bei dieser Bewertungsgrundlage der
in der Definition des Reibmitteldrucks beriicksichtigte Hubraumeinfluss nicht bertick-
sichtigt ist.

Abbildung 5.3 zeigt die Vollmotorschleppkurven beider Versuchstriger, jeweils in
einer Darstellung der Reibmittel- und Schleppmitteldriicke. Erkennbar ist, dass die be-
feuerten Reibungsmessungen qualitativ durch die Schleppmessungen bestétigt werden.

Vergleich Vollmotorschleppkurven
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Abbildung 5.3: Vergleich Vollmotorschleppkurven

Ein erstes Indiz fiir die Reibmitteldruckunterschiede der beiden Motoren wird beim
Vergleich der Oltemperaturen im Hauptolkanal (Abbildung 5.4) ersichtlich.

Diese Oltemperatur ist von groker Bedeutung, da diese wesentlichen Einfluss auf die
Olviskositét in sdmtlichen Gleitlagerungen des Grundkurbeltriebs hat.

Hierbei sind deutlich geringere Oltemperaturen im Hauptdlkanal sowie eine deutlich
geringere Spreizung im gesamten Kennfeld des Motors 2 im Vergleich zum Motor 1
erkennbar.

Ahnliche Tendenzen sind auch bei der in Abbildung 5.5 dargestellten Oltemperaturen
in den Olwannen der beiden Versuchstriger erkennbar.

Wesentlich fiir die geringen Oltemperaturen des Motors 2 verantwortlich ist die Aus-
fithrung des Ol-/Kiihlmittelwirmetauschers bzw. dessen deutlich héhere Kiihlmittel-
durchstréomung. Mafgeblich dafiir verantwortlich ist die konstruktive Ausfithrung der
Kiihlkreisliufe beider Motoren. Wihrend beide Motoren bei 1900 min~—! & gleich grofe
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

Oltemperatur im Hauptélkanal in °C — Motor 1 Oltemperatur im Hauptélkanal in °C — Motor 2
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Abbildung 5.4: Vergleich Oltemperaturen im Hauptolkanal
Oltemperatur in Olwanne in °C — Motor 1 Oltemperatur in Olwanne in °C — Motor 2
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Abbildung 5.5: Vergleich Oltemperaturen in Olwanne

Kiihlmittelvolumenstréome von a~ 700 dm?/min aufweisen, unterscheidet sich die stro-
mungstechnische Aufteilung des Kiihlmittels massiv.

Wahrend der Motor 2 den gesamten Kiihlmittelvolumenstrom von der Kiihlmittel-
pumpe direkt durch den Ol- /Kiihlmittelwdrmetauscher schickt, stellt sich beim Motor
1 eine géinzlich andere Situation der Kiihlmitteldurchstromung des Olmoduls dar. Hier-
bei wird ein Teil des Kiihlmittelvolumenstromes nach der Kiihlmittelpumpe abgezweigt
und zur Kiihlung der Ladeluftkiihler verwendet. Der verbleibende Anteil des Kiihl-
mittelvolumenstroms wird zur Kiithlung des Motorblocks verwendet. Von diesem wird
nach der Motorblockdurchstromung ein Anteil zur Durchstrémung des Ol-/Kiihlmittel-
Wirmetauschers verwendet. Wihrend der Motor 1 bei 1900 min~! einen Kiihlmittel-
volumenstrom von 111 dm?/min durch den Ol-/Kiihlmittelwiirmetauscher aufweist,
besitzt der Motor 2 bei dieser Drehzahl einen Kiihlmitteldurchfluss von 627 dm?/min.

Eine wesentliche Auswirkung der Oltemperaturunterschiede in den Hauptolkanilen
der beiden Motoren wird bei Betrachtung der Verliufe der Olviskosititen beider Ver-
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5.3 Ergebnisse

suchstrager ersichtlich (Abbildung 5.6). Ein grundsétzlicher Unterschied liegt in der
hoheren dynamischen Viskositit des im Motor 2 verwendeten Ols. Im rechten Teil der
Abbildung sind des Weiteren die Oltemperaturen im NRTC-Zyklusschwerpunkt (Mo-
tor betriebswarm) dargestellt. Wahrend der Motor 2 aufgrund seines hoher liegenden
dynamischen Viskositédtsverlaufs grundsétzlich Nachteile in Bezug auf die Grundmo-
torreibung mit sich bringt, wird dem noch der zusétzliche Nachteil einer geringeren
Oltemperatur iiberlagert.
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Abbildung 5.6: Vergleich Oltemperatur-Viskositétsverhalten im NRTC-Zyklusschwerpunkt
(Motor betriebswarm)

Ein weiterer Unterschied wird bei Betrachtung der in Abbildung 5.7 ersichtlichen
Oldriicke in den Hauptolkanilen der beiden Versuchstriger ersichtlich. Erkennbar ist,
dass der Motor 2 bei deutlich hoheren Oldriicken betrieben wird, was in einer hoheren
mechanischen Leistungsaufnahme der Olpumpe resultieren diirfte.
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Abbildung 5.7: Vergleich Oldruck im Hauptolkanal

Wenn auch bei diesem Versuchstriager gleiches Verhalten wie bei jenen in Kapitel
4.4.6 auftritt, so resultiert die Oldruckerhohung ebenfalls in einer Reibungserh6hung
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

bedingt durch die Schmierungsverhéltnisse in den Gleitlagerungen des Verbrennungs-
motors. Diese Tatsachen tragen ebenfalls zur Klarung des hoheren Reibungsverhaltens
des Motors 2 bei.

Ein wesentlicher Anteil der Reibung eines Verbrennungsmotors wird von der Kol-

bengruppe gebildet. Zu diesem Zweck sollen die Kolben der Versuchstrager genauer be-
trachtet werden. Bei Betrachtung der Grundkurbeltriebsgeometrie in Tabelle 5.2 wird
ersichtlich, dass sich das geringere Schubstangenverhéltnis des Motors 2 grundsétzlich
positiv auf die Reibung der Kolbengruppe auswirkt. In Tabelle 5.4 sind des Weiteren
konstruktive Unterschiede der Kolbengruppe dargestellt.
Bei beiden Versuchstrégern ist der oberste (erste) Kolbenring als doppelseitiger Tra-
pezring und der zweite Kolbenring als Minutenring ausgefiihrt. Des Weiteren verfiigen
beide Motoren iiber einen Olabstreifring in der konstruktiven Ausfiihrung eines Dach-
fasenschlauchfederrings.

Tabelle 5.4: Vergleich Kolben

Motor 1 Motor 2

Bauteil Konstr. Abm Einheit Wert Wert
Kolbenring 1 Ringhdthe mm 3.5 3.5
Kolbenring 2 Ringhche mm 2.5 2.5

Olabstreifring Ringhdhe mm 4 3,5

Kolben  Kolbenspiel pm 120 60

Werkstoff Kolben - - Aluminium Stahl
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5.3.1 Vergleich der Versuchstrager durch Potenzialsimulationen

Dieses Kapitel soll die beiden Motoren hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchsredukti-
onspotenzials durch Motorreibungsreduktion stationdr und Fahrzyklen vergleichen. Zu

diesem Zweck wurden Simulationsrechnungen entsprechend der in Kapitel 2.1 vorge-
stellten Methodik durchgefiihrt.

e Stationares Potenzial

Abbildung 5.8 zeigt die berechneten stationédren Verbrauchseinsparungspotenziale
durch vollstandige Elimination der Motorreibung. Erkennbar ist, dass der Motor 2
aufgrund seines schlechteren Reibungsverhaltens hohere Grenzpotenziale aufweist.

Verbrauchsanteil durch Motorreibung — Motor 1 Verbrauchsanteil durch Motorreibung — Motor 2
Grenzpotenzial "reibungsfreier Motor" in % o5 Grenzpotenzial "reibungsfreier Motor" in %
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Abbildung 5.8: Stationér berechnete Verbrauchseinsparungspotenziale durch Motorrei-
bungsreduktion
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e Zyklus Potenzial

In diesem Kapitel soll die in Kapitel 2.1 gezeigte Methodik zur Bewertung der Ver-
brauchseinsparungspotenziale durch Reibungsreduktion in Fahrzyklen angewandt wer-
den. Zu diesem Zweck sollen typische Fahrzyklen bzw. dem spezifischen Anwendungs-
gebiet entsprechende Fahrprofile beziiglich deren Potenzial untersucht werden.

Ein fiir beide Motoren sehr wichtiger Fahrzyklus ist der NRTC-Fahrzyklus, dessen
Verlauf sich aus der jeweiligen Volllastkurve des entsprechenden Motors ableitet.
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Abbildung 5.9: Verbrauchseinsparungspotenziale durch Motorreibungsreduktion im NRTC-
Fahrzyklus

Betrachtet man die berechneten Potenziale im NRTC-Fahrzyklus, so ergibt sich fiir
den Motor 2, wie bereits in den stationdren Potenzialen, ein hoheres Verbrauchseinspa-
rungpotenzial durch Reduktion der Motorreibung (siehe Abbildung 5.9).

Da die beiden Motoren hinsichtlich deren Einsatzgebieten deutliche Unterschiede
aufweisen, sind auch deren spezifische Fahrmuster unterschiedlich. Im Folgenden sollen
Verbrauchspotenziale durch Reibungsreduktion fiir verschiedene typische Fahrzyklen,
entsprechend den typischen Einsatzgebieten beider Versuchstréiger, gezeigt werden. Ab-
bildung 5.10 zeigt fiir den Nutzfahrzeugmotor typische Fahrprofile und deren berech-
nete Verbrauchseinsparungspotenziale durch Motorreibungsreduktion. Typisch fiir den
LKW-Fahrzyklus ist der relativ konstante Verlauf der Motordrehzahl iiber der Zeit,
welcher lange Autobahnfahrten représentieren soll.

116



5.3 Ergebnisse
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Abbildung 5.10: Verbrauchseinsparungspotenziale in Fahrzyklen durch Motorreibungsre-
duktion — Motor 1

In Abbildung 5.11 sind typische Fahrprofile entsprechend dem Anwendungsgebiet
des Motors 2 dargestellt. Diese Zyklen reprisentieren typische Fahrprofile einer Bau-
maschine, wie z.B. verschiedene Ladespielszenarien. Erkennbar dabei ist, dass deutliche
Unterschiede beziiglich der berechneten Verbrauchspotenziale (entsprechend den ver-
schiedenen Fahrprofilen) existieren. Grofe Potenziale existieren vor allem bei jenen
Zyklen, welche {iber eine eher geringe Zyklusleistung verfiigen.
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typ. Baumaschinenzyklen (BM 1 - 3) typ. Baumaschinenzyklen (BM 4 - 6)
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Abbildung 5.11: Verbrauchseinsparungspotenziale in Fahrzyklen durch Motorreibungsre-
duktion — Motor 2
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5.3.2 Medientemperaturen

Da die Medientemperaturen (Ol/Kiihlmittel) grofen Einfluss auf das Reibungsverhal-
ten eines Verbrennungsmotors haben, wird in diesem Abschnitt der vorliegenden Ar-
beit dieser Einfluss am Motor 1 genauer untersucht. Konkret wurde dies sowohl im
geschleppten, als auch im befeuerten Betrieb bei einer konditionierten Kiihlmittelein-
trittstemperatur in den Motor bei drei verschiedenen Temperaturniveaus untersucht.
Eine Beeinflussung der Oltemperatur erfolgte dabei iiber den Ol-/Kiihlmittel- Wirme-

tauscher des Versuchstragers.

Abbildung 5.12 zeigt den Temperatureinfluss des geschleppten Motors. Hierbei wur-
den Kiihlmitteleintrittstemperaturen von 70,/80/90 °C tiber die externe Kiihlmittelkon-

ditionieranlage vorgegeben.
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Abbildung 5.12: Motor 1 — Schleppkurven bei verschiedenen Medientemperaturen
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Erkennbar ist, dass die Medientemperaturen einen grofsen Einflussparameter auf das
Reibungsniveau des Vollmotors darstellen. Die Unterschiede der verschiedenen Rei-
bungsniveaus lassen sich durch den Verlauf der Olviskositétskurve erkliren, wie in Ab-
bildung 5.13 dargestellt. Im linken Teil dieser Abbildung sind die Verlaufe der Vollmo-
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

torreibmitteldriicke bei verschiedenen Drehzahlen iiber der Oltemperatur im Hauptol-
kanal dargestellt. Im rechten Teil der Abbildung ist der Verlauf der dynamischen Vis-
kositédt iiber der Oltemperatur des verwendeten Ols (5W-30) ersichtlich. Bei einem
Vergleich der Reibmitteldruckverlaufe und des Verlaufs der dynamischen Viskositét
des Oles werden qualitative Korrelationen ersichtlich.

Vollmotorschleppkurven bei

verschiedenen Oltemperaturen " Olviskositét
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Abbildung 5.13: Motor 1 — Vollmotorschleppkurven — Zusammenhang Olviskositét

Demzufolge ist in den Verldufen der Reibmitteldriicke bei verschiedenen konstanten
Drehzahlen implizit der Verlauf der Olviskosititskurve ersichtlich.

Abbildung 5.14 zeigt einen dhnlichen Vergleich wie zuvor dargestellt.

Der wesentliche Unterschied hierbei ist, dass das Reibungsverhalten bei verschiedenen
Medientemperaturen nicht, wie zuvor dargestellt, geschleppt sondern befeuert unter-
sucht wurde. Diese Untersuchungen wurden bei zwei verschiedenen, zyklusrelevanten,
Testdrehzahlen durchgefiihrt. Grundsatzlich sind &hnliche Erkenntnisse beziiglich des
Viskositatsverhaltens wie bei den geschleppten Messungen ersichtlich. Eine interessante
Tatsache ist, dass bei der Drehzahl von 1000 min~! bei hohen effektiven Mitteldriicken
ein reproduzierbares Ansteigen der Reibung mit héherer Oltemperatur im Vergleich zu
den niedrigeren ersichtlich ist.

