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-

s, ṡ, s̈ Weg, Geschwindigkeit und Beschleunigung des
Kolbens

m, m/s, m/s2

t Zeit s
Ti Temperatur des i-ten Fluids/Körpers K
T Transformationsmatrix -
um,vm,uΣ

i Mittlere Strömungsgeschwindigkeiten m/s
upm Umdrehungen pro Minute min-1

u, u̇, ü Bewegungsgrößen m, m/s, m/s2

u,v,w Fluidgeschwindigkeiten m/s, m/s, m/s
V Volumen m3

v, v̇, v̈ Bewegungsgrößen mit neuer Anzahl an
Freiheitsgraden

m, m/s, m/s2

w1,w2 Deformationsbedingte Spaltweitenänderungen m
Ẇ Leistungsdichte W/m3

x,y,z Raumrichtungen m, m, m
zDV I Druck-Viskositäts-Index -

Griechische Buchstaben

α Kurbelwinkel °KW
αE Kleinstmöglicher Winkel einer Ebene durch

den ein Körper zu rutschen beginnt
°

αSG Steigung der Geraden auf der logarithmischen
Skala (Barus-, Roelandsgleichung)

-

αT Ausdehnungskoeffizient µm/(K ·m)
δ ,δi Rauigkeitsamplituden der Oberflächen m
η ,η0 Dynamische Viskosität, dynamische Viskosität

bei Atmosphärendruck
Pa · s

λP Pleuelstangenverhältnis -
λT Temperaturleitfähigkeit W/(m ·K)
µ,µr Reibkoeffizient, Gleitreibungskoeffizient -, -
µk,µpl Gleitreibungskoeffizient der Kontaktstelle

KoBo und PlBo
-, -



ν Kinematische Viskosität m2/s, cSt
νi Querkontraktionszahl des i-ten Körpers -
ν40,ν100 Kinematische Viskosität bei 40°C und 100°C m2/s, cSt
Ω Gebiet -
ω Konstante Drehgeschwindigkeit der

Kurbelwelle
min-1

Φ,ΦP,ΦS Flusstensor, Druckflussfaktor, Scherflussfaktor -, -, -/µm
π Kreiszahl -
ρ Massendichte kg/m3

σ Standardabweichung -
σinnen,σaußen Mechanische Spannungen N/m2

τ Schubspannung (Fluid) N/m2

τ Pleuelschwenkwinkel °
ϑ Temperatur K

Indizes

const Konstant
des Desachsierung
dyn Dynamisch
krit Kritisch
mech Mechanisch
norm Normiert
osz Oszillierend
red Reduziert
rot Rotierend
s Schränkung



Abstract

In this study, a simulation-based analysis of the piston pin bearing is presented to
enable digital evaluation of error patterns and preliminary design considerations
for material selection, lubrication, shape, surface condition, and other factors. To
accomplish this, component tests of the piston, piston pin, and connecting rod
are conducted on a specially developed test bench equipped with movable oil
spray nozzles and a newly developed hydrostatic piston bearing, s. figure 1 and
figure 2. This test bench is used to analyze friction within the piston pin bearing,
which allows for elastic deformation of the components and approximates the
combustion chamber pressure of an internal combustion engine. The variable
parameters of the test bench include the frequency and amplitude of the force,
the piston pin angular velocity, and the oil temperature and quantity. The
measured torque of the piston pin serves as a measure of friction, and the piston
pin is driven by an electric motor with a constant angular velocity. The time-
continuous torque measurements are checked for reproducibility, s. figure 3.
The signals are analyzed for interference frequencies, which are then filtered
for further use.

Friction measurements of the piston pin bearing using components from a
diesel and a gasoline engine are carried out on the test bench to validate a
multi-body simulation with lubricating film coupling. A parameter study is
conducted to investigate the main effects of storage when varying the variable
parameters on the test bench. The time-continuous torque measurements for the
diesel engine components are used to complete the study, while the gasoline
engine components are analyzed using an advanced test program that includes
a running-in procedure, a load ladder, and drying tests.

To gain a deeper understanding of the behavior of the piston pin bearing, all
measurements are accompanied by simulations. The development of damage
patterns can be traced using the simulation, and the pressure distribution corre-
lates well with the optical wear patterns of the bearing, s. figure 4. During the
drying tests, the amount of oil supplied is gradually reduced, and the lubrication
of the bearing is examined in terms of the required oil supply and the mini-



Abbildung 1: Principle sketch of the test bench [35]

Abbildung 2: Hydrostatic bearing (HB) [35]



Abbildung 3: Reproducibility of the torque measurement on the piston pin
test bench [35]

Abbildung 4: Comparison of the contact pattern of the piston boss at a ma-
ximum load of 5kN with the pressure distribution from the
calculation, legend in MPa [36]



Abbildung 5: Correlation of the maximum torque of a load cycle MDPS/
MDPL from calculation and test over the stages of the drying
test of K011 at 25 kN maximum load

mum lubricating film thickness in the calculation, s. figure 5. The calculated
minimum lubricating film thickness and the amount of lubricant required are
correlated, and lubricant transport within the bearing is described using a partial
filling algorithm.

As a result, it is possible to simulate the lubrication effect of the test bench, s.
figure 6. Lubricating from the outside (toward the circlip groove) leads to low
friction measurements, while lubricating from the inside (toward the connecting
rod) increases friction due to insufficient lubrications, s. figure 7. The mea-
surements serve to validate a newly developed calculation model of the test
bench, which is then extended to a full engine model. Both models are based
on a multi-body simulation with lubricating film coupling and elastic bodies,
which allows for the simulation of non-linear elastohydrodynamic effects of
plain bearings. To optimize the model for computing time and accuracy, a
mixed static-modal reduction according to Craig-Bampton is applied, and an
appropriate discretization of the surfaces and number of degrees of freedom
is selected. The model is then validated through numerous comparisons with
measured data, and a time-constant viscosity is used, considering the tempe-



(a) Measurements of the MDPL with lubri-
cation from the in- and outside at 5 kN
dynamic load

(b) Lubrication from the
outside at the test bench

Abbildung 6: Influence of the lubrication direction on the piston pin test
bench [36]

Abbildung 7: Contact patterns of a maximum dynamic load of 5kN, lubri-
cation from the inside on the left and from the outside on the
right [36]



Abbildung 8: Measured coefficients of friction of gasoline engine parts in
new and used condition

rature dependency. Additionally, a pressure-dependent viscosity according to
Roelands is partially employed.

Material parameters, friction coefficients, and gap filling degrees must be speci-
fied as boundary conditions for the calculation. However, it can be demonstrated
that the bearing requires a minimal amount of oil supply, and that the lubricati-
on situation can be improved using a partial filling algorithm (Kumar-Booker)
in simulation. Friction coefficients can also be determined on the test bench,
s. figure 8. The presented calculation method allows for digital analysis of
the piston pin bearing during engine operation, including preliminary design,
damage analysis, and optimization measures, which can significantly reduce
material usage.

The developed methodology for calculation is valid for both the test bench and
engine operation and can be incorporated into a model of the piston secondary
motion. Additionally, it is possible to study the piston pin friction during engine
operation and its effect on other frictional contacts in the internal combustion
engine, such as the piston skirt.



Finally, the piston pin rotation is simulated on a single-cylinder unit, and the
effects of different piston boss variants on the piston skirt friction are evaluated
through simulation.





Kurzfassung

In der vorliegenden Arbeit wird eine umfassende simulative Analyse der Kol-
benbolzenlagerung vorgestellt, um eine digitale Bewertung von Fehlerbildern
und Vorauslegung der Gestaltung mit Rücksicht auf die Werkstoffauswahl,
der Beölungssituation, die Formgebung, der Oberflächenbeschaffenheit etc. zu
ermöglichen.

Zu diesem Zwecke werden Komponententests des Kolbens, des Kolbenbolzens
und der Pleuelstange auf einem außermotorischen Prüfstand durchgeführt. Der
zu diesem Zwecke entwickelte Prüfstand besitzt bewegliche Ölspritzdüsen und
eine neuartige hydrostatische Kolbenlagerung. Er wird zur Analyse der Reibung
innerhalb der Lagerstellen der Kolbenbolzenlagerung eingesetzt. Die Kolbenla-
gerung erlaubt dabei eine brennraumnahe Deformation der Bauteile. Variable
Parameter des Prüfstands sind unter anderem die Frequenz und Amplitude der
Kraft, die Kolbenbolzendrehzahl, sowie die Öltemperatur und -menge. Als Maß
für die Reibung dient das gemessene Drehmoment des Kolbenbolzens. Dieser
wird durch einen Elektromotor mit einer konstanten Winkelgeschwindigkeit
angetrieben. Die Messungen des zeitkontinuierlichen Drehmomentes werden
auf Reproduzierbarkeit geprüft und die Signale auf Störfrequenzen analysiert
und zur weiteren Benutzung entsprechend gefiltert.

Auf dem Prüfstand werden Reibungsmessungen der Kolbenbolzenlagerung von
Komponenten eines Diesel- und eines Otto-Motors durchgeführt. Sie dienen
der Validierung einer Mehrkörpersimulation mit Schmierfilmkopplung. Eine
Parameterstudie zeigt die Haupteffekte der Lagerung bei Variation der variablen
Parameter am Prüfstand. Gemessene zeitkontinuierliche Drehmomente runden
die Betrachtung der Dieselmotor-Teile ab. Die Komponenten des Ottomotors
werden mit einem weiterentwickelten Prüfprogramm analysiert. Dies besteht
aus einem Einlaufprozedere, einer Lasttreppe und Austrocknungsversuchen.
Alle Messungen werden zum tieferen Verständnis des Verhaltens der Kolben-
bolzenlagerung simulativ begleitet. Die Entstehung der Schadensbilder kann
mittels der Simulation detailliert nachvollzogen werden, da die Druckverteilung



eine sehr gute Übereinstimmung mit den optischen Fehlstellen der untersuchten
Lagerung aufweisen.

Es werden Prüfstandversuche durchgeführt, während denen die zugeführte Be-
ölungsmenge stetig reduziert wird. Die Schmiersituation der Lagerung wird in
der Folge bezüglich dem benötigten Ölangebot und der erforderlichen minima-
len Schmierfilmdicke in der Berechnung bzw. Mindestschmierstoffmenge im
Versuch beleuchtet. Die minimale berechnete Schmierfilmdicke und die von
außen benötigte Schmierstoffmenge im Versuch werden in Relation zueinander
gebracht. Schmierstofftransporte innerhalb der Lagerung können mit Hilfe ei-
nes Teilfüllungsalgorithmus beschrieben werden. In der Folge ist es möglich
einen Beölungseffekt am Prüfstand simulativ zu analysieren. Denn es zeigt sich,
dass aufgrund der Profilgebung der Kolbennabe eine bevorzugte Beölungsrich-
tung während der Prüfstandversuche entsteht. Eine Beölung an der Innenseite
(Richtung Pleuelstange) erhöht die Reibung innerhalb der Kontaktstelle durch
auftretende Mangelschmierung.

Die Messungen dienen der Validierung eines neu entwickelten Berechnungsmo-
dells des Prüfstands. Im nachfolgenden Schritt wird diese Validierung auf ein
Vollmotormodell erweitert. Dieses basiert auf einer Mehrkörpersimulation mit
Schmierfilmkopplung und elastischen Körpern. Hierdurch können nicht-lineare
elastohydrodynamische Effekte von Gleitlagerungen simuliert werden. Einge-
setzt wird eine gemischt statisch-modale Reduktion nach Craig-Bampton. Das
Modell wird hinsichtlich der Rechenzeit und Abbildungsgenauigkeit optimiert.
Dies geschieht durch Auswahl einer geeigneten Diskretisierung der Oberflä-
chen und Freiheitsgradanzahl. Es werden zahlreiche Abgleiche mit gemessenen
Daten zur Validierung vorgenommen. Eine zeitlich konstante Viskosität wird
unter Berücksichtigung der Temperatur verwendet. Zusätzlich wird partiell eine
druckabhängige Viskosität nach Roelands eingesetzt.

Werkstoffparameter, Reibungskoeffizienten und Spaltfüllgrade müssen der Be-
rechnung als Randbedingungen vorgegeben werden. Es kann jedoch gezeigt
werden, dass die Lagerung ohnehin wenig Öl benötigt und mit einem Teil-
füllungsalgorithmus (Kumar-Booker) eine Verbesserung der Schmiersituation
simulativ nachgestellt und unterstützt werden kann. Ebenso können Reibkoeffi-
zienten am Prüfstand ermittelt werden.



Die vorgestellte Berechnungsmethodik erlaubt eine digitale Analyse der Kolben-
bolzenlagerung im Motorbetrieb. Dies umfasst Vorauslegung, Schadensanalyse
und Optimierungsmaßnahmen. Somit können Materialien weitestgehend einge-
spart werden.

Die Integration der erarbeiteten Methodik in die umfangreiche Kolbensekundär-
bewegungsberechnung erlaubt es, Abhängigkeiten der wesentlichen Einflussgrö-
ßen innerhalb der Kolbennabe und deren Wirkung auf andere Reibkontakte des
Verbrennungsmotos zu betrachten. Abschließend wird die Kolbenbolzendreh-
bewegung an einem Einzylinderaggregat nachgestellt und die Auswirkungen
verschiedener Kolbennabenvarianten auf die Hemdreibung simulativ bewertet.





1 Einleitung

1.1 Motivation

Steigende Leistungsdichten im Zuge des Downsizings heutiger Verbrennungs-
motoren führen zu immer größeren spezifischen Bauteilbelastungen. Damit
einher gehen gestiegene Brennraumdrücke und niedrigviskose Öle, welche
einen Leistungs- und Verbrauchsvorteil mit sich bringen, jedoch die tribologi-
sche und mechanische Belastung bis an die Auslegungsgrenzen erhöhen. Der
Verbrennungsmotor, obgleich er für viele Menschen und Industriezweige ge-
genwärtig essentiell wichtig ist, steht in der Kritik den Klimawandel und seine
Folgen maßgeblich mit zu beschleunigen.

Aufgrund der parallelen Entwicklung mehrerer Antriebstechnologien und der
zunehmenden Verschiebung der Entwicklungsschwerpunkte sinkt die Anzahl
der Prototypen, Versuchsträger und Aggregate des Verbrennungsmotors. Ein
immer wichtiger werdender Baustein der Entwicklung ist demnach die Simula-
tion. Sie ist in der Lage den Rückgang der Aggregate zu kompensieren. Dafür
wird jedoch eine exakte Vorhersagequalität simulativer Auslegungsverfahren
benötigt. Ein essentieller Bestandteil des Verbrennungsmotors ist die Kolbenbol-
zenlagerung, welche zugleich eine der höchstbelastetsten Lagerungen ist. Ihre
Auslegung bzw. Funktionssicherheit beeinflusst maßgeblich die Lebensdauer
des Gesamtsystems [34].

Die zur Auslegung der Kolbenbolzenlagerung verwendeten Berechnungsgrund-
lagen gehen noch heute auf die Formulierung von Schlaefke [62] aus dem
Jahre 1940 zurück. Zudem haben Kolbenhersteller durch Vergleiche von em-
pirischen und simulativen Daten Grenzwerte für die mechanische Beanspru-
chung des Kolbens formuliert. Ein Grenzwert für das Fressereignis innerhalb
der Kolbenbolzenlagerung existiert zum jetzigen Zeitpunkt nicht. Meist wer-
den die tribologischen Eigenschaften der Kolbenbolzenlagerung durch eine
Festkörperkontakt-Berechnung (Finite-Elemente-Methode (FEM), statisch) mit
angepassten Kontaktdruckkurven angenähert, um die Schadensbilder innerhalb
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der Lagerung mit einem entstehenden mittleren Kontaktdruck abzugleichen.
Obgleich die Ergebnisse eine gute Übereinstimmung zeigen, wird die Wirkung
dieser Maßnahmen auf die hydrodynamischen Eigenschaften des Schmierfilms
und dessen Verhalten außer Acht gelassen. In der Folge wird versucht diesen
mittleren Kontaktdruck durch geometrische Anpassungen zu reduzieren.

Zur besseren Auslegung in der digitalen Produktphase sind erweiterte Be-
rechnungsmodelle unbedingt notwendig. Dafür muss zunächst die Physik der
geschmierten Lagerstellen besser abgebildet werden. Die Berücksichtigung des
Schmierfilms, seiner Eigenschaften (druck- und temperaturabhängige Viskosi-
tät) und die gleichzeitige Verwendung realer Kontaktdruckkurven, welche den
Mischreibungsübergang definieren, bringt einen entscheidenden Bewertungsvor-
teil. So kann nach der Modellvorstellung von Vogelpohl [71] die Mischreibung
durch Addition von Festkörper- und Flüssigkeitsreibung beschrieben werden.
Durch zusätzliche Berücksichtigung der Makrogeometrie kann im Auslegungs-
prozess der Einfluss der Flüssigkeitsreibung gezielt erhöht werden. Beispiele
sind unterschiedliche Balligkeiten, Ovalitäten und Nuten. Zur erweiterten Be-
wertung sollten die Werkstoffkombinationen, Härtung und die Oberflächenbe-
schaffenheit, wie z.B. bearbeitungsbedingte Topographie und Beschichtungen
herangezogen werden. Zudem sollte das Bewegungsverhalten der Komponenten
auf den Prüfständen und im Motor abbildbar sein. Zugleich sind erweiterte
validierende Messungen notwendig, um die wesentlichen Eigenschaften bzw.
tribologischen Belastungen der Kolbenbolzenlagerung abzubilden. Diese sind
z.B. die mechanische Deformation, Last, Kolbenbolzenrotation, Ölversorgung,
etc. Dabei sollte die Komplexität des Gesamtsystems auf eine geringe Anzahl an
Parametern reduziert werden, um die Anzahl an möglichen Störgrößen bereits
vorab zu verringern. Denkbar sind Komponenten-Prüfstände mit dem Fokus
auf Kolben, Kolbenbolzen und Pleuelstange.

1.2 Stand der Technik

Wird ein stationäres Gleitlager in Betrieb genommen, durchläuft es verschiede-
ne Reibungsarten bis es zu seinem endgültigen Betriebszustand gelangt: von der
Grenz-, zu der Festkörper-, der Misch-, der Elastohydrodynamischen- (EHD-)
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bis hin zu der Flüssigkeitsreibung. Aufgrund steigender Ansprüche an dyna-
misch belastete Gleitlagerungen, die meist im Übergangsbereich zwischen der
Misch und der Flüssigkeitsreibung betrieben werden, wird die EHD-Reibung
immer bedeutsamer. Sie basiert auf sehr engen Spaltweiten und einem voll-
ständig tragenden Flüssigkeitsfilm, begünstigt durch lokale Deformation des
Mikrokontaktes und steigender Viskosität aufgrund hoher Drücke im Schmier-
film. Gleitlagerungen wie die des Kolbenbolzens sehen sich verschiedenen
Herausforderungen gegenüber. Dazu zählen eine undefinierte Schmierstoffzu-
fuhr, die stark und zeitlich schnell alternierenden Kräfte und die veränderten
Spaltsituationen aufgrund der Wechselwirkung mechanischer und thermischer
Belastungen. Diese Lagerung befindet sich laut Ligier und Ragot [38] zwar
meist in der Flüssigkeitsreibung, zeigt jedoch Phasen der Mischreibung. Nimmt
dieser Anteil aufgrund von stärkeren Belastungskollektiven zu, kommt es nicht
selten zu Problemen und demnach zu Ausfällen der gesamten Lagerung bzw.
des Gesamtsystems.

Es gibt verschiedene Herangehensweisen zur Betrachtung des Systemverhaltens
der Kolbenbolzenlagerung. In allen Fällen muss eine geeignete Beschreibung
der Kontaktsituation, der Bauteilverformung, des Schmierfilmverhaltens und
der Bauteilbewegung gefunden werden. Die Aufgabe ist interdisziplinär und
setzt sich aus den folgenden Bereichen der Physik zusammen: Der Kontakt-
und Kontinuumsmechanik, der Strömungslehre und der Dynamik als Teilgebiet
der technischen Mechanik.

Die Lösung der Festkörpermechanik nichtkonformer Kontakte wird durch Hertz
in seiner Ausarbeitung [25, 26] niedergeschrieben. Eine weitere Lösung des
Problems präsentierte Boussinesq [13]. Er ermittelt die mechanischen Span-
nungen bei gegebenen Verformungen ebenfalls auf Basis der Potentialtheorie.
Seine Lösung gilt für die Verformung am Rande eines elastischen Halbraums
der mit gleichmäßig verteilter Pressung belastet wird. Noch heute wird dies in
der EHD-Theorie genutzt. Die entsprechende Lösung nichtkonformer Kontakte
mit Schmierfilmeinfluss unter Verwendung des Finite-Differenzen-Verfahrens
wird durch Dowson und Higginson erst deutlich später im Jahre 1959 beschrie-
ben. Sie führen die dimensionslosen Parameter für die Schmierfilmdicke, dem
Material, der Geschwindigkeit und der Belastung zur Charakterisierung eines
EHD-Kontaktes ein.
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Im Bereich kleiner Spaltweiten nimmt die Bedeutung der Oberflächenbeschaf-
fenheit zu, welche durch verschiedene geometrische und rauheitsspezifische
Ausführungen vorhanden ist. Geeignete Modelle, welche den Einfluss der Rau-
heitsstruktur auf die Mikrohydrodynamik und deren Einfluss auf die makrogeo-
metrischen elasto-hydrodynamischen Eigenschaften der Kontakte beschreiben,
sind notwendig um eine sichere Beschreibung des Problems erreichen zu kön-
nen.

In der Folge werden Verfahren entwickelt, die die reale Oberflächentopogra-
phie mit in die Berechnung einbeziehen. So erweitern Berthe und Godet [9]
die Reynoldsche Differentialgleichung mittels sogenannter Flussfaktoren, de-
ren Wirkung einer Viskositätsänderung des Schmierfilms entsprechen. Die
Flussfaktoren beschreiben die Änderungen des Schmierstofftransport aufgrund
der Rauigkeitsstrukturen und werden durch Anwendung der Reynoldschen
Differentialgleichung auf eine 3D-Oberflächentopographie ermittelt [48]. Um
Festkörperkontakteigenschaften und Hydrodynamik innerhalb der Lagerstellen
voneinander abzugrenzen, bietet sich die Modellvorstellung von Vogelpohl
[71] an. Derzufolge kann die Mischreibung in zwei Reibungsanteile geteilt
werden: Der Flüssigkeitsreibung und der Festkörperreibung. Beide Größen
können additiv zur Mischreibung zusammengesetzt werden. Zur Beschreibung
der Festkörpertraganteile existieren sowohl Kontaktdruckmodelle unter Berück-
sichtigung der Topographie der Kontaktkörper als auch der elasto-plastischen
Wechselwirkung der Rauheitsstrukturen [13, 21, 22, 33].

Mit steigender Rechenleistung ist es möglich geworden Bewegungen komplexer
Systeme mit mehreren Körpern zu berechnen. Neben der Betrachtung starrer
Körper, welche lange Zeit nur durch die FEM betrachtet werden konnte, bieten
heutige Programme wie z.B. FIRST oder Simpack die Möglichkeit elastische
Strukturen zu verwenden. Die mathematischen Grundlagen der Mehrkörperdy-
namik lieferten Newton, Euler, d’Alembert, Lagrange und Hamilton. Die ersten
Mehrkörperprogramme wurden zwischen 1970 und 1980 entwickelt [57].