Diese Tendenz korreliert auf den ersten Blick nicht mit dem Verlauf der Olviskosi-
tét iiber der Oltemperatur. Da speziell an der Kolbengruppe, insbesondere bei hohen
Lasten, infolge der oszillierenden Bewegungsablaufe Mischreibungsanteile zu erwarten
sind, wird diese Tatsache iiber hohere Mischreibungsanteile erklart.

Dieser Effekt soll qualitativ anhand des Verlaufs der Stribeckkurve fiir zwei verschie-
dene Olviskosititen erklirt werden (Abbildung 5.15). Die durch steigende Motorlast
bedingte Erhéhung der Oltemperatur fithrt zu einer Absenkung der Olviskositéit. Dies
fithrt zu einer Verschiebung der Stribeckkurve (bzw. Ausklinkpunkt) in Richtung ho-
herer Gleitgeschwindigkeiten bzw. Drehzahlen [17]. Dadurch kommt es zum Auftreten
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Abbildung 5.14: Motor 1 — befeuerte Vollmotorreibungen bei verschiedenen Medientempe-

raturen
T
]
3
2 hohe Viskositdt
2 - -
—
rg:) \ —_— b
geringe Viskositdt

Gleitgeschwindigkeit

Abbildung 5.15: Stribeckkurven fiir verschiedene Olviskosititen
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

hoherer Mischreibungsanteile bei niedrigen Gleitgeschwindigkeiten kommt.
Da mit steigender Motordrehzahl auch die Gleitgeschwindigkeiten steigen und somit
die Stribeckkurve bis zu héheren Gleitgeschwindigkeiten durchlaufen wird, was zu ho-
heren hydrodynamischen Reibungsanteilen fiihrt, ist der in Abbildung 5.15 dargestellte
Effekt bei hoherer Drehzahl (1200 min~!) nicht mehr ausgeprigt.

Eine weitere, in Abbildung 5.14 erkennbare, Tatsache ist, dass die durch niedrige
Medientemperaturen bedingten Erhéhungen der Motorreibungsniveaus auch in Erho-
hungen der Kraftstoffverbrauche ersichtlich sind.

5.3.3 Zylinderdruck und Leistungsaufnahme der
Hochdruckpumpe

e Einfluss des Zylinderdrucks

Die Kolbengruppe hat einen mafgeblichen Anteil an der Gesamtreibung eines Ver-
brennungsmotors.

Um Belastungseinfliisse in Form des Zylinderdrucks auf die Kolbenreibung quantifi-
zieren zu konnen, wurde eine Verdnderung des Zylinderdrucks iiber die Beeinflussung
des Einspritzzeitpunkts durchgefiihrt und die Reibungsverédnderung des Vollmotors be-
wertet.

Um hierbei nicht mehrere reibungsbeeinflussende Parameter gleichzeitig zu veran-
dern, wurden diese Variationen jeweils bei konstanten Einspritzmengen sowie konstan-
ten Raildriicken, was zu einer konstanten Leistungsaufnahme der Hochdruckpumpe
fiihrt, durchgefiihrt. Des Weiteren wurde auf moglichst konstante Oltemperaturen im
Zuge einer Versuchsreihe geachtet.

Diese Untersuchungen wurden jeweils bei einer Drehzahl von 1200 min™?, bei jeweils
zwei verschiedenen (im Zuge einer Untersuchung jedoch konstanten) Einspritzmengen
und verschiedenen Raildriicken durchgefiihrt. Exemplarisch ist in Abbildung 5.16 ei-
ne Messung bei einer Drehzahl von 1200 min~—?, einer konstanten Einspritzmenge von
131 mg/Hub sowie eines konstanten Raildrucks von 1400 bar dargestellt.

Wie im rechten Teil der Abbildung 5.16 ersichtlich wurde eine Verdnderungen der
Zylinderdruckverldufe herbeigefiihrt. Konkret wurde dies iiber eine Verdnderung des
Einspritzbeginns in 2°°KW Inkrementen durchgefiihrt.

Erkennbar ist, dass diese Variationen zu einer Beeinflussung des Motorreibungsver-
haltens fiihren, welches der Kolbengruppe zugeschrieben werden kann. Mit sinkendem
Zylinderspitzendruck und spaterem Verbrennungsschwerpunkt ist eine Verringerung des
Reibmitteldrucks erkennbar. Diese Tendenzen bestétigten sich bei allen untersuchten
Punkten des Variationsraums. Der Variationsraum ist in Abbildung 5.17 dargestellt.
In jedem dieser Punkte wurde eine Variation des Einspritzzeitpunkts in 2°KW Inkre-
menten durchgefithrt, wobei dieser ausgehend vom Basiseinspritzbeginn jeweils bis -4
und +4 °KW verandert wurde.
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Abbildung 5.16: Motor 1 — Einfluss des Zylinderdrucks auf die Vollmotorreibung
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Abbildung 5.17: Motor 1 — Variationsraum
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5 Experimentelle Bewertung eines NFZ- und eines Baumaschinenmotors

e Einfluss des Raildrucks / Leistungsaufnahme der Hochdruckpumpe

Da bei modernen Dieselmotoren die Hochdruckpumpe, speziell bei hohen Lasten
aufgrund hoher Raildriicke und hoher Einspritzmengen, hohe Leistungsaufnahmen er-
fordert, wurde dieser Effekt im Zuge dieses Kapitels genauer untersucht.

Eine hohe Leistungsaufnahme der Hochdruckpumpe eines Verbrennungsmotors fithrt
zwangsweise zu einer Erhdhung des Reibmitteldrucks. Abbildung 5.18 und 5.19 zeigen
die Ergebnisse der Parametervariationen der zwei verschiedenen untersuchten (konstan-
ten) Einspritzmengen von 200 und 131 mg/Hub.
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Abbildung 5.18: Motor 1 — Einfluss des Raildrucks auf die Vollmotorreibung

Der rechte (obere) Teil der beiden Abbildungen zeigt jeweils einen Schnitt bei kon-
stantem Einspritzbeginn. Im oberen Teil der Abbildung 5.18 ist eine relativ groke An-
derung der Motorreibung durch die Verdanderung des Raildrucks fiir eine konstante Ein-
spritzmenge von 200 mg/Hub erkennbar. Nattirlich verdndert sich durch eine Variation
des Raildrucks (Einspritzmenge konstant) auch der Zylinderdruckverlauf, was implizit
eine Verdnderung der Kurbeltriebsreibung (wie im vorangegangen Kapitel ausgefiihrt)
mit sich bringt. Dies resultiert aus der bei niedrigerem Raildruck léngeren Einspritzzeit.
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Als Indikator dafiir ist die Anderung in Form der Spitzendruckverinderung im unteren
Teil der Abbildung 5.18 dargestellt.

Im Zuge dieser Variationen wurde, prinzipbedingt, der Einfluss des veranderten Zy-
linderdrucks (Kolbenreibung) und jener der verénderten Leistungsaufnahme der Com-
mon-Rail Hochdruckpumpe als Summenwert gemessen.

Mit den Erkenntnissen des zuvor erkléarten Kapitels kann der Reibungseinfluss durch
die im Zuge der Raildruckvariation geénderte Belastungssituation der Kolbengruppe
im Vergleich zur Leistungsaufnahme der Hochdruckpumpe als gering eingestuft wer-
den. Dies fiihrt zur Erkenntnis, dass die Leistungsaufnahme der Hochdruckpumpe im
betrachteten Variationsbereich einen entscheidenden Einfluss auf die Reibung des Ver-
suchstrégers besitzt.
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Abbildung 5.19: Motor 1 — Einfluss des Raildrucks auf die Vollmotorreibung
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6 Simulatorische Untersuchungen

6.1 Moglichkeiten der Reibleistungssimulation

Dieser Abschnitt bildet den zweiten Hauptteil der Arbeit und beschéaftigt sich mit der
Simulation der Reibleistung am Grundkurbeltrieb von Verbrennungsmotoren.

Da die messtechnische Ermittlung geringer reibungsbeeinflussender Maknahmen auf-
grund der hohen Genauigkeitsanforderungen grundséatzlich schwierig bzw. mit hohem
Aufwand verbunden ist, gewinnt die Simulation der Reibleistung immer mehr an Be-
deutung. Des Weiteren bietet die Anwendung der Simulation wesentliche Vorteile im
Produktentwicklungsprozess. Eine alleinige messtechnische Bewertung wiirde hierbei
die aufwandige Erstellung verschiedenster Hardware Varianten mit sich bringen, wo-
durch sowohl die Entwicklungskosten als auch die Entwicklungszeiten erhoht werden.
Des Weiteren bietet die Simulation wesentliche Vorteile im Bereich der Vorauslegung
von spater messtechnisch untersuchten Hardwarevarianten.

Weiters ist es im Zuge von Simulationsrechnungen moglich, exakt reproduzierbare
Bedingungen zu schaffen und auf diesem Wege noch so geringe reibungsbeeinflussende
Mafknahmen zu bewerten bzw. deren Effekte verstehen zu kénnen. Demzufolge kon-
nen mittels der Simulationsrechnungen Mafnahmenpakete geschniirt werden, welche
messtechnisch verifiziert bzw. bewertet werden kénnen.

Grundsétzlich stehen fiir die Simulation der Reibleistung mehrere Moglichkeiten bzw.
Betrachtungsweisen zur Verfiigung. Entsprechend der Komplexitat der Vorgéange erfolgt
die Modellbildung entweder auf sehr stark vereinfachter Basis oder komplexeren und
dementsprechend aufwéindigen Berechnungen.

Abbildung 6.1 zeigt einen Vergleich verschiedener, im Zuge dieser Arbeit angewandter
Methoden der Reibleistungssimulation am Grundkurbeltrieb von Verbrennungsmoto-
ren. Erkennbar ist, dass sich die verschiedenen Moglichkeiten deutlich in Bezug auf
Bedatungsaufwand, Komplexitdt und Rechenzeit, sowie aber auch Aussagekraft unter-
scheiden.

Beispiele fiir vereinfachte Modelle stellen z.B. normalkraftbasierte Modelle (ohne
Beriicksichtigung der Kolbensekundérdynamik) bzw. geschwindigkeitsbasierte Stribeck
Modelle (mit und ohne Beriticksichtigung der Kolbensekundardynamik) dar, wo im We-
sentlichen der Verlauf des Reibbeiwerts einer, meist separat im Vorhinein zu parame-
trierenden, Stribeckkurve (in diesem konkreten Fall Reibbeiwert iiber Gleitgeschwin-
digkeit) gehorcht.
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Abbildung 6.1: Moglichkeiten der Reibleistungssimulation an Verbrennungsmotoren

Komplexere Modelle beziehen sich z.B. auf elastohydrodynamische Modelle (EHD-
Modelle), welche unter anderem das elastische Verhalten der Bauteile in den Kontakt-
zonen beriicksichtigen. Des Weiteren werden bei diesen Modellen auch die hydrody-
namischen Zusammenhénge berechnet sowie die Mischreibungsanteile erfasst. Modelle
dieser Art erfordern jedoch deutlich héhere Aufwénde beziiglich Modellierung und Re-
chenzeit.

Im Folgenden sollen jene Modelle, welche im Zuge der Arbeit Anwendung fanden,
kurz vorgestellt werden.
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6.1 Moglichkeiten der Reibleistungssimulation

6.1.1 Normalkraftbasierte Modelle — 1 = konst.

Den einfachsten Fall der Reibleistungssimulation, speziell an der Kolbengruppe von
Verbrennungsmotoren, stellen ,Normalkraftbasierte Modelle — 4 = konst.“ dar. Hierbei
wird das Kréftegleichgewicht eines Schubkurbeltriebs, dargestellt in Abbildung 6.2,
gelGst.

Wesentliche Eingabeparameter werden hierbei von grundlegenden geometrischen Ab-
messungen des Schubkurbeltriebs, Masseninformationen der bewegten Bauteile, sowie
dem Belastungskollektiv in Form des Zylinderdruckverlaufs gebildet. Als Ausgabegrofse
resultiert in diesem Fall die Kolbennormalkraft bzw. multipliziert mit dem (in diesem
vereinfachten Fall konstanten) Reibungskoeffizienten die Kolbenreibkraft.

Bezeichnungen:

Fg ..... Gaskraft

F, ..... translatorische Massenkraft
Fs ..... Schubstangenkraft

Fy ... Kolbennormalkraft

- R Kolben :FN' u

Abbildung 6.2: ;1 = konst. — rein normalkraftbasiertes Berechnungsmodell

Ein wesentlicher Vorteil dieser Berechnungsmodelle liegt in der kurzen Rechenzeit
bzw. der relativ einfachen Modellerstellung und Bedatung.

Im Falle der Kolbenreibungsbewertung verfiigen diese Modelle jedoch iiber deutliche
Einschrankungen. Eine essentielle Einschrankung wird hierbei von der Vernachlassi-
gung der Kolbensekundéirdynamik gebildet, da nur die Bewegung des Kolbens in der
Zylinderachse berticksichtigt wird. Die zweite wesentliche Einschrankung dieses Modell-
typs wird von der Tatsache gebildet, dass der Reibbeiwert p als konstant angenommen
wird, wodurch keine unterschiedlichen Reibungsregime erfasst werden kénnen.

Dennoch eignen sich Modelle dieses Typs fiir Grundaussagen beziiglich verschiedener
konstruktiver Ausfithrungen am Kurbeltrieb von Verbrennungsmotoren. Ein Beispiel
hierfiir stellt der Normalkrafteinfluss durch Anderung des Schubstangenverhiltnisses
(Hub, Pleuelldnge) dar. Mit den zuvor erwédhnten Einschrankungen sind diese Modelle
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sehr wohl geeignet Grobauslegungen bzw. grundlegende Vergleiche zu téatigen, sowie
Grundtendenzen abschétzend zu kénnen. Um die im Zuge dieser Arbeit mit diesem
Modelltyp durchgefiihrten Berechnungen téatigen zu konnen wurde ein eigenes Berech-
nungsprogramm konzipiert.