Wichtig für den Einsatz elastischer Strukturen in Mehrkörpersystemen sind
die statischen bzw. modalen Reduktionsverfahren zur Freiheitsgradbegrenzung
[20]. Mit deren Hilfe ist es möglich, die benötigte Rechenleistung zu reduzieren
ohne wesentliche Informationen bzgl. der wichtigen ersten Bewegungsmoden
zu vernachlässigen.
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Das Mehrkörpersimulationsprogramm FIRST der IST GmbH aus Aachen wird
in dieser Arbeit zu simulation verwendet. Es ermöglicht eine Integration im Zeit-
bereich und kann somit nichtlineare Effekte von EHD-Gleitlagerungen abbilden.
Zur erweiterten Betrachtung der Kolbenbolzenlagerung im Motorbetrieb kann
die erarbeitete Methodik in ein bestehendes Kolbensekundärbewegungsmodell
nach [32] integriert werden.

Vorherige Arbeiten konnten bereits einige Erkenntnisse über die Kolbenbol-
zenlagerung sammeln. So ist bekannt, dass etwa 30 % bis 40 % der gesamten
Reibung auf die Kolbengruppe inkl. deren Ringe entfällt. Abhilfe schafft der
Einsatz von Beschichtungen wie Diamond-Like Carbon (DLC), der die Rei-
bung minimieren kann und sich positiv auf die Hemdreibung auswirkt [11, 28].
Zusätzlich analysieren Schneider et al. [64] Reibungskoeffizienten der Paarung
Kolben-Kolbenbolzen bei kleiner Drehgeschwindigkeit des Bolzens und kleinen
Kräften bei versch. Beschichtungen auf einem außermotorischen Prüfstand. Da-
bei wird der Kolbenbolzen einseitig eingespannt und von der anderen Seite beölt.
Die Autoren verwenden die Messergebnisse für ein EHD-Berechnungsmodell
mit lokal veränderlichen Reibkoeffizienten. Weitere außermotorische Prüfungen
werden durch Zhang et al. [80, 81] und Zhang et al. [83] durchgeführt. Dabei
werden bereits eine Vielzahl an Parametern untersucht wie z.B. hohe Lasten,
die entweder statisch oder dynamisch aufgebracht werden, die Beölungssituati-
on, verschiedene Rauigkeiten, Einbauspiele und verschiedene Drehzahlen des
Kolbenbolzens [80].

Am Vollmotor wird die Kolbenbolzendrehbewegung durch Wachtmeister und
Hubert [73] und zusätzlich die Reibungszustände durch Lazarra [34] gemessen.
Lazarra [34] und Knoll et al. [27] verwenden die Bewegungsdaten, um ein EHD-
Modell bestehend aus Mehrkörpersystem (MKS) inkl. Schmierfilmkopplung
zu validieren. Dabei müssen Teilfüllungszustände und Festkörperreibwerte
als Randbedingungen vorgegeben werden. Zudem sind die Messungen sehr
aufwendig und die Messdauer aufgrund der Lebensdauer der Messaufnehmer
begrenzt.

Abed et al. [1] und Knoll et al. [27] zeigen durch experimentelle und simulative
Analyse, welchen Einfluss die Normalkraft und die Beölung auf das Reibver-
halten der Kolbenbolzenlagerung hat und analysieren die Drehbewegung des
Kolbenbolzens. Dabei gelingt es die Messaufnehmer, welche den Abstand der
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Oberflächen messen, sehr gut durch die Simulation nachzustellen.
Ligier und Ragot [39] finden heraus, dass die Beölung des kleinen Auges ab-
hängig von Einbauspiel und dem Anlagenwechsel des Pleuels ist. Ferretti et
al. [18] zeigt, dass angepasste Greenwood-Tripp Parameter geeignet sind, das
kleine Auge und dessen Mischreibungsbeginn zu beschreiben. Beölungsme-
chanismen werden von Meng et al. [43] und Shi [67] beschrieben. Sie deuten
einen Saugeffekt und eine Schmierung aufgrund der Bolzenrotations- und -
translationsbewegung an. Darüber hinaus können Meng et al. [43] den Einfluss
der elastischen Deformation zeigen. Mittels Compliance Matrix wird die Ant-
wort der Struktur auf Einheitslasten an den definierten Knoten ermittelt und
zu einer Gesamtverformung zusammengeführt. Ba et al. [4] verwendet ein
MKS-Modell mit vorgeschalteter thermischer Verzugsrechnung und Kavitation
sowie struktureller Deformation. Die thermische Deformation verschiebt die
Belastung innerhalb der Kolbennabe und muss deshalb mit einbezogen werden.
Berechnungen eines Heavy Power Duty (HPD) Diesel Kolbenbolzen wird si-
mulativ mittels Reynoldsgleichung und Fast Fourier Transformation-Methode
(FFT-Methode) durch Zhang und Han [82] und Wang et al. [75] analysiert.
Dabei werden zahlreiche Einflussfaktoren betrachtet, mitunter die Relation
zwischen Druck und Viskosität des Schmiermittels. Allmaier und Sander [3]
betrachtet die Kolbenbolzenlagerung mittels elastischer EHD-Simulation mit
vorgeschalteter thermischer Verzugsberechnung. Analysiert werden die Einflüs-
se des Kolbennabenspiels und der Oberflächenrauheit auf die Kolbenbolzenrota-
tion. Die Kolbenbolzenrotation ist dieser Ausarbeitung nach eine Überlagerung
aus einer mittleren Bolzendrehgeschwindigkeit und einem oszillierenden Anteil.

1.3 Ziele der Arbeit

Die Simulation hat sich im Laufe der letzten Jahre bzw. Jahrzehnte zu einer
sinnvollen Ergänzung entwickelt, um die physikalischen Zusammenhänge von
dynamisch belasteten Gleitlagerungen eingehend zu studieren. Berechnungssei-
tig entstand eine Vielzahl verschiedener Herangehensweisen zum Zwecke des
besseren Systemsverständnisses der Kolbenbolzenlagerung im Motorbetrieb.
Die hohe Komplexität der Messung und der Simulation erschwert jedoch die Va-
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lidierung. Sie reduziert zudem die Einsatzfähigkeit dieser Modelle zur sicheren
Auslegung der Komponenten. In dieser Arbeit wird deshalb ein abgewandeltes
Vorgehen vorgeschlagen. Zunächst wird eine Reduzierung der Einflussgrößen
durch Komponententests angestrebt. Unterscheidende Merkmale wie z.B. die
Oberflächenbeschaffenheit, Werkstoffauswahl und Spielsituation sollen abbild-
bar und hinsichtlich ihrer Wirkung auf das Verhalten der Lagerung analysiert
werden. Danach wird eine Validierung der Simulation des Prüfstandverhaltens
der Lagerung vorgenommen. Diese wird nachfolgend auf ein Vollmotormodell
übertragen.

Für die Simulation bieten sich komplexe Berechnungsmodelle an, welche
die Newtonsche Bewegungsgleichung, flexible Körper auf Basis reduzierter
Strukturen und eine Lösung für die Hydrodynamik bei gleichzeitiger Berück-
sichtigung der Festkörpereigenschaften der definierten Lager bereitstellen. Eine
große Herausforderung ist es, die Reibung innerhalb der Kolbenbolzenlagerung
zu beschreiben, da sie auf der Wechselwirkung des Kontaktes Kolbennabe-
Kolbenbolzen (KoBo) und Pleuelbuchse-Kolbenbolzen (PlBo) beruht. Jede
Kontaktstelle muss dabei als separate Lagerung betrachtet werden. Oberflä-
chenmessungen zur Definition der Kontaktdruckkurven beschreiben den Misch-
reibungsbeginns. Zur Einbindung der Mikrohydrodynamik der gemessenen
Oberflächen werden sog. Scher- und Druckflussfaktoren verwendet. Um die
Wirkung des Schmieröls zu beschreiben wird die druck- und temperaturabhän-
gige Viskosität nach Roelands und Vogel eingesetzt.

Um eine neue Berechnungsmethodik aufzubauen, wird das neue Modell zu-
nächst mit der alten Methodik verglichen. Somit kann sichergestellt werden,
dass die Verformung der Bauteile trotz einer Reduzierung der Freiheitsgrade
(FHG) hinreichend genau abgebildet werden kann. Dabei wird der Einfluss der
Strukturreduktion auf die Berechnung analysiert.

Um verlässliche Aussagen bezüglich der Belastung und Belastbarkeit der Kol-
benbolzenlagerung treffen zu können, sind Messungen zur Validierung der
gewählten Berechnungsmethodik notwendig. In der Vergangenheit konnten
bereits Messungen rund um die Kolbenbolzenlagerung am Vollmotor und auf
Komponentenprüfständen durchgeführt werden. Die Messungen am Vollmotor
sind meist für wenige Lastfälle gültig und in ihrer Umsetzung sehr zeit- und
kostenintensiv. Zusätzlich sind Parameter nicht ohne Weiteres einstellbar. Diese
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Messungen sind nur teilweise Reproduzierbar. Sie eignen sich nur bedingt zur
Validierung einer gewählten Berechnungsmethodik.

Die Ergebnisse der außermotorischen Komponentenprüfstände sind entweder
sehr genau bei geringen Lasten oder analysieren das Verhalten bei sehr hohen
Lasten. Zudem werden manche Messungen ohne den Einsatz von Schmier-
mitteln durchgeführt. Durch Einsatz starrer Bauteillagerungen wird das Ver-
formungsverhalten des Kolbens beschränkt. Diese reduzierten Freiheitsgrade
führen zu einem veränderten Systemverhalten der Lagerung. Aus diesem Grund
wird in dieser Arbeit eine neuartige hydrostatische Kolbenlagerung eingesetzt.
Sie approximiert den Verbrennungsdruck des Motors und erlaubt elastische
Deformationen der Bauteile.

Nach Validierung des Prüfstandmodells mit Hilfe der Messungen wird die
Berechnungsmethodik der Lagerung für den Motorbetrieb verwendet. Zunächst
wird die Kolbenbolzendrehbewegung an einem Einzylinderaggregat berechnet
und abschließend werden Messungen von Meiser et al. [42] zur Überprüfung
der Aussagefähigkeit bezüglich des realen Motorbetriebs verwendet. Entlang
des Prozesses werden die Beölung und der Ölhaushalt der Lagerung analysiert
und neue Erkenntnisse gewonnen.



2 Theoretische Grundlagen

2.1 Tribologische Grundlagen

2.1.1 Tribologie der Kolbenbolzenlagerung

Die tribologische Belastung eines dynamisch belasteten Gleitlagers, wie der
Kolbenbolzenlagerung, setzt sich aus den geometrischen Gegebenheiten, den
mechanischen Belastungen, der Temperatur und der Schmiersituation des La-
gers zusammen. In diesem Kapitel wird deshalb auf den Aufbau, die Belastun-
gen und die Schmierung von Kolbenbolzenlagerungen eingegangen.

Aufbau und Komponenten der Kolbenbolzenlagerung

Bei der Kolbenbolzenlagerung handelt es sich um eine der höchstbelastetsten
Lagerungen des Verbrennungsmotors. Sie ist maßgeblich für die Lebensdauer
des Gesamtsystems verantwortlich. Ausgeführt wird die Kolbenbolzenlagerung
aufgrund der hohen, wechselnden Lasten, als Gleitlager, wahlweise mit oder
ohne Lagerbuchsen. Vorteile der Gleitlager sind die hohe Stoßbelastbarkeit,
Dämpfung, niedrige Bauräume sowie die geringen Kosten. Ein Nachteil gegen-
über anderen Lagerungen wie bspw. der Wälzlagerung ist die höhere Reibung
und folglich der erhöhte Ölbedarf [34].

Es gibt verschiedene Ausführungen der Kolbenbolzenlagerung. Diese Arbeit
beschränkt sich auf einen schwimmend gelagerten Kolbenbolzen, der durch Si-
cherungsringe am seitlichen Herausrutschen gehindert wird. Weitere Varianten
sind der Literatur zu entnehmen [29].

Die wesentlichen Komponenten der Lagerung sind der Kolben, der Kolben-
bolzen und die Pleuelstange, s. Abbildung 2.1. Die Aufgaben des Kolbens
im Motor sind die Übertragung der Gaskraft, Begrenzung und Gestaltung des
Brennraums, eine bestmögliche Vermeidung des Ölflusses in den Brennraum
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Abbildung 2.1: Komponenten der Kolbenbolzenlagerung [34]

(Kolbenringe) und die Wärmeabfuhr über die Kolbenringe an den Zylinder und
an das Schmieröl [29].

Die Pleuelstange, welches auch Pleuel genannt wird, besitzt zwei Lagerstel-
len. Das kleine Pleuelauge ist dabei der Kolbenbolzenlagerung zuzuordnen.
Die andere wird Pleuellager genannt und verbindet die Kurbelwelle mit der
Pleuelstange. Die Pleuelstange ist das Bauteil, das die translatorische Kolben-
bewegung in Folge der Gaskraft in eine rotatorische Bewegung am Hubzapfen
der Kurbelwelle überführt [29, 41].

Die Gaskraft und die Massenträgheit des Kolbens stellen die größten Beanspru-
chungen der Kolbenbolzenlagerung dar. Der Kolbenbolzen fungiert dabei als
Bindeglied zwischen Kolben und kleinem Pleuelauge und überträgt die Kräfte
des Kolbens an die Pleuelstange. Durch die hohe wechselseitige Belastung
sind folgende Anforderungen an den Kolbenbolzen gestellt: eine ausreichen-
de Festigkeit und Zähigkeit, eine hohe Oberflächenhärte, um ein günstiges
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Abbildung 2.2: Kraftverläufe am Kolbenbolzen [2]

Verschleißverhalten zu erreichen und eine hohe Oberflächengüte und Formge-
nauigkeit für optimale Anpassung an die Gleitpartner [41].

Belastung der Kolbenbolzenlagerung

Die Kolbenkraft setzt sich aus Massen- und Gaskraft zusammen, welche im
Brennraum herrscht. Sie teilt sich am Kolbenbolzen in die Pleuelkraft (Stan-
genkraft) und die Gleitbahnkraft auf. Die Trägheit der Massen des Kolbens, der
Kolbenringe, des Kolbenbolzens und des festgelegten oszillierenden Anteils
der Pleuelstange, bilden die oszillierende Massenkraft Fosz [2].

Bei stationären Betriebszuständen ergibt sich eine periodisch wiederkehrende
Belastung des Kolbenbolzens mit jedem Arbeitsspiel. Diese besteht aus der
Summe der Massenkraft und der Gaskraft. In Abbildung 2.2 sind die Gas-
kraft FG, die oszillierende Massenkraft Fosz und die resultierende Kraft am
Kolbenbolzen FK über ein Arbeitsspiel dargestellt. Diese Verläufe stammen von
einem Einzylinder-Viertaktmotor bei Volllastbetrieb und einer Drehzahl von
3600 min-1.

Die resultierende Kolbenkraft zeigt mehrere Vorzeichenwechsel; dies führt zu
der dynamisch-wechselnden Belastung des Kolbenbolzens. Die Komponenten
der Kolbenbolzenlagerung sind neben den mechanischen Lasten thermischen



12 2 Theoretische Grundlagen

Abbildung 2.3: Kräfte am Kurbeltrieb [2]

Belastungen ausgesetzt. Sie beeinflussen die Kontaktsituationen am Kolben, in
der Kolbennabe und im kleinen Pleuelauge. Dies wirkt sich auf das Reibverhal-
ten der Lagerung aus.

Der Kolben verformt sich unter der Gas- und der Massenkraft. Sie bilden zusam-
men mit der Reibkraft am Kolbenhemd und der Belastung in der Kolbennabe
die gesamte Belastung des Kolbens. Der Kolbenbolzen wird durch Biegung,
Abplattung, Scherung und Pressung beansprucht [34].

Im Folgenden wird die Kräftezerlegung am Kurbeltrieb eines Einzylinder-
Aggregates erläutert, welche in Abbildung 2.3 dargestellt ist. Die Kurbelwelle
ist dabei ohne Schränkung und der Kolben ohne Desachsierung ausgeführt. Auf
Besonderheiten bei der Bauform (z.B. V-Motor) bzw. Funktionsprinzipien (z.B.
Rotationskolbenmotoren) wird nicht eingegangen. An dieser Stelle wird auf
Pischinger und Seiffert [53] verwiesen, welche einen guten Überblick über die
verschiedenen Bauformen und Funktionsprinzipien geben.
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Nachstehende Gleichung definiert die Gaskraft, die auf einen Kolben des Durch-
messers D in Folge des Drucks in Abhängigkeit des Kurbelwinkels p(α) wirkt:

FG(α) = p(α) · π ·D2

4
. Gl. 2.1

Die Gaskraft wirkt in Zylinderlängsachse, genau wie die oszillierende Träg-
heitskraft Fosz, die zusätzlich entgegen der Beschleunigung des Kolbens wirkt.
Sie besteht aus den oszillierenden Massenträgheiten des Kolbens (inkl. Kolben-
bolzen und Kolbenringe) FK,osz und des Pleuels FPl,osz. Üblicherweise wird die
Pleuelmasse in einen oszillierenden Anteil

mPl,osz =
mPl ·a

l
Gl. 2.2

und einen mit dem Hubzapfen rotierenden Anteil

mPl,rot =
mPl ·b

l
Gl. 2.3

aufgeteilt. Die Terme a und b bezeichnen die jeweiligen Schwerpunktabstände.
Für die Kolbenbeschleunigung s̈ gilt nach Entwicklung aus einer Potenzreihe
in guter Näherung:

s̈ = r ·ω2 · cos(α)+
r
2
·ω2 ·λP · cos(2α). Gl. 2.4

Dabei ist r der Kurbelwellenradius, ω die konstante Drehgeschwindigkeit der
Kurbelwelle und λP das Pleuelstangenverhältnis aus dem Kurbelwellenradius
und der Pleuellänge nach folgender Gleichung:

λP =
r
l
. Gl. 2.5

Für die Beschleunigung des Kolbens eines geschränkten Kurbeltriebs gilt

s̈ = ω
2
(

r cos(α)+
(r2 cos(α)+as,desr sin(α)) ·

√
l2 − (r sin(α)−as,des)2

l2 − (r sin(α)−as,des)2

+

r2

2 sin(2α)−as,desr cos(α)(r sin(α)−as,des)r
cos(α)√

l2−(r sin(α)−as,des)
2

l2 − (r sin(α)−as,des)2

)
Gl. 2.6
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mit der Summe aus Desachsierung und Schränkung as,des. Die resultierende
Kolbenkraft FK ergibt sich zu:

FK = FG −Fosz Gl. 2.7

= p(α)
π ·D2

4
−mosz · rω

2
(

cos(α)+
1
2
·λP · cos(2α)

)
. Gl. 2.8

In Abbildung 2.3 ist dargestellt, wie sich die Kolbenkraft am Kolbenbolzen in
die Gleibahnkraft FGb und die Stangenkraft

FS =
FK

cos(τ)
Gl. 2.9

aufteilt. Der Pleuelschwenkwinkel wird nach

sin(τ) =
r
l
· sin(α) Gl. 2.10

definiert und verläuft entgegen des Kurbelwinkels α . Die entstehenden Span-
nungszustände des Kolbenbolzens und des kleinen Auges aufgrund der Verfor-
mung unter den auftretenden Kräften sind in Abbildung 2.4 dargestellt.

Der Kolbenbolzen ist horizontal auf Zug und vertikal auf Druck belastet. Im
Inneren ergibt sich somit ein komplexer Spannungzustand aus Druck- und
Zugbelastung. Dieser ist ein möglicher Auslöser von Schadensfällen und es
wird dementsprechend versucht diesen bestmöglichst zu reduzieren. Das kleine
Pleuelauge wird vertikal auf Zug und horizontal auf Druck belastet. Es entsteht
eine elliptische Verformung, wenn zuvor eine kreisrunde Ausführung vorlag.
Durch die Belastungen am Kolbenbolzen entsteht eine Verformung, die sich aus
Ovalisierung und Biegung zusammensetzt. Diese werden in Kapitel 3.2.1 zum
Vergleich der herkömmlichen FEM-Berechnung mit einer MKS-Berechnung
mit Schmierfilmkopplung herangezogen.

Schmiermechanismen der Kolbenbolzenlagerung

Die Schmierung des Kolbenbolzens bzw. der Kolbenbolzenlagerung ist ein
Nebeneffekt der Kolbenkühlung. In Verbrennungsmotoren wird zumeist eine
Ölumlaufschmierung verwendet, bei der das Schmieröl aus dem Ölsumpf des
Kurbelgehäuses durch eine Pumpe in Druckleitungen gefördert wird. Vor dort
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Abbildung 2.4: Spannungszustände des Kolbenbolzens und des kleinen
Pleuelauges bei motorischer Last [34]

aus werden Düsen bedient, die auf den Kolbenboden gerichtet sind, um diesen
zu kühlen. Dabei gelangt Spritzöl oder am Kolben herabfließendes Öl in die Kol-
benbolzenlagerung. In den meisten Kolben sind sog. Kühlkanäle eingebracht.
Durch gezieltes einspritzen des Öls von der Kolbenspritze in die Öffnung im
Kolben, wird ein größerer Kühleffekt erzielt. Das Spritzöl zur Schmierung
der Kolbenbolzenlagerung reduziert sich dementspreched. Diese wird dann
lediglich durch den Ölnebel oder Spritzöl der Kurbelwelle geschmiert.

Zusätzlich wirkt sich die undefinierte Kolbenbolzenbewegung auf den Schmier-
zustand der Lagerung aus. Es ist davon auszugehen, dass lediglich ein Ein-
und Ausschieben des Öls durch den Wechsel des Anlagepunktes des Kolben-
bolzens entsteht. Dies führt zu unterschiedlichen Schmierungszuständen bzw.
Reibungszuständen bei verschiedenen Betriebspunkten [34, 40, 68]. Während
des Anlagewechsels gelangt Öl, welches am Lagerrand anliegt, senkrecht nach
innen in die Lagerung [63]. Der Hauptschmiereffekt ist demnach der Druckun-
terschied durch Kavitation. Die Transportmechanismen des Öls innerhalb der
Lagerung sind von ihrer geometrischen Gestaltung abhängig [4].
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Abbildung 2.5: Schema eines tribologischen Systems [60]

2.1.2 Reibung, Schmierung und Verschleiß

Aufbau eines Tribosystems

Die Gesellschaft für Tribologie hat in ihrem Arbeitsblatt Nr. 7 [60] Begriffe der
Tribologie zusammengetragen um Verständnisprobleme auf dem komplexen Ge-
biet zu reduzieren. Laut des Arbeitsblattes ist Tribologie: „[...] die Wissenschaft
und Technik von aufeinander einwirkenden Oberflächen in Relativbewegung.
Sie umfasst das Gesamtgebiet von Reibung und Verschleiß, einschließlich
Schmierung, und schließt entsprechende Grenzflächenwechselwirkungen so-
wohl zwischen Festkörpern als auch zwischen Festkörpern und Flüssigkeiten
oder Gasen ein“ ([60] S.3). Zur Systembetrachtung bei Verschleißereignissen
wird die Struktur auf die unmittelbaren beteiligten Bauteile und Stoffe (Elemen-
te) reduziert. Sie werden von der restlichen Konstruktion gedanklich abgegrenzt.
Das resultierende tribologische System wird Tribosystem genannt. Der Aufbau
eines Tribosystems ist in Abbildung 2.5 dargestellt. Ein Tribosystem besteht
aus einem Grund- und einem Gegenkörper, zwischen denen ein Zwischen-
stoff vorhanden ist. Die Körper und der Zwischenstoff befinden sich in einem
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Umgebungsmedium. Das Belastungskollektiv vereint alle auftretenden Belas-
tungen. Die durch das Belastungskollektiv auftretenden Verschleiße werden in
Verschleißkenngrößen gegliedert [8, 15, 34, 60].