6.1.2 Geschwindigkeitsbasierte Stribeckmodelle

Eine weitere, in dieser Arbeit angewandte, Moglichkeit der Reibleistungssimulation
an der Kolbengruppe von Verbrennungsmotoren wird von geschwindigkeitsbasierten
Stribeckmodellen gebildet.

Die wesentlichsten Verdnderungen bzw. Unterschiede im Vergleich zu den zuvor vor-
gestellten Modellen liegen in der Tatsache, dass hierbei die Sekunddrdynamik des Kol-
bens beriicksichtigt sowie eine Stribeckkurve fiir den Verlauf des Reibungsbeiwerts iiber
der entsprechenden Gleitgeschwindigkeit vorgegeben wird. Modelle dieser Art besitzen
im Vergleich zu den zuvor vorgestellten Modellen einen deutlich hoheren Bedatungs-
aufwand bei einer moderaten Rechenzeit.

Um die spéater gezeigten Berechnungen durchfiihren zu kénnen wurde auf ein be-
stehendes, kommerziell vertriebenes, Softwarepaket zuriickgegriffen. Im konkreten Fall
handelte es sich hierbei um die Software AVL Excite Piston & Rings, welche es ermdg-
licht, die Kolbenhemd- und Pleuellagerreibung stribeckbasiert (iiber die Vorgabe von
Stribeckkurven) sowie die Reibung der Kolbenringe berechnen zu koénnen. Vor allem
auf die Funktionalitdt der Kolbenringreibungsberechnung soll im Zuge dieser Arbeit
noch detaillierter eingegangen werden.

Abbildung 6.3 zeigt den schematischen Aufbau eines im Zuge der Arbeit erstellten
Modells zur Reibungsberechnung am Kolbenhemd nach einer vorgegebenen geschwin-
digkeitsbasierten Stribeckfunktion, sowie der Kolbenringreibungsberechnung.

Hierbei ist erkennbar, dass detaillierte geometrische Randbedingungen wie die be-
rechneten Warmverziige des Zylinderliners, das Schliffbild des Kolbens, sowie detail-
lierte Kolbenringprofile im Modell Einzug finden. Um die thermische Ausdehnung des
Kolbens zu beriicksichtigen wurde ein Kolbentemperaturprofil hinterlegt. Des Weite-
ren wurde die Kolbensteifigkeit in Form einer extern berechneten Steifigkeitsmatrix
hinterlegt.

Eine wesentliche Eingangsgrofse wird vom Zylinderdruck gebildet. Eine wichtige zu
erwihnende Tatsache ist, dass sich Eingangsdaten wie Warmverziige der Zylinderliner,
Kolbentemperaturen, usw. betriebspunktabhéngig verindern. Dieser Umstand fiihrt
dazu, dass im Falle verschiedener zu berechnender Betriebspunkte das Modell immer
angepasst werden muss.
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Abbildung 6.3: Geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell — Eingangsgrofen

6.1.3 EHD-Modelle

Sollen die Reibungszusammenhénge, z.B. an der Kolbengruppe aus der Hydrodynamik
und iiber Mischreibungsmodelle berechnet sowie die elastischen Bauteilverformungen
(speziell im Kontaktgebiet) beriicksichtigt werden, kommen EHD-Modelle zum Einsatz.

Ein wesentlicher Vorteil hierbei liegt in der Berechnung der relevanten Zusammen-
hange im Schmierfilm durch Losung der Reynolds’schen Differentialgleichung.

Des Weiteren bieten diese Modelle die Moglichkeit hydrodynamische und Mischrei-
bungsanteile zu erfassen. Um das elastische Verhalten der Bauteile bzw. deren Verfor-
mungen im Kontaktgebiet, und somit die reibungsrelevanten Auswirkungen erfassen zu
konnen, wird dieses Verhalten {iber kondensierte Strukturmatrizen beriicksichtigt. Diese
kondensierte Strukturen aus Finiten Elementen Modellen werden in einem Preproces-
sing Schritt berechnet und bilden eine wesentliche Eingangsgrofse fiir das EHD-Modell.
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6 Simulatorische Untersuchungen

Abbildung 6.4: EHD-Modell zur Berechnung der Kolben- und Pleuellagerreibung

Die im Zuge dieser Arbeit durchgefiihrten Berechnungen wurden ebenfalls mit einem
Softwarepaket aus der AVL-Excite Familie, der Powerunit, getétigt. Weitere am Markt
verflighare Simulationsprogramme zu diesem Themengebiet werden in [21, 22, 19| be-
schrieben. Die Bauteilvernetzungsoperationen sowie die eigentlichen Kondensierungs-
prozesse wurden mit der Software Abaqus durchgefiihrt.

Ein wesentlicher Vorteil dieses Modelltyps liegt in der detaillierten Auflésung lokaler
tribologischer Effekte, des Verformungsverhaltens der Bauteile sowie der Auflésung von
hydrodynamischen und Mischreibungsanteilen. Dem gegeniiber stehen jedoch Nachteile
beziiglich Vorarbeitungsaufwand (FE-Vernetzungstétigkeiten / Kondensierungsprozes-
se), sowie grofe Bedatungsaufwinde und oftmals lange Rechenzeiten.

Abbildung 6.4 zeigt beispielhaft ein im Zuge der Arbeit erstelltes EHD-Modell zur
Berechnung der Reibungen an Kolbenhemd, sowie am grofen und kleinen Pleuellager.
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6.2 Aufbau und Abstimmung geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

6.2 Aufbau und Abstimmung
geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

Dieses Kapitel beschéftigt sich mit einer im Zuge dieser Arbeit entwickelten Methodik
zur Abstimmung eines geschwindigkeitsbasierten Stribeckmodells mit experimentell er-
mittelten Priifstandsmessdaten im Zuge eines Strip-Down Messprogramms. Abbildung
6.5 zeigt ein im Zuge der Arbeit erstelltes geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell.

Abbildung 6.5: Geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

Eine wesentliche Herausforderung bei der Ermittlung der Kolbengruppenreibung ist,
dass die Reibungen der verschiedenen Elemente experimentell nur als Summenwert
erfasst werden konnen. Von besonderem Interesse ist dabei die Reibungsaufteilung zwi-
schen dem Kolbenhemd und den Kolbenringen. Um ein Gefiihl fiir die Korrektheit der
simulatorisch ermittelten Reibungsniveaus der Kolbenringe zu bekommen, wurden im
Zuge von Strip-Down Messungen zwei Methoden (siehe Abbildung 6.6) untersucht um
das jeweilige Reibungsniveau jedes einzelnen Kolbenrings experimentell zu erfassen.
Diesen beiden Methoden liegt die Idee zugrunde, das jeweilige Reibungsniveau eines
Kolbenrings durch die Differenz der gemessenen Reibungsniveaus zwischen zwei Auf-
bauschritten zu ermitteln. Im jeweils ersten Schritt war der gesuchte Kolbenring im
Versuchstriger eingebaut und im zweiten wurde dieser entfernt. Diese Messungen wur-
den bei verschiedenen konditionierten Ol-/Kiihlmitteltemperaturen jeweils so durch-
gefiihrt, dass das Reibungsniveau jedes Kolbenrings durch Differenzbildung ermittelt
werden konnte.

Eine wesentliche Einschriankung durch das Ausbauen verschiedener Kolbenringe liegt
in den dadurch verdnderten Schmierungszustianden des tribologischen Systems. Nach
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6 Simulatorische Untersuchungen

[1] sind die Ergebnisse jedoch trotzdem relativ brauchbar bzw. geben die Moglichkeit
Simulationsmodelle zu validieren.

Methode 1 Methode 2
»mit Gasdruck” ,ohne Gasdruck”
LW — Steuerzeiten aktiv Offene Platte
Verdichtungsenddruck ~ 40bar Kein Druck vorhanden

Abbildung 6.6: Experimentelle Ermittlung der Kolbenringreibungen — verschiedene Metho-
den

Um der Tatsache der geinderten Schmierungszusténde etwas entgegenzuwirken, wur-
de die Abbausystematik so festgelegt, dass der Olabstreifring méglichst lange eingebaut
bleibt bzw. als letzter Ring des Ringpakets entfernt wird. Die Abbaureihenfolge der drei
Kolbenringe ist in Abbildung 6.7 dargestellt.

X X
& & = X

Abbildung 6.7: Abbausystematik Kolbenringe

Des Weiteren wurde versucht diese Messungen unter zwei verschiedenen Belastungs-
zustanden durchzufiihren, woraus auch die beiden in Abbildung 6.6 dargestellten Me-
thoden resultieren. Im Zuge der Durchfiihrung der ersten Methode wurde mit aktivem
Ladungswechsel gemessen. Hierbei entsprach der Belastungszustand im hochsten Fall
dem Verdichtungsenddruck des Dieselmotors. Im Zuge der zweiten Methode wurden die
Ringreibungen ohne Gasdruck, durch Anwendung der bereits in Kapitel 4.4 gezeigten
offenen Platte ermittelt.

Die Erkenntnisse der beiden Methoden sollen im Folgenden verglichen bzw. disku-
tiert werden. Abbildung 6.8 zeigt die angewandte Methodik zur Modellabstimmung der
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6.2 Aufbau und Abstimmung geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

Kolbenringreibungen mit den experimentell ermittelten Priifstandsmessdaten. Die Ziel-
setzung dieser Methodik lag im Abgleich der experimentellen Untersuchungen (Schlepp-
betrieb / Strip-Down) mit dem Simulationsmodell unter definierten Bedingungen. Die
Ergebnisse dieser Abstimmungstétigkeiten wurde von einem abgestimmten Modell fiir
nachfolgende befeuerte Berechnungen gebildet.

Bestimmung Anteil Kolbenhemdreibung / Ringreibungen mittels Strip-Down Methodik -
Priifstandsmessdaten

Schleppmessung Schleppmessung

Kolben ohne versch. Kolbenringe
(mit & ohne Gasdruckeinfluss)

7 :
- - ; : e __¥______
A = Reibung jedes einz. Kolbenrings I T -
FUr Simulation relevante

1

A = Reibung Kolbenhemd : ! !

| Randbedingungen aus :

‘ 1 Schleppmessung |
1

! i

! 1

Kolben + versch. Kolbenringe
(mit & ohne Gasa‘ruckeinﬂuss}

Messung

A4

(Belastungsdaten,
Temperaturen, Driicke,...)

__________________

Abgleich Reibmodelle

Schnittstelle:
[———> Modellabgleich tber
Strip-Down Messung

P
c

g Abstimmung OK

r_; ‘ : Fir Simulation relevante :

. vy e . ! Randbedingungen aus 1

E Abgestimmtes Mode!lfurS‘lmulatlonen/ e ! befausttar Nassung :

befeuerter Betrieb I (Zylinderdruck,...) i

it

Abbildung 6.8: Methodik Modellabstimmung des geschwindigkeitsbasierten Stribeckmo-
dells mit Priifstandsmessdaten

Eine Schwierigkeit bei der Anwendung der Methode 1 zur Bestimmung der Ringrei-
bungen ist in Abbildung 6.9 dargestellt.

Hierbei sind die Zylinderdruckverlaufe im Zuge der verschiedenen Aufbauszenari-
en dargestellt. Aufgrund der Abbauprozedur sind in diesem Fall unrealistisch hohe
Druckverlidufe im Falle des letzten Aufbauschritts, in dem nur mehr der Olabstreifring
eingebaut war, erkennbar. Die Problematik darin wird nun von der Tatsache gebildet,
dass dies einen unrealistisch hohen Druck hinter dem Olabstreifring im Schleppbetrieb
mit sich bringt, was zu einem stark verdanderten Reibungsniveau bzw. nicht dem Real-
betrieb entsprechenden dieses Bauteils fiihrt.

Demzufolge wurde eine Abstimmung des Simulationsmodells unter Zugrundelegung
der Methode 1 als nicht sinnvoll erachtet. Aus diesem Grund erfolgte die Modellabstim-
mung bzw. Abstimmung der Ringreibungen mittels der Methode 2 ohne Gasdruck.
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0 Toyxm = 80/80 °C  Drehzahl = 2500 min-

Ring 1 = Rechteckring

s Ring 2 = Minutenring
o 40 Olabstreifring = Dachfasenschlauchfederring
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Abbildung 6.9: Abbausystematik Kolbenringe — Gasdruckzusténde

Um eine moglichst saubere Modellabstimmung zu gewéhrleisten wurden, wie in Ab-
bildung 6.8 dargestellt, sdmtliche Randbedingungen (Temperaturniveaus, usw.) der
Schleppmessung ins Abstimmungssimulationsmodell iibernommen.

Teym = 100/100 °C — ohne Gasdruck

x 8 004
S5 €
5 003F W
£ 2o002f NP —o—
EE 001}
E § 0.00 | — —>—"-Messung 0.04 @
e ——/—— Simulation : 'E:.g'g
{003 23
P N 4002 & @
02 = 2
7/ 1 =
N »«»\4 001 5§
§ 5 0080 000 &3
D .=
§ ' 0.06F =
SE ooat e
55 oot
[0)
X8 0.00 . . .
D 500 1500 2500 3500 4500

Drehzahl in min-!