Reibung

Laut Definition handelt es sich bei Reibung um „[...] eine Wechselwirkung
zwischen sich berührenden Stoffbereichen von Körpern. Sie wirkt einer Rela-
tivbewegung entgegen. Bei äußerer Reibung sind die sich berührenden Stoffbe-
reiche verschiedenen Körpern, bei innerer Reibung ein und demselben Körper
zugehörig“ ([60], S.29). Reibung hängt vom Bewegungszustand (statisch, dy-
namisch), von der Art der Bewegung der Reibpartner (Haft-, Gleit- Wälz-,
Bohr- und Rollreibung) und vom Aggregatzustand der beteiligten Stoffbereiche
(Festkörper-, Flüssigkeits-, Gas-, und Mischreibung) ab [15].

Erste systematische Untersuchungen zur Reibung stammen von Leonardo da
Vinci (1452-1519). Er beobachtete, dass die Reibung unabhängig von der geo-
metrischen Kontaktfläche ist und etwa einem Viertel der Normalkraft entspricht.
Erst Guillaume Amontons (1663-1705) widmete sich anschließend dem Thema
der Reibung. Er folgerte, dass die Reibkraft etwa einem Drittel der Normalkraft
entspricht und unabhängig von der Fläche der Reibpartner ist. Ein paar Jahre
später entdeckte Leonard Euler (1707-1783) den Zusammenhang

µ = tanαE . Gl. 2.11

Dabei ist αE der kleinstmögliche Winkel einer Ebene, auf der ein Körper zu
rutschen beginnt. Er erkannte als Erster einen Unterschied zwischen Haft-
und Gleitreibung. Letztlich stellte Charles Augustin Coulomb (1736-1806) im
Rahmen eines Wettbewerbes der Akademie der Wissenschaften in Paris das
gleichnamige Reibungsgesetz für Trocken- bzw. Grenzschichtreibung

FR = µ ·FN Gl. 2.12

auf. Im deutschen Sprachgebrauch wird das „entdeckte“ Gesetz als Coulomb-
sches Reibungsgesetz und im englischen Sprachgebrauch als Amontonsches
Reibungsgesetz bezeichnet [2, 70]. Umbach [70] zitiert Zima [84] als historisch
ausführliche Darstellung der geschichtlichen Hintergründe.
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Reine Festkörperreibung, Grenzschichtreibung, Trockenreibung

Laut Bauer [8] gibt es sechs differenzierbare Reibungszustände, die vom Ag-
gregatzustand des beteiligten Zwischenstoffes abhängen. Die ersten drei sind,
die reine Festkörperreibung, die Grenzschichtreibung und die Grenzreibung
(Trockenreibung).

Die reine Festkörperreibung beschreibt einen Zustand ohne Zwischenstoff. Die
beiden Körper berühren sich direkt. Bei Grenzschichtreibung befindet sich kein
flüssiger oder gasförmiger Zwischenstoff zwischen den beiden Körpern, es
können zusätzlich Festschmierstoffe oder Grenzschichtkontakte von Beschich-
tungen (Oxide, andere Reaktionsschichten) vorhanden sein. Diese beiden Rei-
bungsarten treten vornehmlich in Reinräumen bzw. Hochvakuum-Umgebungen
auf und sind für die ingenieurstechnische Anwendung nicht relevant.

Die Trockenreibung auch Grenzreibung genannt ist ein Zustand bei hohen
Lasten und sehr geringen Relativgeschwindigkeiten der beiden Körper zuein-
ander. Der Schmierspalt ist „mit flüssigen oder pastösen Schmierfilmen der
Adsorptions- oder der Verunreinigungsschicht“ ([8], S.83) gefüllt, die aus dem
Umgebungsmedium stammen (Luftfeuchtigkeit) oder durch Berührung auf die
Reibflächen gelangt (Fette, Schweiß).

Aufgrund des geringen Schmierstoffangebots und des Belastungskollektivs
entsteht keine hydrodynamische Tragwirkung des Schmierfilms [8]. Bauer [8],
Lazarra [34] sowie Czichos und Habig [15] beschreiben den Vorgang eines
Reibvorgangs mit drei Bestandteilen, die Energieeinleitung durch die tribologi-
sche Belastung, die Energieumsetzung durch Adhäsion und Scheren, plastische
Deformation, Furchung, elastische Deformation und Dämpfung (Hysterese)
und die Energiedissipation durch thermische Prozesse, durch Energieabsoption
und Energieemission.

Die Bildung und Zerstörung von Adhäsionsbindungen (Verschweißungen) wird
als Adhäsion oder Scheren bezeichnet. Durch Eindringen der Rauigkeitspitzen
oder harten Partikel entstehen Furchungen, also eine geometrische Veränderung
der Oberfläche. Bei Festkörperreibung summieren sich die Energieumsetzungs-
anteile auf. Furchung, plastische Deformation und elastische Deformation
können als Deformation zusammengefasst werden. So teilt sich die Reibkraft
in einen Adhäsions- und einen Deformationsanteil auf.
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Hydrodynamische Reibung

Issac Newton (1643-1727) definierte die Viskosität (Zähigkeit) eines Schmier-
stoffes mit Hilfe seines Schubspannungsansatzes als

τF = η · ∂v
∂h

. Gl. 2.13

Bei Relativbewegung zweier durch ein Fluid getrennter Platten entsteht ein
Widerstand gegenüber der Bewegung, die sog. Schubspannung. Diese ist pro-
portional zum Verhältnis aus Geschwindigkeit und Spalthöhe. Die dynamische
Viskosität η ist dabei die Proportionalitätskonstante [2, 6].

Nikolei Pawlowitsch Petroff (1836-1920) erkannte, dass sich die Oberflächen
bei der flüssigen Reibung voneinander trennen und die Zähigkeit des Schmier-
stoffes wesentlichen Einfluss hat. Er stellte eine einfache Gleichung zur Bestim-
mung des Reibkoeffizienten bei Flüssigkeitsreibung auf. Er differenzierte die
innere Reibung des Schmierstoffs von der Reibung des Schmierstoffs an den
Reibpartnern [51, 70].

Der hydrodynamische Tragdruck wurde eher zufällig durch Beauchamp Tower
(1845-1904) entdeckt. Tower wollte eine Bohrung, aus der Öl austrat, im Schei-
tel eines im Ölbad laufenden Gleitlagers durch einen Stopfen verschließen.
Als dies nicht gelang, verwendete er ein Manometer und maß den Druck. Der
gemessene Druck überstieg die spezifische Lagerbelastung um mehr als das
Doppelte [44].

Auftretende Reibkoeffizienten bei Flüssigkeitsreibung sind klein und abhängig
von der Temperatur, dem mittleren Druck, der Relativbewegung der beiden
Lagerflächen und der Schmiermittelbeschaffenheit [30, 34]. Die Reibung findet
in Gänze im Schmierstoff statt und deshalb entstehen keine Verschleiße durch
direkte Berührung der Flächen. Lager mit hydrodynamischer/ flüssiger Reibung
haben eine deutlich höhere Lebensdauer als jene mit Mischreibungszuständen.

Elastohydrodynamische Reibung

Wenn sich in Folge von elastischer Deformation und der Zunahme von Ölvisko-
sität bei steigendem Druck eine tragfähige Mindestschmierfilmdicke einstellt,
wird dies als elastohydrodynamische Reibung bezeichnet. Die entstehende
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Schmierfildicke ist in der Regel gering. Im Gegensatz zur flüssigen Reibung
sind hohe Belastungen und geringe Relativbewegungen charakteristisch für
diese Reibungsform [15, 34].

Mischreibung

Als Mischreibung bezeichnet man alle Mischformen der Reibung, in erster
Linie die zwischen Festkörper- und Flüssigkeitsreibung. Sie entsteht, wenn
der Schmierspalt eine kritische Höhe unterschreitet und Festkörperkontakt
der Rauigkeiten bei gleichzeitigem Vorliegen der Flüssigkeitsreibung vorliegt
[6]. Ein Teil der Last wird durch den Kontakt der Asperitäten und nicht mehr
komplett durch den Schmierfilm aufgenommen.

Laut den Modellvorstellungen von Vogelpohl [71] ist durch das gemeinsa-
me Vorliegen von Festkörper- und Flüssigkeitsreibung eine getrennte Mo-
dellbeschreibung beider Reibungsarten erforderlich, um die Mischreibung
mathematisch zu beschreiben. Dies wird mit den verschiedenen Lastübertra-
gungsmechanismen begründet. Durch Einbinden dieses Modell in die EHD-
Simulationstechnik wird neben den Reibungsverlusten eine Reibenergiedichte
ermittelt. Diese kann als Maß für die Verschleißgefährdung verwendet werden
[15].

2.1.3 Stribeck-Kurve für Gleitlager

Ein hydrodynamisches Gleitlager durchläuft während des Anfahrprozesses alle
oben beschriebenen Reibungsarten. Richard Stribeck (1861-1950) konnte die
Reibungsarten versuchstechnisch darstellen und fasste die Änderung des Reib-
koeffizienten über der Relativgeschwindigkeit in der sog. Stribeck-Kurve für
Gleitlager zusammen. Abbildung 2.6 zeigt eine Stribeck-Kurve bei konstanter
Temperatur, Viskosität und Lagerbelastung.

Bei Stillstand herrscht Festkörperreibung. Mit steigender Drehzahl durchläuft
das Lager zunächst die Grenzreibung und dann die Mischreibung. Während der
Mischreibung entsteht durch entgegengesetzt steigende bzw. fallende Anteile an
Festkörper- und Flüssigkeitsreibung ein Minimum (Reibungsminimum). Nach
dem Minimum bzw. mit erneut steigender Drehzahl steigt die Reibungszahl
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Abbildung 2.6: Stribeck-Kurve [15]

wieder an und das Lager verlässt allmählich das Mischreibungsgebiet hin zum
Gebiet der Flüssigkeitsreibung. Der Übergang zwischen Misch- und Flüssig-
keitsreibung wird als Ausklinkpunkt bezeichnet. Die Kurve ist abhängig von
Druck und Temperatur [2, 15, 34, 70].

Die Kolbenbolzenlagerung wird allgemein als dynamisch belastetes Gleitlager
mit undefinierter Schmierstoffzufuhr bezeichnet. Durch die Abhängigkeit der
Relativbewegung des Bolzens von den Motor-Belastungen stellt sich kaum
eine konstante Geschwindigkeit ein. Ein Gleitlager durchläuft somit die Rei-
bungsarten Festigkeits-, Flüssigkeits- und Mischreibung, welche von Vogelpohl
mathematisch beschrieben werden [72]. Messungen des Reibzustandes und
Simulationen ergaben, dass die Kolbenbolzenlagerung im Bereich der Flüssig-
keitsreibung mit zeitweisem Übergang in den Mischreibungsbereich betrieben
wird [38]. Im Bereich des Ausklinkpunktes in Abbildung 2.6 herrscht EHD-
Reibung [15]. Sie liegt an der Grenze zur Mischreibung. Durch die unterschied-
liche Belastung des Kolbenbolzens befindet sich dieser abwechselnd in diesen
beiden Bereichen der Reibung, vornehmlich jedoch in der EHD-Reibung [27].
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2.1.4 Schmierung und Verschleiß

Als Schmieren wird das Aufbringen eines Schmiermittels in die Kontaktzone
zweier Reibpartner bezeichnet. Dabei kann die Oberfläche vollständig oder
partiell benetzt sein. Ziel der Schmierung ist es, durch das Schmiermittel Ver-
schleiß zu reduzieren. Analog den Reibungsarten wird die Schmierung in Voll-,
Teil, Grenz- und Trockenschmierung unterteilt. Bei Vollschmierung führt das
Schmiermittel zusätzlich die entstehende Wärme in die Umgebung ab [34, 70].
Per Definition ist Verschleiß „der fortschreitende Materialverlust aus der Ober-
fläche eines festen Körpers, hervorgerufen durch mechanische Ursachen, d.h.
Kontakt und Relativbewegung eines festen, flüssigen oder gasförmigen Ge-
genkörpers“ [60]. In der Regel ist Verschleiß in technischen Anwendungen
unerwünscht; Eine Ausnahme bildet der Einlaufprozess, bei dem der Verschleiß
durchaus gewollt ist, um eine bzgl. der Reibung günstigere Reibfläche zu ge-
nerieren. Es werden vier wesentliche Verschleißmechanismen unterschieden.
Diese sind:

• Adhäsion
• Abrasion
• Oberflächenzerrüttung (Ermüdung)
• Tribochemische Reaktionen

Rissbildung und Materialabtrennungen sind den Verschleißmechanismen Ober-
flächenzerrüttung und Abrasion zuzuordnen, wohingegen Adhäsion (Triboschmel-
zen) und Tribochemische Reaktionen auf einem Materialabtrag unter Ein-
wirkung atomarer und molekularer Wechselwirkungen von Reibpartner und
Schmierstoffen basieren. Abbildung 2.7 zeigt die wesentlichen Verschleißme-
chanismen [8, 34, 70]. Zu den häufigsten Ausfallursachen der Kolbennabe
gehören die Adhäsionsverschleiße z.B. das Fressen (engl. seizure), der Fress-
verschleiß (engl. scuffing) und der Abrasionsverschleiß Furchungsverschleiß
(engl. scouring abrasion).
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Abbildung 2.7: Wesentliche Verschleißmechanismen [15]
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2.2 Viskosität

Zur Berechnung der Verhältnisse am eingesetzten Kolbenbolzenprüfstand müs-
sen die Eigenschaften des Schmiermediums/-öls berücksichtigt werden. Als
Eingangsgröße dient die Viskosität. Es wird im Allgemeinen zwischen der ki-
nematischen Viskosität ν und der dynamischen Viskosität η unterschieden. Sie
eignet sich jedoch weniger, um die Viskosität zu beschreiben. Es wird deshalb
auf die dynamische Viskosität η = ν ·ρ mit der Einheit Pa·s zurückgegriffen.

2.2.1 Druckabhängigkeit der Viskosität

Bei einer Druckerhöhung reagieren Schmieröle mit einer Viskositätssteigerung.
Der Betrag hängt dabei von Struktur des Öls (chemischen Verbindungen) ab.
Dieses Verhalten wird als Viskositäts-Druck-Verhalten (V-D-Verhalten) be-
schrieben. Im Jahre 1893 veröffentlichte Barus [7] folgende Gleichung zur
Beschreibung des V-D-Verhaltens:

η = η0 · eαSG·p. Gl. 2.14

Dabei gibt αSG die Steigung der Geraden auf der logarithmischen Skala an, p
ist der Überdruck und η0 ist die dynamische Viskosität bei Atmosphärendruck.
α wird auch Viskositätsdruckkoeffizient genannt. Eine emprirische Gleichung
wurde 1960 durch Roelands [58] ermittelt, s. Gl. 2.15

η = η0 · e
αSG·kp

zDV I
(−1+(1+ p

kp
)zDV I ). Gl. 2.15

kp ist eine Druckkonstante, die bei etwa 0.198 GPa liegt. zDV I ist der Druck-
Viskositäts-Index und liegt für Motorenöle bei etwa 0.68. Die sich ergeben-
den Kurven nach Barus und Roelands sind in Abbildung 2.8 (bis 3000 bar)
dargestellt. Bei sehr großen Drücken muss zusätzlich die Dichteänderung be-
rücksichtigt werden. Ein möglicher Ansatz wäre die Gleichung von Dowson /
Higginson.

2.2.2 Temperaturabhängigkeit der Viskosität

Eine Temperaturänderung eines Schmieröls hat i.d.R. eine Viskositätsände-
rung zur Folge. Dieses Verhalten wird als Viskositäts-Temperatur-Verhalten
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Abbildung 2.8: Druck-Viskositäts-Verhalten des Schmieröls nach Barus
(Gleichung Gl. 2.14) und Roelands (Gleichung Gl. 2.15)

(V-T-Verhalten) bezeichnet. Die durch Messungen ermittelte Werte können
interpoliert werden und bilden so das V-T-Verhalten in einem genau definier-
ten Temperaturbereich ab. Da dieses Vorgehen für die meisten Anwendungen
zu aufwendig ist, werden Potenzansätze herangezogen wie jene von Poiseul-
lie (1840), Slotte (1892) und Falz (1931) bzw. Exponentialansätze wie von
Reynolds (1886) und Vogel (1912) zur Beschreibung. Die Verwendung des
Ansatzes von Vogel hat sich, aufgrund der guten Approximationsfähigkeit, in
der Praxis durchgesetzt [30, 70]:

η = a · e
(

b
ϑ+c

)
, Gl. 2.16

bzw.

ln(η) = ln(a)+
b

ϑ + c
. Gl. 2.17

Hierbei sind a, b und c schmierstoffspezifische Größen und ϑ die jeweilige
Temperatur [30]. Das V-T-Verhalten nach Vogel ist in Abbildung 2.9 dargestellt.
Nach DIN 51536 kann das von Ubbelohde [69] und Walther [74] empirisch
gefundenen V-T-Verhalten in sehr guter Näherung durch die Richtungskonstante
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Abbildung 2.9: Viskositäts-Temperatur-Verhalten nach Vogel (Gleichung Gl.
2.16)

mvt ausgedrückt werden. Diese wird mittels zwei Temperaturen T1 und T2 und
den dort gemessenen kinematischen Viskositäten ν1 und ν2 mittels

mvt =
W1 −W2

log(T2)− log(T1)
Gl. 2.18

ermittelt. Dabei sind mvt die Richtungskonstante der V-T-Geraden,

W = log(log(ν +0.8)), Gl. 2.19

ν die kinematische Viskosität in cSt und T die Temperatur in K. Die beiden
Temperaturen sollten im Abstand von 50 K liegen und die Viskosität nach DIN
51550 gemessen werden [30]. Um den Einfluss bei geringen Temperaturen
differenzieren zu können, wurde darüber hinaus die Viskosität-Temperatur-
Konstante VTC als weitere Größe eingeführt. Sie ist definiert als:

V TC =
ν40 −ν100

ν40
. Gl. 2.20

Des Weiteren muss bei der Umrechnung der kinematischen Viskosität in die
dynamische Viskosität die Temperaturabhängigkeit der Dichte berücksichtigt
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werden, da die Dichte meist bei 15 ◦C angegeben wird. Bei Nichtberücksich-
tigung entsteht ein Fehler von etwa 5 %, sofern die Öltemperaturen 100 ◦C
betragen. Der VTC für ein 0W30 Motorenöl beträgt 0.8 und für ein 15W40
Motorenöl resultiert ein Wert von 0.85 [30, 70].

2.3 Hydrodynamik

2.3.1 Navier-Stokes-Gleichungen

Die nach Leonard Euler (1707-1783) benannte Gleichung der Fluidmechanik,
die aus der Impulserhaltung unter Verwendung der Kontinuitätsgleichung her-
vorgeht, beschreibt reibungsfreie Strömungen und bildet die Grundlage für
die Navier-Stokes-Gleichungen. Zur Betrachtung viskoser Strömungen wird
ein zusätzlicher Spannungstensor in die Impulsbilanz aufgenommen. Daraus
ergeben sich die Reibungsterme, welche die viskose Kraft des Fluides wieder-
geben. Dieser Spannungstensor definiert eine Oberflächenkraft und kann mit
Hilfe des Satzes von Gauss in eine Volumenkraft umgeformt werden. Wird
die Euler-Gleichung um die Reibungsterme erweitert ergeben sich die Navier-
Stokes-Gleichungen für kompressible Fluide. Für inkompressible Fluide ohne
Volumenkräfte (z.B. Gravitationskraft) ergeben sich die Gleichungen zu:

∂u
∂ t

+(u
∂

∂x
+ v

∂

∂y
+w

∂

∂ z
)u =− 1

ρ

∂ p
∂x

+ν(
∂ 2

∂ 2x
+

∂ 2

∂ 2y
+

∂ 2

∂ 2z
)u Gl. 2.21a

∂v
∂ t

+(u
∂

∂x
+ v

∂

∂y
+w

∂

∂ z
)v =− 1

ρ

∂ p
∂y

+ν(
∂ 2

∂ 2x
+

∂ 2

∂ 2y
+

∂ 2

∂ 2z
)v Gl. 2.21b

∂w
∂ t

+(u
∂

∂x
+ v

∂

∂y
+w

∂

∂ z
)w =− 1

ρ

∂ p
∂ z

+ν(
∂ 2

∂ 2x
+

∂ 2

∂ 2y
+

∂ 2

∂ 2z
)w Gl. 2.21c

Durch die Gleichungen Gl. 2.21a-c werden die Fließgeschwindigkeiten (u,v,w)
in die drei Raumrichtungen (x,y,z) bilanziert. Die Navier-Stokes-Gleichungen
(Impulsgleichung) bilden mit der Kontinuitätsgleichung und Energiegleichung
ein System nichtlinearer partieller Differentialgleichungen zweiter Ordnung
[31].
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2.3.2 Reynoldssche Differentialgleichung

Bei der Ableitung der Reynoldsschen Differentialgleichung aus den Navier-
Stokes-Gleichungen werden folgende Annahmen getroffen [6, 31, 78]:

1. Der atomare Aufbau der Materie kann vernachlässigt werden, weil in konzen-
trierten Kontakten die Abmessungen des Strömungs- bzw. Spannungsfeldes
gegenüber den molekularen Entfernungen groß sind. Es ist zulässig, die
phänomenologischen Feldtheorien (z.B. Kontakt- und Strömungsmechanik)
anzuwenden und somit die Materie als Kontinuum anzusehen.

2. Die Annahme einer laminaren Strömung ist gegeben, da die Reynoldszahl
(dimensionslose Ähnlichkeitszahl, Verhältnis Trägheits- und Zähigkeitskraft)
viel kleiner als 1 und somit weit entfernt vom kritischen Wert Rekrit =

2300 ist. Daraus geht auch hervor, dass die Trägheitskräfte vernachlässigbar
gegenüber den Reibungskräften sind.

3. Das Fluid ist eine newtonsche Flüssigkeit (Schubspannung proportional zum
Schergradienten).

4. Es wird kein Druckgradient in Höhenrichtung über den Schmierfilm be-
rücksichtigt (Abmessungen der Lagergeometrie sind viel größer als die
Schmierfilmdicke). Vernachlässigt wird zusätzlich die Geschwindigkeits-
komponente in Spalthöhenrichtung v.

5. Bereits getroffene Annahmen sind die Inkompressibilität des/ der Schmier-
mittels/ Flüssigkeit und die Vernachlässigung der Volumenkräfte. Zweiteres
kann angenommen werden, weil keine freien Oberflächen vorhanden sind.