Abbildung 6.10: Abstimmung der Kolbenringreibungen

Abbildung 6.10 zeigt den Vergleich der experimentell, geméfs der Methode 2 / oh-
ne Gasdruck, ermittelten und den simulierten Ringreibungen der Kolbenringe. Ring 1
und der Olabstreifring weisen durchwegs gute Korrelationen zwischen Simulation und
Messung auf. Bei der Messung der Reibung des zweiten Rings konnte dessen Reibungs-
niveau, speziell bei niedrigen Drehzahlen nicht ausreichend aufgelost werden. Besonders
soll hierbei auf die Gréfenordnung der Reibmitteldriicke hingewiesen werden, bzw. die
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6.2 Aufbau und Abstimmung geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

schwierige messtechnische Erfassung dieser geringen Grofen betont werden.

Durch diese Abstimmungsmethodik konnten die Reibungsniveaus der Kolbenringe
zwischen Messung und Simulation mit den erwahnten Einschréinkungen mit hinreichen-
der Genauigkeit verifiziert werden und eine Basis fiir befeuerte Berechnungen gebildet
werden.

Das geschwindigkeitsbasierte Stribeckmodell zur Kolbengruppenreibungssimulation
umfasst insgesamt die Berechnung des Reibungsniveaus an folgenden Komponenten
bzw. entsprechend folgenden Berechnungsgrundlagen:

Kolbenringe (separierte Betrachtung) — Reynolds‘sche Differentialgleichung +
Kontaktmodelle

Kolbenhemd — geschwindigkeitsbasierte Stribeckkurve

Pleuellager (grof) — geschwindigkeitsbasierte Stribeckkurve

Pleuellager (klein) — geschwindigkeitsbasierte Stribeckkurve

Da die Ringreibungen nun abgestimmt waren, konnte eine weitere Separierung der
Summe der gemessenen Komponenten vorgenommen werden. Um dem eigentlichen Ziel
gerecht zu werden, eine geschwindigkeitsbasierte Stribeckkurve zur Charakterisierung
des Reibungsverhaltens mittels kombinierter experimenteller und simulatorischer Be-
trachtung abzuleiten, mussten Annahmen beziiglich der Reibungsniveaus des grofsen
und kleinen Pleuellagers getroffen werden. Hier wurde auf typische Erfahrungswerte
von Stribeckkurven seitens AVL-Excite Piston & Rings zuriickgegriffen. Diese wurden
im Zuge des weiteren Vorgehens den Berechnungen zugrunde gelegt, wodurch es nun
moglich war die Reibung des Kolbenhemds separiert betrachten zu kénnen.

0.6

Schleppmessung — Ty, = 100/100 °C — ohne Gasdruck I Kolbenhemd Druckseite
. Kolbenhemd Gegendruckseite
N — ~0—-Messung _ 05 mmiomne®
& 0.5 F —~—— Simulation © I Kolbenring 1
Q < Il Pleuellager klein
£ £ 04 F [@@Pieuelager grol
~ 04F ~
o [S]
= 2
o 03F s 03
2 2
S 02F =
5 E 02
g 01F s
0.1
0.0 1 1 1
500 1500 2500 3500 4500 \ .

Drehzahl in min-* 500 1500 2500 3500 4500
Drehzahl in min-!

Abbildung 6.11: Geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell: Ergebnisse Reibungsaufteilung
im Schleppbetrieb ohne Gasdruck fiir einen Pkw-Dieselmotor
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6 Simulatorische Untersuchungen

Abbildung 6.11 zeigt den Vergleich der berechneten und gemessenen Verlaufe der
Kolbengruppenreibung im Schleppbetrieb (ohne Gasdruck). Im linken Teil der Abbil-
dung ist der Summenwert aller zur Kolbengruppe gehérenden Reibungen dargestellt
und mit der Messung verglichen worden. Erkennbar ist eine durchwegs gute Korrelati-
on zwischen Messung und Simulation.

Im rechten Teil dieser Abbildung sind die Anteile der verschiedenen Reibungsemit-
tenten an der Kolbengruppe dargestellt. An dieser Stelle soll nocheinmal erwahnt wer-
den, dass diese Berechnungen (mit Ausnahme der Ringreibungen) auf vorgegebenen
geschwindigkeitsbasierten Stribeckkurven basieren.

Um das in Abbildung 6.11 dargestellte Reibungsniveau der Kolbengruppe zu erhal-
ten, war es nun erforderlich dem eigentlichen Zielkriterium, einer Ableitung einer kol-
benhemdcharakterisierenden geschwindigkeitsbasierten Stribeckkurve, gerecht zu wer-
den. Da alle anderen Komponenten hinsichtlich deren Reibungsverhaltens aus der Simu-
lation charakterisiert waren, sowie die Kolbengruppe in ihrem Gesamtsystem vermessen
wurde, war es moglich die geschwindigkeitsbasierte Stribeckkurve des Kolbenhemds ab-
zuleiten.

geschwindigkeitsbasierte Stribeckkurve
0.12 Kolbenhemdreibung

0.08

Reibkoeffizient p
o
g

0 10 20 30 40
Gleitgeschwindigkeit in m/s

0.00

Abbildung 6.12: Experimentell validierte (Schleppbetrieb) und parametrierte Stribeckkurve
zur Charakterisierung der Kolbenhemdreibung an einem Pkw-Dieselmotor

Der Verlauf dieses Zusammenhangs ist in Abbildung 6.12 ersichtlich und wurde, wie
die geschwindigkeitsbasierten Stribeckkurven der Pleuellager, iiber ein Polynom im Si-
mulationsprogramm hinterlegt. Eine wichtige zu erwdhnende Tatsache hierbei ist, dass
die Findung der richtigen Parameter des Polynoms einen sehr zeitaufwandigen Prozess
darstellte. Im Wesentlichen wurde fiir die Ermittlung dieser Strickkurve das gesamte
Drehzahlband (850 min™' — 4000 min~!) des Motors im Zuge der Schleppmessungen
(ohne Kolbenringe) zugrunde gelegt.

Basierend auf diesen, experimentell validierten, Zusammenhéngen wurde nun ein
neues Modell eines sehr dhnlichen Dieselmotors erstellt, mit welchem in weiterer Folge
Variationen konstruktiver Parameter im befeuerten Betrieb untersucht bzw. Modell-
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6.2 Aufbau und Abstimmung geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

grenzen aufgezeigt werden sollten.

Nachdem dieses Modell aufgebaut war, war es moglich die Kolbenringdynamikmodelle
auf Basis des am Priifstand gemessenen Blow-By Volumenstromes abzustimmen. Dies
erfolgte liber einen Vergleich des gemessenen und berechneten Blow-By Volumenstroms
im betrachteten zyklusrelevanten Lastpunkt von 1750 min~! und einem indizierten Mit-
teldruck von 3.7 bar. Der Vergleich des gemessenen Blow-By Volumenstrom und der
Simulationsrechnung (nach der Abstimmung) ist in Abbildung 6.13 dargestellt.

50
[ Simulation
g 40} I Messung
< 30f
>
Q 20F
3
m 10F
0

Abbildung 6.13: Abstimmung Ringdynamikmodell iiber Blow-By Volumenstrom — Last-
punkt 1750 min~—! / p; = 3.7bar

Darin ist eine gute Korrelation zwischen Simulation und Messung erkennbar. Ein
wesentlicher Unterschied zwischen den beiden Ergebnissen, liegt im Einfluss des Abgas-
turboladers auf den Blow-By Volumenstrom. Dieser wurde in der Simulationsrechnung
nicht berticksichtigt, was die leichte Erh6hung der Messung im Vergleich zur Simulation
erkldren konnte.
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6.3 Parametervariationen geschwindigkeitsbasiertes
Stribeckmodell

Um am Beginn der Variationsrechnungen mit dem nun vollsténdig definierten geschwin-
digkeitsbasierten Stribeckmodell einen Uberblick iiber die befeuerte Reibungsaufteilung
an der Kolbengruppe des betrachteten Versuchstragers zu erhalten wurde diese entspre-
chend der Darstellung in Abbildung 6.14 berechnet und mit experimentellen Daten

verglichen. Diese Berechnungen wurden fiir den Lastpunkt von 1750 min~! und einen
indizierten Mitteldruck von 3.7 bar durchgefiihrt.
Lastpunkt 1750 min'* / p; = 3.7 bar
0.8
o S
@
< 06} P71 Messung befeuert Vollmotor
c p
= Il Olabstreifring
S I Kolbenring 2
2 I Kolbenring 1
S 041 [ groRes Pleuellager
2 I kieines Pleuellager
= [ Kolben Gegendruckseite
S 0.2} ES B Kolben Druckseite
Q o
o <
|
0.0

Abbildung 6.14: Reibleistungsaufteilung 1750 min~! und p, = 3 bar
— geschwindigkeitsbasiertes Stribeckmodell

Erkennbar ist ein Reibungsanteil der Kolbengruppe von a 40 % , was grundsétzlich
gut mit in der Literatur angegebenen Werten korreliert.
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6.3.1 Variation Kolbenbolzendesachsierung

Abbildung 6.15 zeigt die Variation des konstruktiven Parameters der Kolbenbolzen-
desachsierung und dessen Auswirkungen auf den Reibmitteldruck am Kolbenhemd.
Erkennbar ist, dass sich bei einer Desachsierung des Kolbenbolzens von ~ 0.5 mm zur
Druckseite ein Minimum der Kolbenhemdreibung ausbildet. Die Abhéngigkeit der Aus-
wirkungen auf den Kraftstoffverbrauch durch die Verdnderung des Reibmitteldrucks ist
im rechten Teil der Abbildung dargestellt. Mit steigenden Kolbenbolzendesachsierun-
gen, sowohl zur Druck- und Gegendruckseite, steigt auch die Reibung am Kolbenhemd
infolge ausgepragterer Kolbensekundardynamik an.

Betrachteter Lastpunkt
n = 1750 min'! / p; = 3.7 bar

2
0.13 08 =
5 §
3 b o o6 @
. = o
o A /f £ Ho4 2
2= N g S
° © =] @
o 5 N £ 102 =
£2 011 g ©
= > X
% —10.0 8)
@ 2
0.10 : : ' : ' : 02 &
-2.0 -1.0 0.0 1.0 20 -20 -1.0 0.0 1.0 2.0 =
Desachsierung Kolbenbolzen in mm Desachsierung Kolbenbolzen in mm '
- |
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Abbildung 6.15: Variation Parameter Kolbenbolzendesachsierung

Die Kolbenbolzendesachsierung hat wesentlichen Einfluss auf das Kolbengerédusch
[31].

Die Anderung der Kolbensekundirdynamik infolge einer Anderung der Kolbenbolzen-
desachierungsidnderung ist in Abbildung 6.16 dargestellt.

Hierbei sind jeweils die Kontaktkrifte am Kolbenhemd in gleicher Skalierung fiir ver-
schiedene Kolbenbolzendesachsierungen zu verschiedenen Zeitpunkten dargestellt. Eine
erste wesentliche FErkenntnis liegt in der Verdnderung der Anlagesituation bei Ziind-
OT. Wihrend der Kolben im Falle der gegendruckseitigen Kolbenbolzendesachsierung
im oberen Bereich druckseitig und im unteren Bereich gegendruckseitig am Zylinderli-
ner anliegt, ist dies im Fall der druckseitigen Desachsierung genau umgekehrt.

Des Weiteren sind im Falle steigender Kolbenbolzendesachsierungen, sowohl druck-
als auch gegendruckseitig, hhere Schwenkwinkel zu verzeichnen.

Auch erkennbar ist, dass sich mit verdnderter Kolbenbolzendesachsierung der nach
der Ziindung auftretende Anlagewechsel sowohl zeitlich als auch in seiner Intensitét
verandert. Mit steigender Desachsierung zur Druckseite verschiebt sich die maximale
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Abbildung 6.16: Verdnderung der Anlagewechselsituation des Kolbens durch verschiedene
Kolbenbolzendesachsierungen

—— Desachsierung KB + 1 mm
—— Desachsierung KB 0
—— Desachsierung KB - 1 mm

i i i
-5 0 5 10 15 20 25 30 35
Kurbelwinkel in ° KW

Kippbeschleunigung Kolben

Abbildung 6.17: Verdnderung der Anlagewechselsituation des Kolbens durch verschiedene
Kolbenbolzendesachsierungen — Kippbeschleunigung
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Kippbeschleunigung in Richtung spéterer Kurbelwinkelgrade. Des Weiteren féllt da-
bei die Intensitat geringer aus, da hierbei die Gaskraft bereits wieder abnimmt, was
in einem geringeren Maximalwert der Kolbenkippbeschleunigung resultiert. Wird die
Kolbenkippbeschleunigung als relevantes Bewertungskriterium hinsichtlich Akustikver-
halten bzw. Beeinflussung durch die Kolbendynamik herangezogen, ist die positive
Akustikauswirkung der druckseitigen Kolbenbolzendesachsierung darstellbar.

Diese Erkenntnisse korrelieren gut mit den in Kapitel 4.3 ermittelten experimentellen
Ergebnissen. Demzufolge stellt die Desachsierung des Kolbenbolzens ein konstruktives
Mittel dar um den Anlagewechsel (speziell im Bereich des Ziind OT's) zu steuern.
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6.3.2 Einfluss der statischen Tangentialkrafte der Kolbenringe

In diesem Abschnitt wurde der Einfluss der statischen Tangentialkréifte auf das Rei-
bungsverhalten der Kolbenringe simulatorisch untersucht.
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Abbildung 6.18: Variation der statischen Tangentialkréifte an den Kolbenringen

In Abbildung 6.18 ist die Reibungsinderung am Kolbenring iiber der jeweiligen An-
derung der statischen Tangentialkréfte dargestellt. Demzufolge ist eine kontinuierliche
Absenkung der Kolbenringreibung mit sinkender statischer Tangentialkraft am Kol-
benring erkennbar. Der untere Teil der Abbildung zeigt den zugehéorigen Einfluss auf
den Kraftstoffverbrauch im betrachteten Betriebspunkt.