6. Die Abmessung des Schmierspalts in Höhenrichtung ist klein gegenüber der
Längen- und Breitenrichtung (u und v). Deshalb verschwinden im Reibungs-
term die Geschwindigkeiten in u- und v-Richtung. Die Krümmungsradien
der Oberflächen sind viel größer als die Höhe des Schmierfilms, weshalb
die Krümmung vernachlässigt werden kann (Sinus des Neigungswinkels =
0 und der Cosinus = 1).

Damit ergeben sich die reduzierten Navier-Stokes-Gleichungen für inkompres-
sible Fluide zu:
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∂ p
∂x

=
∂u
∂ z

(
η

∂u
∂ z

)
Gl. 2.22a

∂ p
∂y

=
∂v
∂ z

(
η

∂v
∂ z

)
Gl. 2.22b

∂ p
∂ z

= 0 Gl. 2.22c

Da der Druck unabhängig von der Höhenrichtung ist, können die Gleichungen
Gl. 2.22a und Gl. 2.22b zweifach über die Schmierfilmhöhe (0 bis z) integriert
werden. Somit ergeben sich die Geschwindigkeiten u und v zu:

u =
∂ p
∂x

z2

2η
+C1z+C2 Gl. 2.23

und

v =
∂ p
∂y

z2

2η
+C3z+C4. Gl. 2.24

Die Integrationskonstanten folgen aus der Stokesschen Haftbedingung (z =
0,u = u1,v = v1 und z = h,u = u2,v = v2). Nach Einsetzen der Konstanten
ergeben sich folgende Geschwindigkeiten:

u =
∂ p
∂x

z(z−h)
2η

+

(
1− z

h

)
u1 +

z
h

u2 Gl. 2.25

und

v =
∂ p
∂y

z(z−h)
2η

+

(
1− z

h

)
v1 +

z
h

v2. Gl. 2.26

Die Geschwindigkeitsprofile aus den Gleichungen Gl. 2.25 und Gl. 2.26 sind
parabelförmig.

Die Massenflüsse des infinitesimalen Volumenelementes müssen der Kontinui-
tätsbedingung genügen. Demnach ist die Volumenänderung die Differenz der



30 2 Theoretische Grundlagen

z
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y

(ρqx +
∂ (ρqx)
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Abbildung 2.10: Bilanz der Massenströme am infinitesimalen Volumenele-
ment [78]

ein- und ausfließenden Massenströme. Abbildung 2.10 zeigt eine graphische
Bilanz der Massenströme [31, 78]. Wird die Kontinuitätsgleichung

∂ρ

∂ t
+∇(ρ v⃗) = 0 Gl. 2.27

über das Volumen dxdydz integriert, ergibt sich die Kontinuitätsgleichung für
das infinitesimale Volumenelement aus Abbildung 2.10. Dabei kann ange-
nommen werden, dass die Geschwindigkeit der oberen Wand der zeitlichen
Änderung der Schmierfilmhöhe ∂h

∂ t entspricht. Da es sich bei den Geschwindig-
keiten u und v integriert über die Schmierfilmhöhe um Volumenströme handelt,
können qx und qy direkt in die Gleichung eingetragen werden. Daraus folgt:

∂ (ρqx)

∂x
dxdy+

∂ (ρqy)

∂y
dxdy+

∂ (ρh)
∂ z

dxdy+
∂ρ

∂ t
dxdydz = 0. Gl. 2.28
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Die Volumenströme qx und qy können durch Integration von Gleichung Gl. 2.25
und Gl. 2.26 ausgewertet werden. Diese ergeben sich zu:

qx =
∫ h

0
udz =− h3

12η

∂ p
∂x

+
u2 +u1

2
h Gl. 2.29

und

qy =
∫ h

0
udz =− h3

12η

∂ p
∂y

+
v2 + v1

2
h. Gl. 2.30

Die Volumenströme Gl. 2.29 und Gl. 2.30 setzen sich aus einer Druckströ-
mung (Poiseuille-Anteil) und einer Scherströmung (Couette-Anteil) zusammen.
Werden diese Gleichungen in Gl. 2.28 eingesetzt und die mittleren Geschwin-
digkeiten um = u1+u2

2 = u und analog vm = v1+v2
2 = v ohne Indizes verwendet,

ergibt sich die Reynoldsche Differentialgleichung

∂ p
∂x

(
ρh3

12η

∂ p
∂x

)
+

∂ p
∂y

(
ρh3

12η

∂ p
∂y

)
=

∂ (ρuh)
∂x

+
∂ (ρvh)

∂y
+

∂ (ρh)
∂ t

. Gl. 2.31

Sie beschreibt den hydrodynamischen Druckaufbau im Schmierspalt, der sich
aus einem Couette-, Poiseuille- und Squeeze-Anteil unter Einhaltung der Kon-
tinuitätsgleichung (Gl. 2.27) zusammensetzt. Die Reynoldsgleichung nimmt
dabei eine Vollfüllung des Schmierspaltes und konstante Stoffkennwerte (η ,ρ)
über die Spalthöhenrichtung an. Abgekürzt lässt sich Gleichung (Gl. 2.31) in
Indexnotation schreiben:

∂ p
∂xi

(
ρh3

12η

∂ p
∂xi

)
= uΣ

i
∂ (ρh)

∂xi
+

∂ (ρh)
∂ t

i = 1,3 Gl. 2.32
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uΣ
i =

u1i +u2i

2
. Gl. 2.33
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Abbildung 2.11: Rauheitsstruktur im Schmierspalt

2.3.3 Flusstensoren-Methode

Die Abmessungen der betrachteten Schmierspalte in Höhenrichtung sind sehr
klein, sodass die Einflüsse der Rauheitsstrukturen wie in Abbildung 2.11 nicht
mehr vernachlässigt werden können. Die Abbildung zeigt die nominelle Spalt-
weite h∗, die tatsächliche Spaltweite h, die Rauheitsamplituden δ1 und δ2 sowie
die Geschwindigkeiten der Oberflächen u1 und u2. Die Rauheitsstruktur bedingt
bei sehr kleinen Spaltweiten eine Berührung der Oberflächen durch Kontakt
der Rauheitsspitzen und Flußänderungen des Schmiermittels im Schmierspalt.
Die Reynoldsgleichung (Gl. 2.31) aus dem vorangegangenen Kapitel schließt
die Annahme ideal glatter Oberflächen ein. Um raue Oberflächen modellie-
ren zu können, kann entweder die Diskretisierung an die rauen Oberflächen
angepasst oder die Reynoldsgleichung um Scher- und Druckflusstensoren er-
weitert werden. Ersteres würde aufgrund der steigenden Anzahl an Stützstellen
einen deutlich ansteigenden Rechenaufwand zur Folge haben, denn um die
Rauigkeit im Rechengebiet zu berücksichtigen müsste die komplette Lager-
fläche und ihre Rauigkeit diskretisiert werden. Der Einsatz der Flusstensoren
auf Basis eines repräsentativen Ausschnitts der Lagerfläche charakterisiert den
Einfluss der Struktur auf die Mikrohydrodynamik in Form von Scher- und
Druckflussfaktoren.

Das Konzept der Flusstensoren wird durch Patir und Cheng [46, 47, 48, 49]
als Average Flow Model beschrieben. Dabei definiert ein Flusstensor das Ver-
hältnis der Flussbilanz der rauen zur ideal glatten Oberfläche (Φ = qrau/qglatt).
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Das Modell wurde in verschiedenen Arbeiten erweitert und verbessert wie
beispielsweise durch [33, 50, 56]. Ein Beispiel ist hier die Einbeziehung der
kontaktbedingten Deformation unter Mischreibungsverhältnissen. Werden diese
berücksichtigt, ergibt sich der modifizierte Druckflussfaktor zu

Φ
P =

1
ρ̄h3

d
12η̄

∂ p̄
∂x

(
1
Ω

∫
(Ω)

h3
∂w

12η̄

∂ p
∂x

dΩ

)
. Gl. 2.34

Dieser ist mit dem rauheitsbedingten Spaltweitenverlauf h aus Abbildung 2.11
definiert, welcher mit den kontaktbedingten Spaltweitenänderungen w1 und
w2 zu hδw erweitert wird. ρ̄ , p̄ und η̄ sind die transversalen Mittelwerte der
Massendichte, des Druckes und der dynamischen Viskosität. hd ist die defor-
mationsbedingte Spaltweite, die sich aus der nominellen Spaltweite und einer
mittleren Verschiebung der Spaltweite durch die kontaktbedingten Spaltwei-
tenänderungen aufgrund der elastoplastischen Deformation ergibt. Für eine
detaillierte Beschreibung sei auf die Literatur verwiesen [33]. In der folgenden
Arbeit werden ausschließlich gemessene Oberflächen verwendet. Damit ergibt
sich der Scherflussfaktor zu

Φ
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u
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1
Ω

∫
(Ω)

h3
∂w

12η̄

∂ p
∂x

dΩ

)
, Gl. 2.35

der für reale Strukturen in der Einheit µm angegeben wird. Die Einbindung
der Kontaktdeformation auf Mikroebene hat eine Aufweitung des Spaltes bei
kleinen Spaltweiten zur Folge. Dadurch entsteht eine reduzierte Drosselwirkung
des Druckflusses und eine erhöhte Förderwirkung des Scherflusses.

In [33] wird die erweiterte Reynoldsche Differentialgleichung für gemessene
Oberflächen analog zum Average Flow Model hergeleitet. Diese ist durch
Verwendung der deformationsbedingten Spaltweite hd unabhängig von σ und
ergibt sich zu:
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2.4 Festkörper-Kontaktmechanik

2.4.1 Glatter Kontakt nach Hertz

Während seiner Arbeit im Laboratorium von Helmholtz schuf Heinrich Hertz
die Grundlagen der Kontaktmechanik von gekrümmten, elastischen Festkörpern
im Jahre 1881, welche 1882 veröffentlicht wurden [25, 26]. Damit beschrieb er
eine Beobachtung, die eine rege Diskussion in der physikalischen Gesellschaft
Berlin auslöste. Zwar konnte eine Verschiebung von optischen Interferenzstrei-
fen beim Zusammenpressen zweier Glaslinsen beobachtet werden, jedoch fehlte
die theoretische Beschreibung des Phänomens. Wird ein Kugelkontakt mit den
konstanten Krümmungsradien R1 und R2, mit einer Normalkraft FN belastet,
ergibt sich im Zentrum des Kontaktes ein maximaler Kontaktdruck pc,max zu:

pc,max =
1
π

3

√
6E ′2FN

R′2 Gl. 2.37

mit

1
E ′ =

1−ν2
1

E1
+

1−ν2
2

E2
Gl. 2.38

und dem Ersatzradius

1
R′ =

1
R1

+
1

R2
. Gl. 2.39

Durch die elastische Deformation bzw. Abplattung der Kugelkonturen resultiert
eine kreisförmige Kontaktfläche

Ac = πa2 Gl. 2.40

mit dem Radius

aR =
3

√
3FNR′

4E ′ . Gl. 2.41

Für die deformationsbedingte Gesamtdeformation gilt:

w =

(
9F2

N
16E ′2R′

) 1
3
. Gl. 2.42
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Der Kontaktdruckverlauf kann als Funktion des Abstands rM zum Kontaktmit-
telpunkt ausgedrückt werden.

p = pc,max

√
1+

r2
M

a2
R

Gl. 2.43

Es ergibt sich eine parabolische Druckverteilung. In der Hertzschen Kontakt-
zone stehen der maximale und der mittlere Kontaktdruck im Verhältnis 2/3
( 2

3 pc,max = pc,mittel).