Eine wichtige zu erwdhnende Tatsache ist, dass die statischen Tangentialkrifte der
Basisvariante bereits sehr geringe Tangentialkréifte aufweisen, was die Maximalwerte
der Absenkung der statischen Tangentialkrifte als eher theoretisch erscheinen lassen.
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6.3.3 Bewertung Parameter Kolbenspiel

Ein wichtiger konstruktiver Parameter an der Kolbengruppe wird vom Kolbenspiel
gebildet.

Dieser Parameter beeinflusst jedoch eine Vielzahl von Zielkriterien wie zum Beispiel
das Reibungs- und Akustikverhalten, Blow-By und Olverbrauch. Um diese Einfluss-
grofen quantifizieren zu kénnen wurde im folgenden Abschnitt versucht, den Einfluss
dieses konstruktiven Parameters mittels des in diesem Abschnitt diskutierten Kolben-
gruppenreibungsmodells zu bewerten.

Eine Simulation der Reibung des Kolbenhemds wurde mit dem stribeckbasierten
Simulationsmodell getétigt, lieferte jedoch aufgrund der fehlenden Auflésung lokaler
tribologischer Effekte keine befriedigenden Ergebnisse. Mittels dieses Beispiels konnte
eine klare Modellgrenze des geschwindigkeitsbasierten Stribeckmodells zur Ermittlung
der Kolbengruppenreibung aufgezeigt werden. Diese Modellgrenzen sollen in Kapitel
6.5 genauer betrachtet und bewertet werden.

Abbildung 6.19 zeigt die Anlagewechselsituation des Kolbens bei verschiedenen be-
rechneten Kolbenspielen. Erkennbar dabei ist, dass es durch das verdnderte Kolben-
spiel zu keinen nennenswerten zeitlichen Anderungen der Anlagewechselsituation des
Kolbens kommt. Legt man als akustikrelevantes Beurteilungskriterium wiederum die
Kolbenschwenkbeschleunigung zugrunde, so sind deutliche Anderungen in deren Ma-
ximalwert erkennbar. Diese Maximalwerte treten fiir den berechneten Lastpunkt =
bei 20 °KW nach Ziind OT auf. Der Unterschied in diesen Maximalwerten liegt eben-
falls vor allem in der ausgepriagteren Sekundardynamik des Kolbens in Form grofserer
Schwenkwinkel begriindet.
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Kurbelwinkel in °KW
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Abbildung 6.19: Verdnderung der Anlagewechselsituation des Kolbens durch verschiedene
Kolbenspiele
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Abbildung 6.20: Verédnderung der Anlagewechselsituation des Kolbens durch verschiedene
Kolbenspiele — Kippbeschleunigung
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6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

Das vorliegende Kapitel dieser Arbeit beschéftigt sich mit der Simulation der Reibleis-
tung des Grundmotors mittels der EHD-Methode.

Diese Simulationsrechnungen wurden mit der Software AVL-Excite Powerunit durch-
gefiihrt. Diese Simulationsmodelle beeinhalten im Wesentlichen die strukturdynami-
schen Zusammenhinge sowie die Berechnungen der Zusammenhinge im Olfilm der
Kontaktstellen unter gewissen Belastungen. Fiir eine detaillierte Betrachtung der im
Hintergrund stehenden Berechnungsablaufe bzw. der theoretischen Zusammenhénge sei
auf [3] verwiesen. Des Weiteren wird auch in [27] {iber grundlegende Zusammenhénge
berichtet.

Die Simulationsmodelle basieren darauf das Gesamtsystem in mehrere Teilsysteme zu
zerlegen, welche tiber Verbindungsstellen miteinander gekoppelt sind. Zu diesem Zweck
interagieren die linear elastischen Korper iiber die nichtlinearen Verbindungsstellen
(z.B.: Olfilm in einem Gleitlager oder innerhalb Kolben-Liner Kontakt) [5].

Um das elastische Verhalten der Strukturkomponenten zu beriicksichtigen ist es in ei-
nem Pre-Processing Schritt notwendig, die Strukturen sédmtlicher betrachteter Bauteile
mittels sogenannter Kondensierungsprozesse zu reduzieren. Hierbei wird im Wesentli-
chen die Steifigkeits- und Masseninformation, unter Einbezug definierter Freiheitsgrade,
auf Knotenpunkte (z.B.: an den Kontaktflichen) kondensiert, welche spéter die Basis
fiir die eigentlichen EHD-Berechnungen mit AVL-Excite Powerunit bilden. Auch das
modale Verhalten findet in den Kondensierungsprozessen Einzug.

Diese Kondensierungsarbeiten sind im Wesentlichen als Vorarbeiten zu sehen, wel-
che zum Teil mit hohen Zeitaufwénden verbunden sind. Einerseits erfordern diese Pro-
zesse oftmals hohen Zeitaufwand hinsichtlich der Vernetzungsoperationen der CAD-
Geometrien mittels einer externen Software, zum anderen sind die Rechenzeiten fiir die
eigentlichen Kondensierungsprozessen von langer Dauer gekennzeichnet.

Der typische Arbeitsablauf dieser sogenannten Vorarbeiten ist in Abbildung 6.21 am
Beispiel eines Kolbens dargestellt. Beginnend vom CAD-Modell wird mittels eines ex-
ternen FE-Programms, im konkreten Fall Abaqus 6.11, ein FE-Modell mit bestimmten
Vernetzungs- und Kontaktregeln erstellt. Dieses Modell beinhaltet bereits die fiir den
Kondensierungsprozess benétigten Knotenpunkte. Der eigentliche Kondensierungsvor-
gang wurde bei den im Zuge dieser Arbeit erstellten Modellen mittels der Software
Abaqus 6.11 durchgefiihrt. Der rechte Teil der Abbildung zeigt das kondensierte Mo-
dell des Kolbens. Im oberen Bereich sind die kondensierten Knotenpunkte dargestellt.
Im konkreten Fall beinhalten diese Kontaktknoten fiir die Krafteinleitung, Knoten fiir
die Anbindung des Kolbenbolzens, sowie Kontaktknoten fiir das Kolbenhemd und den
oberen Kronenbereich, sowohl druck- als auch gegendruckseitig. Der untere Teil des
Bildes zeigt die jeweiligen Freiheitsgrade dieser kondensierten Knotenpunkte.
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AVL Excite Powerunit

Catia V5 Abaqus

CAD-Modell FE-Modell

kondensiertes Modell

Abbildung 6.21: Vorarbeiten — Erstellung eines kondensierten Kolbenmodells

6.4.1 EHD-Modell zur Bewertung konstruktiver Parameter am
Kolben

Dieser Abschnitt zeigt ein im Zuge dieser Arbeit erstelltes Modell zur Bestimmung der
Kolbengruppenreibung nach der EHD-Methode.

Der Modellaufbau ist in Abbildung 6.22 sowohl zweidimensional, als auch dreidimen-
sional dargestellt.

e
P j_ il
-
EPIL_Skit
=
= (=
-

Abbildung 6.22: EHD-Kolbenmodell

Hierbei wurden sdmtliche relevante Strukturen wie das Zylinderkurbelgehéuse, der
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Kolben und das Pleuel in Form von kondensierten Strukturen mittels des in Abbildung
6.21 dargestellten Arbeitsablaufs erstellt.

Die Rotationshewegung der Kurbelwelle wurde iiber einen drehenden Kurbelzapfen
dargestellt. Die Belastung wird in Form des gemessenen Brennraumdrucks durch Kréfte
am Kolben aufgebracht.

Bei dem untersuchten Versuchstriger handelt es sich um einen Pkw-Dieselmotor mit
einem Finzelzylinderhubraum von 0.5 Liter. Der Kolben sowie das Zylinderkurbelge-
hause sind aus dem Werkstoff Aluminium gefertigt.

Eine wichtige Tatsache ist, dass das Zylinderkurbelgeh&use iiber keine Zylinderlauf-
buchsen sondern eine Beschichtung verfiigt. Sdmtliche konstruktive Randbedingungen
wurden aus CAD-Zeichnungen abgeleitet. Des Weiteren finden detaillierte Abbildungen
des Kolbenschliffbilds und des Zylinderwarmverzugs im Modell Einzug. Auf Basis ge-
messener Kolbentemperaturen wurde die Warmverformung des Kolbens berechnet. Fiir
die Berechnung relevante Belastungsgrofsen sowie thermischer Randbedingungen (z.B.:
vorgegebene Schmierfilmtemperaturen) wurden aus experimentellen Untersuchungen
abgeleitet.

Die Berechnungen wurden mit den Viskositdtseigenschaften eines 0W-30 Motorols
durchgefiihrt.

Seitens der Erfassung der Festkorperkontaktdriicke wurde ein Kontaktmodell nach
Greenwood & Tripp verwendet. Sdmtliche fiir die Modellierung erforderliche Oberfla-
chenkennwerte wurden aus Rauheitsmessungen sowie Konstruktionszeichnungen abge-
leitet.

Von wesentlichem Interesse sind die im Modell dargestellten elastischen Kolben/Liner
Kontakte in Form zweier sogenannter EPIL-Joints (EPIL = elastic piston liner con-
tact). Im unteren Kontakt (,EPIL Skirt“) werden unter anderem die tribologischen
Zusammenhénge am Kolbenhemd berechnet. Der obere Kontakt (,EPIL Crown®) um-
fasst einen Kontakt des oberen Kronenbereichs des Kolbens. Da der Kolben in diesem
Bereich jedoch aufgrund seiner konstruktiven Ausfiihrung relativ stark im Durchmesser
zuriickgenommen wurde, besitzt dieser Bereich keinen Kontakt zum Liner.

Die Simulation wurde fiir einen zyklusrelevanten Lastpunkt bei einer Drehzahl von
1750 min~! und einem indizierten Mitteldruck von 3.7 bar durchgefiihrt.

Eine wesentliche, im Zuge des Modellaufbaus relevante, Tatsache ist, dass fiir jede
spater untersuchte Kolbenbolzendesachsierung jeweils ein neues kondensiertes Kolben-
modell erstellt werden musste. Wesentliche Griinde hierfiir waren sowohl die Geome-
trieanderung, als auch der Anspruch die Steifigkeitséinderung des Kolbens durch die
Desachsierungsianderung richtig wiederzugeben.
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Abbildung 6.23: Darstellung des hydrodynamischen Drucks am Kolbenhemd und Knoten-
krafte am Zylinderkurbelgehduse (Pfeillinien) — Desachsierung Kolbenbol-
zen 0mm — Kolbenspiel 60 pm — 25°KW nach Ziind OT — Blickrichtung
auf Druckseite

Abbildung 6.23 zeigt ein Berechnungsergebnis des Modells, in welchem sowohl die
hydrodynamische Druckverteilung am Kolbenhemd als auch die Knotenkrifte am Zy-
linder dargestellt sind.
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6.4.2 Bewertung Kolbenbolzendesachsierung

In diesem Kapitel soll der Parameter der Kolbenbolzendesachsierung in Bezug auf die
Reibleistung am Kolbenhemd mit dem zuvor erstellten EHD-Modell untersucht werden.
Abbildung 6.24 zeigt die Abhéngigkeit der Kolbenhemdreibung von diesem untersuch-
ten konstruktiven Parameter.
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Abbildung 6.24: Einfluss der Kolbenbolzendesachsierung auf die Kolbenhemdreibung —
EHD-Modell

Erkennbar sind qualitativ idente Ergebnisse wie jene, welche in Kapitel 6.2 mittels des
geschwindigkeitsbasierten Stribeckmodells ermittelt wurden. Im Falle der mittels des
EHD-Modells ermittelten Ergebnisse ist ebenfalls ein Ansteigen des Reibmitteldrucks
am Kolbenhemd infolge steigender Kolbenbolzendesachsierungen ersichtlich.
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Abbildung 6.25: Einfluss der Kolbenbolzendesachsierung auf die Kolbensekundérdynamik
— Schwenkwinkel — EHD-Modell
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Diese Abhéngigkeit wird wiederum durch die ausgepragtere Kolbensekundardynamik
erklart. Diese Dynamikdnderung ist in Form des Verlaufs des Kolbenschwenkwinkels
in Abbildung 6.25 fiir drei verschiedene Kolbenbolzendesachsierungen dargestellt. Wie
bereits in vorangegangenen Kapiteln erwihnt, tritt bei Anderung dieses konstruktiven
Parameters eine Anderung der Anlagewechselsituation speziell im Bereich des Ziind-
OT's auf.

Diese Anderung ist des Weiteren in Form der dargestellten, in gleicher Grofenord-
nung skalierten, Totaldruckverldufe (hydrodynamischer und Festkorperkontaktdruck)
am Kolbenhemd in Abbildung 6.26 dargestellt.

Abbildung 6.26: Berechnete Totaldruckverteilungen am Kolbenhemd fiir verschiedene Kol-
benbolzendesachsierungen — Lastpunkt 1750 min~! / p; = 3.7bar — 5°KW
nach Ziind-OT — Kolbenspiel 60 ym — Blickrichtung auf Druckseite — De-
sachsierung Kolbenbolzen: links: 1 mm zur Druckseite — Mitte: 0 mm —
rechts: 1 mm zur Gegendruckseite

Einer der wesentlichen Vorteile dieses Modelltyps liegt in der detaillierteren Betrach-

tung der auftretenden Reibungsarbeiten. Da sowohl hydrodynamische als auch Misch-
reibungsanteile betrachtet werden konnen, ist eine Interpretation der ermittelten Ef-
fekte einfacher moglich. Diese Tatsache bzw. die Interpretation des in Abbildung 6.24
dargestellten Verlaufs ist mittels der in Abbildung 6.27 dargestellten Erkenntnisse ein-
facher moglich. Mischreibung tritt auf, wenn die lokalen Schmierfilmdicken absinken
und es zu einem Kontakt der Rauhigkeitsspitzen der Kontaktpartner kommt, was zur
Auspriagung von Festkorperkontaktdriicken fiihrt.
Abbildung 6.27 zeigt die Darstellung der berechneten Reibleistung durch Festkorper-
kontakt der verschiedenen Kolbenbolzendesachsierungen. Hierbei sind erhohte Reibleis-
tungen durch Festkorperkontakt im Bereich des Ziind OT*s bei den steigenden Kolben-
bolzendesachsierungen infolge ausgepriagterer Sekundardynamik ersichtlich.
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Abbildung 6.27: Reibleistung durch Festkorperkontakt fiir verschiedene Kolbenbolzende-
sachsierungen — Lastpunkt 1750 min~! / p; = 3.7 bar

Dieser Effekt ist auch in den in Abbildung 6.28 berechneten Olfilmhéhen am Kol-
benhemd dargestellt.

Olfimhéhe in mm

e iy

Abbildung 6.28: Berechnete Olfilmdicken am Kolbenhemd fiir verschiedene Kolbenbolzen-
desachsierungen — Lastpunkt 1750min~! / p; = 3.7bar — 5°KW nach
Ziind-OT — Kolbenspiel 60 um — Blickrichtung auf Druckseite — Desach-
sierung Kolbenbolzen: links: 1 mm zur Druckseite — Mitte: 0 mm — rechts:
1mm zur Gegendruckseite

Wiéhrend diese Abbildung die lokalen Olfilmhohen an der Druckseite fiir verschiedene
Kolbenbolzendesachsierungen zeigt, sind in Abbildung 6.29 die minimalen Olfilmdicken
am Kolbenhemd dargestellt. In beiden Darstellungsformen ist fiir steigende absolute
Desachsierungswerte des Kolbenbolzens ein lokaler Abfall der Olfilmdicken im Bereich
des Ziind OT's ersichtlich, was zum verstérkten Auftreten von Reibleistungsanteilen
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durch partielle Festkorperkontakte fiihrt.
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Abbildung 6.29: Minimale Olfilmdicken am Kolbenhemd fiir verschiedene Kolbenbolzende-
sachsierungen

154



6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

6.4.3 Kombinierte Betrachtung mehrerer Parameter

In diesem Abschnitt werden die Parameter Kolbenbolzendesachsierung und Kolbenspiel
hinsichtlich eines gemeinsamen Optimums untersucht. Die folgende Abbildung 6.30
zeigt eine Parameterstudie der Auswirkungen der Parameter Kolbenbolzendesachsie-
rung und Kolbenspiel beziiglich des Kriteriums Reibleistung am Kolbenhemd, bewertet
nach der EHD-Methode.
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Abbildung 6.30: Optimierung der Parameter Kolbenbolzendesachsierung und Kolbenspiel
in Bezug auf Kolbenhemdreibung — Lastpunkt 1750 min—! / p; = 3.7 bar

Erkennbar hierbei ist eine starke Abhéngigkeit der Kolbenhemdreibung vom Kolben-
spiel. Des Weiteren ist eine Abhéngigkeit der Kolbenhemdreibung von der Kolbenbol-
zendesachsierung erkennbar, welche jedoch geringer ausfallt. Mit steigenden Desachsie-
rungen des Kolbenbolzens steigt die Reibung des Kolbenhemds an, was in der Tatsache
erhohter Schwenkwinkel und daraus folgend erhéhter Mischreibungsanteile (speziell im
Bereich des Anlagewechsel beim Ziind OT) begriindet liegt.

Da bei konstruktiven Verdnderungen an der Kolbengruppe auch die Akustik ein
wichtiges zu bewertendes Kriterium darstellt, ist in der folgenden Abbildung 6.31 der
berechnete Korperschall fiir die Parameterstudie abgebildet.

Dieser Korperschallwert wurde aus den berechneten Beschleunigungen eines Mess-
punktes an der Oberfliche des Zylinderkurbelgehduses ermittelt. Um speziell die Anla-
gewechselsituation beurteilen zu konnen, wurde die Lage des Messpunkts druckseitig im
oberen Zylinderbereich gewahlt. Ersichtlich ist, dass die Verschlechterung des Akustik-
verhaltens bei Vergrofierung des Kolbenspiels aufgrund grofserer Beschleunigungsampli-
tuden an der Aufsenstruktur des Kurbelgehduses mit dem Simulationsmodell abgebildet
werden konnte. Des Weiteren ist eine positive Beeinflussung des Akustikverhaltens mit
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Abbildung 6.31: Einfluss der Parameter Kolbenspiel und Kolbenbolzendesachsierung auf
Korperschall (Messstelle 46547 — druckseitig auften auf Zylinderkurbelge-
hiiuse — oberer Zylinderbereich) — Lastpunkt 1750 min~! / p; = 3.7 bar

steigender Kolbenbolzendesachsierung in Richtung Druckseite mit diesem Modell er-
kennbar. Diese Vorgehensweise ermdéglicht demnach eine qualitative Beurteilung des
Akustikverhaltens.

Abbildung 6.32 zeigt die an der Messstelle berechneten Beschleunigungen und Ge-
schwindigkeiten iiber einem Arbeitsspiel fiir verschiedene Kolbenspiele (durchmesserbe-
zogen). Gut ersichtlich in diesen Verldufen sind die Anlagewechsel des Kolbens, welche
zu Beschleunigungs- und Geschwindigkeitsamplituden an der Aufenstruktur des Kur-
belgehéuses fithren.

Auch anhand dieser Verldufe kann die negative Auswirkung auf das Akustikverhalten
durch die Vergroferung des Kolbenspiels abgeleitet werden. Uber interessante Geome-
trieoptimierungen zu diesem Themengebiet wird auch in [23, 29| berichtet.
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Abbildung 6.32: Einfluss der Parameters Kolbenspiel — Beschleunigung und Schwingge-
schwindigkeit der Messstelle 46547 — druckseitig auflen auf Zylinderkur-
belgehduse — oberer Zylinderbereich)

6.4.4 Einfluss Kolbenschliffbild

Aufgrund der Auflésung lokaler tribologischer Effekte sind EHD-Modelle sehr gut dazu
geeignet, den Einfluss des Kolbenschliftbilds auf das Reibungsverhalten wiederzugeben.
Um dies zu zeigen wurden im Zuge dieser Arbeit drei verschiedene Kolbenschliffbilder
an einem Pkw-Dieselmotor untersucht, welche in den Abbildungen 6.33 und 6.34 dar-

gestellt sind.
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Abbildung 6.33: Untersuchte Kolbenschliffbilder
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Erkennbar ist, dass es sich beim Profil A um ein breiteres, und bei Profil B um ein
schmaéleres Kolbenschliffbild handelt.
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Profil A Basis Profil B

Abweichung vom maximalen Kolbendurchmesser

0 mm 0.55 mm

Abbildung 6.34: Untersuchte Kolbenschliffbilder — 3D

Die Auswirkungen auf die Reibleistung am Kolbenhemd sind in Abbildung 6.35 dar-
gestellt. Demzufolge ist erkennbar, dass das breitere Kolbenschliffbild (Profil A) die
hochsten Werte beziiglich der Kolbenhemdreibung mit sich bringt.
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Abbildung 6.35: Berechnete Reibleistung am Kolbenhemd fiir verschiedene Kolbenschliff-
bilder

Die Erhohung der Reibleistung im Falle des breiteren Kolbenschliffbilds (Profil A)
wird durch eine grofere Kontaktzone des Kolben-Liner Kontakts verursacht.

Uber experimentelle Reibungsuntersuchungen zum Themengebiet des Kolbenschliff-
bilds bzw. Schaftgeometrie wird auch in {13, 10| berichtet.
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6.4.5 Einfluss des elastischen Verhaltens der Kontakte

Ein wesentlicher Vorteil der EHD-Berechnungsmethode ist neben der Erfassung der
Zusammenhénge im Schmierfilm auch die korrekte Erfassung der Verformung der Bau-
teile, insbesondere an den Kontaktflichen. Wesentlich fiir die EHD-Methode ist die
Interaktion zwischen Bauteilverformung in den Kontaktzonen und den hydrodynami-
schen Zusammenhéngen im Schmierfilm.

Die folgenden Abbildungen 6.36 und 6.39 zeigen die Auswirkungen der elastischen Ver-
formung im Kontaktgebiet der Bauteile Kolben und Kurbelwelle auf die Berechnung
der Totaldriicke in den jeweiligen Kontaktbereichen.

Abbildung 6.36: Einfluss der elastischen Bauteilverformung am Kolben auf Totaldruckver-
teilung — links: korrekte Steifigkeiten — rechts: sehr hohe Kolbensteifigkeit

Der linke Teil von Abbildung 6.36 zeigt die druckseitige Totaldruckverteilung am
Kolbenhemd eines Aluminiumkolbens in Kombination mit einem Aluminiumzylinder-
kurbelgehduse 15 °KW nach Ziind OT. Erkennbar ist eine infolge der elastischen Nach-
giebigkeit des Kolbenmittenbereichs typische Form der Totaldruckverteilung am Kol-
benhemd.

Im rechten Teil der Abbildung wurde die Steifigkeit des Kolbens um den Faktor 1000
erhoht, was einem sehr steifen Kolben entspricht. Hierbei ist eine génzliche Verdnde-
rung der Totaldruckverteilung, infolge der fehlenden Nachgiebigkeit im Mittenbereich,
erkennbar.

Abbildung 6.37 zeigt den Vergleich der real am Kolben auftretenden Tragbilder im
Vergleich zu den berechneten Totaldruckverteilungen sowohl druck- als auch gegen-
druckseitig. Im Zuge der linken Darstellungen ist die typische Auspragung der Be-
lastungszonen infolge der elastischen Nachgiebigkeit des Mittenbereichs des Kolbens
sehr gut ersichtlich. Erkennbar ist, dass dieser Effekt mit dem EHD-Modell sehr gut
wiedergegeben werden konnte.
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6 Simulatorische Untersuchungen

Druckseite

Abbildung 6.37: Vergleich der Tragbilder eines realen Kolbens mit berechneter Totaldruck-
verteilung aus EHD-Modell

Abbildung 6.38 zeigt ein weiteres Beispiel fiir die Notwendigkeit der korrekten Abbil-
dung der Kolbenstruktur. Demnach ist in dieser Darstellung eine Erhéhung des Drucks
am Kolbenhemd durch die erhdhte Stiitzwirkung der Hintergrundstruktur (Olpfeife des
Kolbens — rechte Seite) ersichtlich.

¢¢¢¢

\\\ Erhéhte Stiitzwirkung
\  durch Olpfeife
des Kolbens

min

Abbildung 6.38: Totaldruckverlauf am Kolbenhemd - Unterschiede durch Hintergrundstei-
figkeit der Olpfeife des Kolbens

Abbildung 6.39 zeigt ein dhnliches Szenario am Beispiel des ersten Hubzapfens, kurz
nach dem Ziind OT, eines Dieselmotors.
Wihrend der linke Teil der Abbildung typische Kantenbelastungen der Hauptlager
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6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

Abbildung 6.39: Unterschiede in der Totaldruckverteilung durch elastische Bauteilverfor-
mung — links: korrekte Steifigkeiten — rechts: Zylinderkurbelgehduse und
Kurbelwelle steif

infolge der elastischen Bauteilverformung im Totaldruck zeigt, ist dies im rechten Teil
der Abbildung nicht der Fall. In diesem Bild wurden die Bauteile Kurbelwelle und
Zylinderkurbelgehduse als steife Kérper angenommen, wodurch es zu keinen Verfor-
mungen der Bauteile kommt. Dies resultiert in symmetrischen Druckverteilungen in
den Hauptlagern, was jedoch nicht der realen Situation entspricht.

Diese Beispiele sollen die Notwendigkeit der korrekten Abbildung der elastischen
Verformungen der Bauteile aufzeigen.
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6 Simulatorische Untersuchungen

6.4.6 4-Zylinder EHD-Modell

Dieses Kapitel beschéftigt sich mit der Erstellung und anschliekenden experimentellen
Validierung eines EHD-Modells zur differenzierten Betrachtung der Grundkurbeltriebs-
reibung eines 4-Zylinder Dieselmotors.

Dieser Motor wurde zuséatzlich im Zuge experimenteller Untersuchungen am Motor-
priifstand vermessen [34]. Diese experimentellen Daten bildeten die Grundlage fiir die
anschliefsende Modellvalidierung.

Abbildung 6.40: EHD-Vollmotormodell eines 4-Zylinder Dieselmotors

Das 4-Zylinder EHD-Modell ist in Abbildung 6.40 dargestellt und beinhaltet insge-
samt 21 Kontaktstellen, an welchen die jeweiligen Reibungszusammenhénge berechnet
werden. Diese Kontaktstellen umfassen die Kolben-Liner Kontakte (jeweils Kronen und
Hemdkontakt), grofe und kleine Pleuellager, sowie die Hauptlager des Motors. Die fiir
den Modellaufbau benétigten Geometriedaten wurden aus CAD-Zeichnungen entnom-
men.

Mittels der experimentellen Untersuchungen [34] war es moglich eine Vielzahl be-
notigter Randbedingungen (z.B.: Schmierfilmtemperaturen, Belastungen,....) direkt in
das Modell zu implementieren.

Grundsétzlich funktionierte dieses Modell, jedoch erfolgte aufgrund der sehr langen
bzw. zu langen Rechenzeit, sowie zum Teil auftretender Instabilitéiten, eine Reduktion
auf zwei Teilmodelle.
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6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

Abbildung 6.41 zeigt die mittels des Vollmotor EHD-Modells berechnete Druckver-
teilungen in allen untersuchten Kontaktbereichen.

Abbildung 6.41: Berechnete Druckverteilungen in sdmtlichen Kontaktstellen des 4-Zylinder
Vollmotor EHD-Modells

Eine wesentliche Zielsetzung im Zuge der Erstellung der Teilmodelle lag in den Tat-
sachen der Verringerung der Berechnungszeit sowie Verbesserung der Modellstabilitét.
Zielsetzung dieser Teilmodelle war es die Berechnungsablaufe zeitlich deutlich effizi-
enter zu gestalten. Aus diesem Grund wurde zum einen ein Modell erstellt, welches
die Reibung der Hauptlager, sowie jene der grofsen und kleinen Pleuellager berechnete
(Abbildung 6.42). Im zweiten Teilmodell wurde der Kolben-Liner Kontakt, sowie die
Reibung im grofen und Pleuellager berechnet (Abbildung 6.43). Somit gelang es die
Berechnungszeit entscheidend zu verkiirzen bzw. die Modellstabilitdt zu erhéhen.
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Abbildung 6.42 zeigt das erste Teilmodell zur Berechnung der Hauptlager sowie der
grofsen Pleuellager. Hierbei werden die durch den Zylinderdruck vorgegebenen Krifte
auf die kleinen Pleuellager der Pleuelstangen aufgebracht. Die Bewegung der Pleuel
wird im oberen Bereich iiber sogenannte "Guide-Lines"gesteuert. Dadurch wird das
obere Ende des Pleuels wie bei einer Linearfiihrung in der Zylinderachse gehalten.

Abbildung 6.42: Teilmodell 1: EHD-Modell zur Berechnung der Kurbelwellen- und grofsen
Pleuellagerreibung eines 4-Zylinder Dieselmotors

Abbildung 6.43 zeigt das zweite Teilmodell zur Berechnung der Kolbengruppenrei-
bung. Dieses Modell ist jenem von Kapitel 6.4.1 sehr dhnlich. Der wesentliche Unter-
schied hierbei liegt in gednderten Bauteilen, sowie der zuséatzlich zum Kolben-Liner
Kontakt durchgefiihrten EHD-Berechnung des kleinen und grofeen Pleuellagers.
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Abbildung 6.43: Teilmodell 2: EHD-Modell zur Berechnung des Kolben-Liner Kontakts so-
wie der Reibung der Pleuellager eines 4-Zylinder Dieselmotors
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Um die Modellqualitit zu verbessern wurden im Zuge der experimentellen Tatigkei-
ten zusatzlich die Lagerschalenriickentemperaturen an den ersten beiden Hauptlager
des 4-Zylinder Dieselmotors vermessen.

Hierbei wurde besonderer Wert darauf gelegt die Temperaturen in der hochbelas-
teten Zone der Hauptlager zu messen. Diese experimentell ermittelten Daten bildeten
wesentliche und wichtige Eingangsgrofe fiir die EHD-Berechnung der Lagerstellen.

Abbildung 6.44 zeigt die Applikation der Temperaturmessstellen am Versuchstréger.

Abbildung 6.44: Messung Hauptlagertemperaturen

Abbildung 6.45 zeigt die, mittels des in Abbildung 6.42 dargestellten Teilmodells 1,
berechneten Druckverteilungen fiir den zyklusrelevanten Teillastpunkt von 1750 min—*
und p. = 2bar in den Haupt- und grofsen Pleuellagern des 4-Zylinder Dieselmotors.

Abbildung 6.45: Druckverteilungen an den Haupt- und Pleuellagern eines 4-Zylinder Die-
selmotors nach der Ziindung des ersten Zylinders
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Die folgende Abbildung 6.46 zeigt die hydrodynamischen Druckverteilungen an den
Haupt- und Pleuellagern des untersuchten Lastpunktes zu verschiedenen Zeitpunkten.
Konkret handelt es sich hierbei jeweils um Momentaufnahmen zu den Ziindzeitpunkten

der 4-Zylinder.
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Abbildung 6.46: Hydrodynamische Druckverteilungen an den Haupt- und Pleuellagern ei-
nes 4-Zylinder Dieselmotors bei 1750 min~! und p, = 2 bar
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6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

Die folgende Abbildung 6.47 soll einer Beschreibung der Lagerungen im Grund-
kurbeltrieb des 4-Zylinder Dieselmotors der im Folgenden dargestellten berechneten
Reibleistungsverlaufe dienen. Demzufolge wurden die Reibleistungen sowohl an den 5
Hauptlagern als auch an den 4 Pleuellagern berechnet.

rol3es Pleuellager 2
==-=3
groBBes Pleuellager 1

\

Hauptlager j | Hauptlager 5

Abbildung 6.47: Bezeichnung der Kontaktstellen der Haupt- und Pleuellagerkontakte

Die Ergebnisse dieser Reibleistungsberechnungen sind in Abbildung 6.48 dargestellt.
Im Zuge dieser Ergebnisse werden sowohl Reibungsanteile durch Festkorperkontakt
als auch hydrodynamische Reibungsanteile dargestellt. Die Summe dieser Anteile wird
von der gesamten Reibung gebildet. Erkennbar sind relativ geringe zeitliche Antei-
le der Festkorperreibung in den Lagerungen des Grundkurbeltriebs. Demzufolge kann
abgeleitet werden, dass die Reibungsvorgidnge aus Sicht dieser Berechnungsergebnisse
der Grundlager fiir den betrachteten Lastpunkt von 1750 min~! und p. = 2bar zum
Grofsteil im hydrodynamischen Bereich liegen. Eine weitere Erkenntnis dieser Darstel-
lung liegt in der Tatsache des Auftretens der maximalen Reibleistungen im Bereich
maximaler Belastungen der verschiedenen Lagerungen.

Das Auftreten der in Abbildung 6.48 dargestellten Festkorperreibungsanteile fithrt
zur Ausbildung von Verschleifszonen an den Gleitlagern. Représentativ fiir diese Zonen
sollen die folgenden Darstellungen das Auftreten dieser Zonen (partielles Auftreten von
Festkorperkontakten) zeigen.
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Abbildung 6.48: Berechnete Reibleistungen an den Haupt- und Pleuellagern eines
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6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

Demzufolge ist in Abbildung 6.49 die Auspréigung dieser Zonen anhand des Festkor-
perkontaktdrucks zum Zeitpunkt der Ziindung des ersten Zylinders fiir die Hauptlager
1 und 2, sowie das erste grofe Pleuellager dargestellt.

Fiir das Lagerversagen selbst ist nur der Druckanteil des Festkorperkontakts verant-
wortlich [20].
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Abbildung 6.49: Berechnete Festkorperkontaktdriicke an den Hauptlagern 1,2 und dem
Pleuellager 1 — Ziind-OT — eines 4-Zylinder Dieselmotors bei 1750 min~!
und pe, = 2bar

Anhand der Prinzipdarstellungen im rechten Teil der Abbildung soll die Ausbil-
dung dieser Zonen durch die Geometrieverformung im Belastungsfall erklért werden.
Demzufolge kommt es in den Randbereichen der Lager zur Ausbildung sogenannter
y,Kantentrager. Grundséatzlich wird die Kurbelwelle infolge der Belastung durch die
Gaskraft einer Biegebeanspruchung ausgesetzt.

Infolge des hydrodynamischen Druckverlaufs im Lager kommt es trotz einer geringfii-
gig konkaven Ausfiihrung der Pleuellagerschale zu einer Ausbildung dieser Kantentrager
infolge der Lagerschalendeformation. Diese Tatsache ist in Abbildung 6.50 in Form des
hydrodynamischen Druckverlaufs und der Pleuelagerschalendeformation dargestellt.

Diese mit dem EHD-Modell berechneten Mischreibungszonen (Ausbildung eines Fest-
korperkontaktdrucks) sollen in Abbildung 6.51 mit realen Verschleifsbildern an der Pleu-
ellagerschale (groftes Pleuellager) des Versuchstrégers verglichen werden. Entsprechend
dieser Darstellung ist eine gute qualitative Korrelation der Verschleiftizonen zwischen
Simulation und Messung ersichtlich.
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Zylinder 1/ 0 °KW

Abbildung 6.50: Berechnete hydrodynamische Druckverteilung (links) und Verformung der
Pleuellagerschale (rechts) — Ziind-OT — eines 4-Zylinder Dieselmotors bei
1750 min~! und p, = 2bar

min

EHD Simulation - reale VerschleiBerscheinungen

Abbildung 6.51: Vergleich der berechneten Festkorperkontaktdriicke im grofsen Pleuellager
des ersten Zylinders unmittelbar nach der Ziindung bei 1750 min~! und
Pe = 2bar und den realen Verschleiferscheinungen an diesem Lager
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6.4 Elastohydrodynamische Simulationsmodelle

Ein dhnlicher Vergleich ist in der folgenden Abbildung 6.52 am Beispiel des vierten
Hauptlagers dargestellt. Auch in dieser Darstellung kann eine qualitative Korrelation
zwischen Berechnung und realen, am Lager in Form von ,Kantentridgern auftretenden,
Verschleifszonen festgestellt werden.

Infolge dieser qualitativen Korrelationen kann an dieser Stelle festgehalten werden,
dass das erstellte EHD-Berechnungsmodell in der Lage ist Effekte dieser Art abbilden
zu konnen.

reale
VerschleiBerscheinungen

EHD Simulation —=—»

Abbildung 6.52: Vergleich der berechneten Festkdrperkontaktdriicke im groften Pleuellager
des dritten Zylinders und vierten Hauptlager unmittelbar nach der Ziin-
dung bei 1750 min~' und p. = 2bar und den realen Verschleierscheinun-
gen
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6.4.7 Validierung des 4-Zylinder EHD-Modells

Dieser Abschnitt soll eine Validierung der mittels des EHD-Modells (bzw. der beiden
Teilmodelle) ermittelten Reibungen der verschiedenen Kontaktbereiche des Grundkur-
beltriebs mit den experimentell am Priifstand ermittelten Ergebnissen bilden.

Hierbei soll noch einmal ausdriicklich darauf hingewiesen werden, dass die fiir den Mo-
dellabgleich erforderlichen experimentellen Daten im Zuge der in [34] durchgefiihrten
Arbeit ermittelt wurden. Fiir den Modellabgleich wurde ein zyklusrelevanter Lastpunkt
von 1750 min~! und einem effektiven Mitteldruck von 2 bar gewéhlt.

Ein wesentlicher Vorteil der Simulation liegt in der Moglichkeit der Berechnung der
Reibungsaufteilung der verschiedenen Kontaktzonen, was mittels der Messung nicht
moglich ist.

Die Priifstandsmessungen wurden mittels eines mechanischen Spezialaufbaus durch-
gefiihrt, mit welchem es moglich war die Reibung des Grundkurbeltriebs (Kolben und
Hauptlager) separiert von den anderen Motorkomponenten erfassen zu konnen . Da die-
ser Spezialaufbau im Zuge von [34] durchgefiihrt wurde, soll darauf nicht eingegangen
werden.

4-Zylinder Dieselmotor — 1750 min' / p, = 2bar

0.40

035

030

0.25

0201

[ Hauptlager Kurbelwelle
0.15 | EEEE Pleuellager (groR)
[ Pleuellager (klein)
0.10 |- EEEEEE Kolbenringe
) [ Kolben (Schaft)
[ZA Olabstreifring

KX Kolbenring 2
[ JKolbenring 1

Reibmitteldruck in bar

0.051

0.00
EHD Simulation Messung

Abbildung 6.53: Validierung der 4-Zylinder EHD-Modelle mit experimentellen Daten —
1750 min~! und p, = 2bar

Abbildung 6.53 zeigt den Vergleich zwischen Simulation und Messung fiir den un-
tersuchten Betriebspunkt des Motors. Erkennbar ist eine gute Korrelation zwischen
Simulation und Messung. Entsprechend dieser Aufteilung ist erkennbar, dass in diesem
Lastpunkt wesentliche Reibungsanteile von den Kolbenringen, den grofsen Pleuel- sowie
den Hauptlagern erzeugt werden.

Die Reibung der Kolbenringe wurde wiederum mittels der Software AVL Excite Pi-
ston & Rings berechnet.
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6.5 Modellgrenzen

Abschliefsend soll dieses Kapitel einen Vergleich der im Zuge dieser Arbeit dargestell-
ten Methoden der Reibleistungssimulation am Grundkurbeltrieb von Verbrennungs-
motoren darstellen. Exemplarisch soll, entsprechend der folgenden Abbildung 6.54, die
Bewertung des reibungsbeeinflussenden Parameters Kolbenspiel mit den verschiedenen
Modellansétzen gezeigt werden. Eine wesentliche Zielsetzung dieses Beispiels liegt im
Aufzeigen von Modellgrenzen.

Bewertung Parameter Kolbenspiel / Reibungseinfluss

| |
| |
| |
Kolbensekundérdynamik : Kolbensekundérdynamik l Verformung der Bauteile bertiicksichtigt
| |

nicht berticksichtigt berticksichtigt hydrodynamische + Mischreibungsanteile
Aufibsung lokaler tribologischer Effekte
nicht auflésbar nicht ausreichend aufiésbar

auflésbar

Abbildung 6.54: Bewertung des konstruktiven Parameters Kolbenspiel mit verschiedenen
Modellen — Modellgrenzen

Erkennbar ist, dass die korrekte Auflosung dieses Parameters nur mit dem EHD-
Modell méglich ist, da dieses als einziges in der Lage ist, lokale tribologische Effekte
ausreichend aufzul6sen.

Mit dem normalkraftbasierten Modell (ohne Sekundédrdynamik) kann dieser Parame-
ter nicht aufgelost werden, da das Kolbenspiel als Parameter in diesem Modell keinen
Einfluss findet.

Auch die Auflésung des Kolbenspiels mit einem geschwindigkeitsbasierten Stribeck
Modell (inkl. Beriicksichtigung der Kolbensekundérdynamik) kann keine befriedigenden
Ergebnisse liefern.

Aufgrund der Auflosung lokaler tribologischer Effekte ist lediglich das EHD-Modell
in der Lage diesen konstruktiven Parameter zufriedenstellend aufzulosen.
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Abbildung 6.55 zeigt den mittels EHD-Modell berechneten Reibungseinfluss am Kol-
benhemd des Parameters Kolbenspiel an einem Pkw-Dieselmotor. Die Berechnungen
wurden in einem Lastpunkt von p; = 3.7 bar bei einer Drehzahl von 1750 min~! durch-
gefiithrt. Die Desachsierung des Kolbenbolzens dieses Versuchstriagers betrug 0.5 mm
zur Druckseite.

Drehzahl = 1750 min'' / p; = 3.7 bar

0.12

0.08 -

0.04 -

Reibmitteldruck Kolbenhemd
in bar

0.00 | | | |
0 50 100 150 200 250

Kolbenspiel (Durchmesser) in um

Abbildung 6.55: Einfluss des konstruktiven Parameters Kolbenspiel auf die Reibung des
Kolbenhemds

Der rechte Teil von Abbildung 6.55 zeigt die Totaldruckverteilung am Kolbenhemd
einige Grad Kurbelwinkel nach dem Ziind-OT. Die dargestellte Form der Druckvertei-
lung resultiert aus der elastischen Nachgiebigkeit bzw. geringeren Steifigkeit des Kol-
benschafts im Mittenbereich.

Erkennbar ist eine deutliche Absenkung des Reibmitteldrucks am Kolbenhemd mit
einer Steigerung des Kolbenspiels. Diese Ergebnisse korrelieren qualitativ mit den in [11]
gemessenen Erkenntnissen. Ab einem Kolbenspiel von &~ 120-140 pm ist wiederum ein
geringfiigiger Anstieg der Kolbenhemdreibung mit steigendem Kolbenspiel ersichtlich.
Diese Tatsache geht aus der Berechnung erhéhter Schwenkwinkel bzw. einer ausgeprag-
teren Sekunddrdynamik des Kolbens hervor (siehe Abbildung 6.56), wodurch partiell
ein Ansteigen von Festkorperreibungsanteilen zu verzeichnen ist.
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Abbildung 6.56: Verlauf des Kolbenschwenkwinkels fiir verschiedene Kolbenspiele
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Abbildung 6.57: Verlauf der Reibleistungen durch Festkérperkontakt fiir verschiedene Kol-
benspiele

Diese Tatsache ist in Abbildung 6.57 in Form der Reibleistungen durch Festkorper-
kontakt fiir verschiedene Kolbenspiele dargestellt. Demzufolge ist ein Anstieg dieser
Reibungen im Falle einer Erhohung des Kolbenspiels ersichtlich.
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Die im Falle eines steigenden Kolbenspieles ausgeprigtere Sekundérdynamik ist auch
im Verlauf der Kolbenposition in Motorquerrichtung fiir verschiedene Kolbenspiele er-

sichtlich (Abbildung 6.58).
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Abbildung 6.58: Verlauf der Kolbenposition in Motorquerrichtung fiir verschiedene Kolben-
spiele

Die Reibungsabsenkung durch eine Erhohung des Kolbenspiels ist exemplarisch fiir
ein kleines, sowie ein grofses Kolbenspiel (40pum und 120pm) in Abbildung 6.59 dar-
gestellt. In dieser Darstellung ist die hydrodynamische Schubspannungsverteilung am
Kolbenhemd druck- und gegendruckseitig fiir den Zeitpunkt 90 °KW nach Ziind OT
ersichtlich. Erkennbar ist, dass im Falle des geringeren Kolbenspiels hydrodynamische
Schubspannungskonzentrationen sowohl auf der Druck- als auch auf der Gegendruck-
seite des Kolbens auftreten. Dieser Umstand fiihrt zu einer Erh6hung der Reibleistung.
Im Falle des groferen Kolbenspiels ist dieser Effekt nicht ausgeprégt, da hierbei durch
den groferen Abstand zur Gegendruckseite keine hydrodynamischen Schubspannungs-
konzentrationen ersichtlich sind.

Diese Tatsache wird zusétzlich in der in Abbildung 6.60 dargestellten Radialspiel-
verteilung des Kolbens (90 °KW nach Ziind OT) ersichtlich. Im Falle des kleinen Kol-
benspiels ist ein Minimum des Radialspiels auf beiden Seiten erkennbar, was zu einem
wZwangen des Kolbens fiihrt.
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6.5 Modellgrenzen

kleines Kolbenspiel (40 um)

max

min

Druckseite Gegendruckseite

Abbildung 6.59: Hydrodynamische Schubspannungsverteilung am Kolbenhemd fiir kleines
und groftes Kolbenspiel — betrachteter Lastpunkt p; = 3.7 bar bei einer
Drehzahl von 1750 min~! — 90 °KW nach Ziind OT

Radialspiel

hoch

niedrig

kleines Kolbenspiel (40 um) groBes Kolbenspiel (120 um)

Abbildung 6.60: Radialspielverteilung am Kolbenhemd fiir kleines und groftes Kolbenspiel
— betrachteter Lastpunkt p; = 3.7 bar bei einer Drehzahl von 1750 min~!
— 90 °KW nach Ziind OT — Blick auf Druckseite
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7 Zusammenfassung und Ausblick

7.1 Zusammenfassung

Aufgrund des Treibhauseffekts sowie knapper werdender Rohstoffreserven liegt ein maf-
gebliches Ziel der Motorenentwicklung in der Reduktion des COs-Ausstofies bzw. einer
moglichst effizienten Umwandlung der Brennstoffenergie. Die Reduktion der Reibleis-
tung von Verbrennungsmotoren stellt einen mdglichen und wesentlichen Beitrag zur
Erreichung dieser Entwicklungsziele dar.

Aufgrund dessen beschéftigt sich das Institut fiir Verbrennungskraftmaschinen und
Thermodynamik seit mehreren Jahren mit der Thematik der Reibleistung von Verbren-
nungsmotoren. Dabei wurden sowohl umfangreiche experimentelle Untersuchungen als
auch Simulationsarbeiten zu diesem Themengebiet durchgefiihrt. Aufgrund der stei-
genden Bedeutung dieses Themengebiets beschéftigt sich auch diese Arbeit mit Reib-
leistungsuntersuchungen, sowohl experimentell als auch simulatorisch.

Im Zuge des experimentellen Teils der vorliegenden Dissertation wurde eine Viel-
zahl verschiedener Motortypen untersucht. Die Variationsbreite reicht hierbei von ver-
schiedensten Pkw-Dieselmotoren, einem Pkw-Ottomotor iiber einen NFZ- und einen
Baumaschinenmotor.

Ein Schwerpunkt der Arbeit liegt in der Untersuchung verschiedenster konstrukti-
ver Parameter an der Kolbengruppe von Pkw-Dieselmotoren. Ein wesentliches Kriteri-
um stellte hierbei die Messung der Reibleistung nach verschiedenen Methoden neben
Akustikbewertungen und Olverbrauchsverhalten dar. Da Reibungsmessungen an Ver-
brennungsmotoren sehr hohe Anforderungen an die Messtechnik und Messgenauigkeit
stellen, erfolgte im Zuge dieser Tatigkeiten die Entwicklung einer methodischen Vorge-
hensweise zur Durchfithrung dieser Messungen.

Ein wesentlicher wissenschaftlicher Beitrag wird vom methodischen Vergleich ver-
schiedener experimenteller Verfahren der Reibleistungsermittlung gebildet. Dies erfolg-
te durch die Bewertung verschiedener konstruktiver Parameter an der Kolbengruppe
eines Pkw-Dieselmotors mittels befeuerter Reibungsmessungen nach der Indiziermetho-
de sowie verschiedener Schleppmethoden. Diese Schleppmethoden unterschieden sich
im Wesentlichen durch den konstruktiven Motoraufbau sowie die auf den Kurbeltrieb
wirkenden Kréfte. Eine wesentliche Erkenntnis dieser methodischen Vergleiche ist, dass
mit steigender Abweichung des Aufbauzustandes vom Realsystem ein sich vergrofsern-
der Bewertungsfehler der reibungsbeeinflussenden konstruktiven Mafnahmen zu ver-
zeichnen ist.

179



7 Zusammenfassung und Ausblick

Die im Zuge der Reibungsmessungen erreichte hohe Messgenauigkeit konnte mehr-
mals durch real gemessene Verbrauchsunterschiede in verschiedenen Fahrzyklen mess-
technisch bestétigt werden.

Um die in den Reibungsmessungen ermittelten Potenziale durch die real gemessenen
Verbrauchspotenziale plausibilisieren zu kénnen, wurden eine Vielzahl von Verbrauchs-
potenzialsimulationen, in welchen auch Léngsdynamikzusammenhénge Einzug finden,
unter anderem in verschiedensten Fahrzyklen getétigt.

Um die verschiedenen Reibungsanteile unterschiedlicher Motorkomponenten auflésen
zu konnen, wurden eine Vielzahl von Motoren in Zuge von Strip-Down Reibungsmes-
sungen untersucht.

Ein weiteres untersuchten Themengebiet stellt die Bewertung des Reibleistungsver-
haltens bei einer Zylinderabschaltung an einem Pkw-Ottomotor dar. Hierbei konnte
dieses aus Reibungssicht der Kolbengruppenreibung als neutral bewertet werden.

Da sich das Ziel der Reibungsreduktion an Verbrennungsmotoren nicht nur auf Pkw-
Motoren beschrankt, wurden auch Motoren mit groferen Hubrdumen in Bezug auf
deren Reibungsverhalten untersucht. Entsprechend deren verschiedenen Anwendungs-
gebieten ergaben sich dabei interessante Unterschiede beziiglich deren Reibungsverhal-
tens. Des Weiteren wurde bei dem untersuchten NFZ-Motor der Einfluss der Leistungs-
aufnahme der Hochdruckpumpe sowie jener des Zylinderdrucks auf die Motorreibung
untersucht. Eine wesentliche Erkenntnis, welche auch auf andere moderne Dieselmoto-
ren iibertragen werden kann, liegt in der Tatsache begriindet, dass die Common-Rail
Hochdruckpumpe zu einem mafsgeblichen Reibungsverursacher zahlt.

Der zweite wesentliche Teil dieser Arbeit wird von der Thematik der Simulation
der Reibleistung am Grundkurbeltrieb von Verbrennungskaftmaschinen gebildet. Im
Zuge dieser Untersuchungen wurden verschiedenste Methoden der Reibungssimulation
angewandt und miteinander verglichen. Die dabei verwendeten Modelle reichen von
relativ einfachen normalkraftbasierten Modellen, iiber geschwindigkeitsbasierte Stri-
beckmodelle, bis hin zu zum Teil relativ aufwéndigen elastohydrodynamischen Simula-
tionsmodellen. Diese Modelle unterschieden sich wesentlich hinsichtlich der Parameter
Bedatungsaufwand, Komplexitéit, Berechnungszeit sowie Modellgrenzen. Beim Aufbau
der verschieden Modelle stellte die experimentelle Validierung immer ein wesentliches
Zielkriterium dar.

Ein hervorzuhebender Aspekt wird von der Erstellung eines elastohydrodynamischen
Simulationsmodells (bzw. mehrer Modelle) gebildet, mit welchem die Erfassung der Rei-
bung sdmtlicher im Grundkurbeltrieb vorhandener Kontaktstellen ermdglicht wurde.
Auch hierbei konnten die Simulationsrechnungen mittels eines experimentellen Spezi-
alaufbaus [34] verifiziert werden. Von entscheidender Wichtigkeit war es, die Berech-
nungen qualitativ mit Verschleifindikatoren an verschiedenen Bauteilen zu plausibilisie-
ren. Hierbei konnten durchwegs zufriedenstellende qualitative Korrelationen festgestellt
werden.

Des Weiteren wurden verschiedene EHD-Modelle zur Untersuchung unterschiedlicher
konstruktiver Parameter an der Kolbengruppe eines Dieselmotors erstellt. Konkret er-
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7.2 Ausblick

folgte die simulatorische Untersuchung der Parameter Kolbenbolzendesachsierung, Kol-
benspiel und Kolbenschliffbild mittels des EHD-Modells.

7.2 Ausblick

Die Absenkung der Reibleistung an Verbrennungsmotoren bietet hohe Potenziale hin-
sichtlich einer Reduktion des Kraftstoffverbrauchs. Die gleichzeitige Einhaltung ver-
schiedener, mit der Reibung oft implizit in Verbindung stehender Kriterien wie Akus-
tikverhalten, Olverbrauch, mechanische Haltbarkeit usw. stellt eine wesentliche Heraus-
forderung dar. Speziell an der Kolbengruppe, welche einen mafsgeblichen Anteil an der
Reibleistung eines Verbrennungsmotors bildet, konnten hohe Potenziale erkannt wer-
den. Von wesentlichem Interesse ist es hierbei, weitere konstruktive Anderungen dieser
Baugruppe zu untersuchen. Da jedoch auch die Nebenaggregate oftmals mafgebliche
Anteile an der Gesamtreibungen bilden, gilt es auch hier Optimierungspotenziale aus-
zuschopfen.

Da die experimentelle Ermittlung geringer reibungsbeeinflussender Mafnahmen einen
hohen messtechnischen Aufwand erfordert, stellt die Integration der Reibungssimulati-
on in den Entwicklungsprozess ein wichtiges bzw. mdogliches Werkzeug dar. Beispiels-
weise konnen damit kiinftig Einzelmaknahmen in der Simulation identifiziert und als
Mafnahmenpaket experimentell bewertet werden.

Ein wichtiger weiterer und auf dieser Arbeit aufbauender Schritt ist es die EHD-
Simulationsmodelle zu erweitern bzw. die Arbeiten auf diesem Themengebiet fortzu-
setzen.
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