2.4.2 Rauer Oberflächenkontakt nach Greenwood-Tripp

Zur Berücksichtigung des Festkörpertraganteils in elastohydrodynamischen
Berechnungen kann das Kontaktdruckmodell von Greenwood und Tripp [21]
verwendet werden. Basierend auf der Arbeit von Greenwood und William-
son [22] lösten sie das Kontaktproblem zweier sich berührender Paraboloiden
mittlerer Krümmung analytisch, unter der Voraussetzung gaußverteilter Rauig-
keitsamplituden [33]. Greenwood und Tripp können aus ihren mathematischen
Analysen folgende Ergebnisse gewinnen [15]:

• die Gesamtzahl der Mikrokontakte ist etwa der Normalkraft FN proportional,

• die wahre Kontaktfläche nimmt mit der Anzahl der Mikrokontakte zu, d. h.,
die wahre Kontaktfläche ist näherungsweise der Normalkraft proportional:
Areal ∝ FN ,

• die mittlere Größe eines Mikrokontaktes ist nahezu von der Normalkraft
unabhängig.

Diese führen zu einer Beschreibung des gemittelten Kontaktdruckes pc der
Oberfläche in Abhängigkeit der nominellen Spaltweite h∗, der Standardab-
weichung σ und einem Kontaktdruckfaktor K und Materialkennwerten der
Kontaktpartner (E und ν). Das Verhältnis ist durch

pc = K
2E1E2

E1(1−ν2
1 )+E2(1−ν2

2 )
4.4086 ·10−5

(
4− h∗

σ

)6.804

Gl. 2.44
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mit

3 ·10−4 ≤ K ≤ 3 ·10−3 Gl. 2.45

definiert. Es handelt sich hierbei um eine Näherungsbeziehung von Patir [46]
für den Kontakt zweier rauer Oberflächen nach den Modellvorstellungen von
Greenwood und Tripp. Das Modell zeichnet sich durch besonders wenige
Eingangsgrößen aus und erfordert keine Diskretisierung der Rauigkeitsstruktur.
Der Kontaktdruck verläuft für h∗/σ → 0 gegen einen endlichen Grenzwert.
Demnach können negative Spaltweiten während der Berechnung entstehen
[66].

2.5 Mehrkörpersimulation

2.5.1 Freiheitsgradbegrenzung

Ausgangspunkt der Betrachtung ist die Newtonsche Bewegungsgleichung. Sie
wird in der Strukturdynamik flexibler Körper zur Ermittlung des Bewegungs-
verhaltens verwendet. Über die Strukturmatrizen, die über eine linear elas-
tomechanische Finite-Elemente-Formulierung ermittelt werden, werden die
strukturellen Eigenschaften der flexiblen Körper festgelegt.

Mü+Du̇+Ku = fff (t) Gl. 2.46

Es handelt sich dabei um ein System aus Differentialgleichungen zweiter Ord-
nung, mit den Bewegungsgrößen u, u̇, ü und der äußeren Belastung f(t). Dabei
sind M (Massenmatrix), D (Dämpfungsmatrix) und K (Steifigkeitsmatrix) Sy-
stemmatrizen, welche mit elastomechanischen FEM-Programmen bestimmt
werden können. Die Dämpfungsmatrix berücksichtigt die innere Strukturdämp-
fung und kann mittels verschiedener Dämpfungsmodelle aus den übrigen Struk-
turdaten gewonnen werden. Dabei ist das Rayleighsche Dämpfungsmodell weit
verbreitet. Es verwendet eine Linearkombination aus der Massen- und Steifig-
keitsmatrix um die Dämpfungsmatrix aufzubauen. Jede Strukturmatrize besitzt
die Dimension n×n, dabei ist n die Anzahl der Freiheitsgrade der unreduzierten
Struktur. Diese können eine Anzahl von 100000 bis 1 Millionen Freiheitsgrade
(FHG) aufweisen. Dabei wird schnell ersichtlich welche Probleme entstehen,
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wenn Gleichungslöser mehrere tausend Iterationen für die Lösung einer Glei-
chung des Gleichungssystems benötigen. Die Rechenzeit steigt demnach mit der
Anzahl an gewählten FHG rapide an. Deshalb ist das Ziel, die Anzahl der FHG
ohne wesentlichen Informationsverlust zu reduzieren. Möglich wird dies durch
die Reduktion/Kondensation der Freiheitsgrade. Zunächst wird der Formalis-
mus der Reduktion erläutert und danach drei wesentliche Vorgehensweisen
beschrieben [66].

Formalismus der Reduktion

Um die Freiheitsgrade des Systems zu reduzieren wird eine lineare zeitinvari-
ante Transformation der Freiheitsgrade durchgeführt. Mittels Transformations-
matrix T wird ein Zusammenhang zwischen dem ursprünglichen FHG-Vektor
u und dem neuen FHG-Vektor v hergestellt. u hat die Dimension n und v die
Dimension m, wobei durch m << n und der Gleichung

u = Tv Gl. 2.47

neue Freiheitsgrade aus einer Kombination der ursprünglichen Freiheitsgrade
erreicht werden. Die Transformationsmatrix T ist rechteckig und zeitinvariant.
Aus der Zeitinvarianz ergibt sich:

u̇ = Tv̇, ü = Tv̈. Gl. 2.48

Werden die Gleichungen Gl. 2.47 und Gl. 2.48 in Gleichung Gl. 2.46 eingesetzt
und mit TT von links multipliziert, ergibt sich

TTMT︸    ︷︷    ︸
Mred

v̈+TTDT︸   ︷︷   ︸
Dred

v̇+TTKT︸   ︷︷   ︸
Kred

v = TT︸︷︷︸
fred

Gl. 2.49

im neuen, geschrumpften Bewegungsgleichungssystem. Die reduzierten Ma-
trizen Mred, Dred und Kred besitzen somit m Freiheitsgrade. Mit dem Prinzip
der virtuellen Verrückungen erklärt sich das formale „von-links Multiplizieren“,
somit wird die Bewegungsgleichung als Arbeitsausdruck formuliert:

δuT
[

Mü+Du̇+Ku
]
= δuTf. Gl. 2.50
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Mit Gleichung Gl. 2.47 und

δu = Tδv bzw. δuT = δvTT Gl. 2.51

erhält man den neuen Arbeitsausdruck

δvT
[

TTMTv̈+TTDTv̇+TTKTv
]
= δvTTTf. Gl. 2.52

Diese ist nach Herauskürzen von δvT identisch zu Gleichung Gl. 2.49. Eine
erfolgreiche Reduktion kann nur gelingen, wenn die verwendeten Informationen
aus dem unreduzierten Gleichungssystem selbst stammen. Wird T erfolgreich
besetzt, werden die Freiheitsgrade drastisch reduziert, ohne die interessierenden
niederfrequenten Informationen zu vernachlässigen [20, 66].

Statisch-modale Reduktion

Die verschiedenen Reduktions-/ Kondensationsverfahren unterscheiden sich le-
diglich durch die Bestückung/ Zusammensetzung der Transformationsmatrix. In
dieser Arbeit wird eine gemischt statisch-modale Reduktion verwendet. Diese
vereint die Vorteile zweier Reduktionsverfahren; der statischen und der modalen
Reduktion. Im Falle der statischen Reduktion (auch Guyan-Reduktion genannt,
s. [23]) werden statische Ansatzvektoren zur Bestückung der Transformations-
matrix verwendet. Dieses Verfahren fundiert auf der Tatsache, dass statische und
dynamische Verschiebungsfiguren sich nur geringfügig unterscheiden [66, 79].
Die unreduzierte Struktur wird in Haupt- und Nebenfreiheitsgrade unterteilt. Je-
der Haupt-FHG wird mit einer Einheitslast belastet, bei gleichzeitiger Fixierung
der anderen Haupt-FHG. Durch eine ermittelte Beziehung zwischen Haupt- und
Nebenfreiheitsgraden können Deformations- bzw. statische Ansatzvektoren für
die Struktur ermittelt und zur Bestückung der Transformationsmatrix herange-
zogen werden [20, 66, 79]. Für eine statische Auswertung ist die Reduktion
exakt, für eine dynamische Auswertung stellt sie lediglich eine Näherung dar.
Aus obigen Gründen ist die Näherung sehr gut, vorausgesetzt die Kräfte im
reduzierten System greifen an Haupt-FHG an. Selbst bei angreifenden Kräften
an Neben-FHG sind die Verschiebungen an den Haupt-FHG im statischen Sinne
exakt [66].

Die reine modale Reduktion entspricht im Allgemeinen einer Transformation
des Systems in den Frequenzbereich. Die Transformationsmatrix setzt sich
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dabei aus den niederfrequenten / ersten Eigenformen des unreduzierten Systems
zusammen, unter Verwendung eines konservativen Hilfssystems. Demnach
werden nur die Steifigkeits- und Massenmatrix zur Ermittlung der Eigenformen
verwendet. Normalerweise sind die ersten bzw. niederfrequenten Eigenformen
(Grundschwingungen) des Systems für den Anwender am interessantesten, weil
Sie die wesentlichen Verformungsmöglichkeiten des Systems bereits beinhalten
[20, 66]. Diese sind gleichbedeutend mit den Frequenz-Grenzen innerhalb
derer die Lösung keine großen Fehler aufweist. Aufgrund der Berechnung der
Eigenformen ist garantiert, dass die Transformationsmatrix linear unabhängig
ist, dies gilt gleichermaßen für die statische Reduktion.

Die gemischt statisch-modale Reduktion nach Craig-Bampton [14] verwendet
sowohl statische als auch modale Ansatzvektoren zur Bestückung der Transfor-
mationsmatrix. Es werden analog zur statischen Reduktion Haupt-FHG definiert
und für jeden dieser Knoten wird ein statischer Ansatzvektor berechnet. Er-
gänzend werden dazu niederfrequente modale Ansatzvektoren verwendet. Der
Unterschied zur rein modalen Reduktion besteht darin, dass die Haupt-FHG
bei der Bestimmung der Eigenformen fixiert werden. Somit sind die statischen
und modalen Ansatzvektoren linear unabhängig. Die Verwendung der gemischt
statisch-modalen Reduktion hat den Vorteil, dass neben den rein modalen Frei-
heitsgraden die statischen Haupt-FHG im reduzierten System erhalten bleiben
[20, 66]. In [66] wird eine Erhöhung der modalen Freiheitsgrad-Anzahl emp-
fohlen, um quasistatische Deformationen besser abbilden zu können, da nicht
nur die dynamische, sondern auch die statische Abbildungsgenauigkeit damit
erhöht wird. Um zu prüfen ob genug Moden berücksichtigt werden, kann die
Anzahl der modalen FHG stark erhöht und die Änderung der Systemantwort be-
trachtet werden [66]. Ändert sich diese nicht oder nur geringfügig, sind bereits
genug modale FHG vorhanden.





3 Modellbildung

3.1 Aufbau Berechnungsmodell

Die Kolbenbolzenlagerung hat viele unterschiedliche Eigenschaften, welche in
einem Berechnungsmodell berücksichtigt werden müssen, um die bestmögliche
Näherungslösung zu finden. Deshalb beginnt das Kapitel mit der Ermittlung
der Reibkoeffizienten der Lagerungen von Diesel- und Otto-Teilen. Den Reib-
koeffizienten folgt die Erläuterung der Makrogeometrie bzw. Spielsituation
zwischen den Bauteilen. Diese besteht aus der Überlagerung eines gefertigten
Profils und der thermischen Deformation aufgrund der lokal unterschiedlichen
Temperaturen des Kolbens, -bolzens und der Pleuelstange. Danach wird auf
die Oberflächencharakterisierung eingegangen, bevor auf die Berücksichtigung
der Mikrogeometrien der Lagerungen Bezug genommen wird. Abschließend
werden die Geometrien und resultierende Lasten eines Prüfstandberechnungs-
modells skizziert.

3.1.1 Gleitreibungskoeffizienten

Als Eingangsdaten für die Simulation werden die Gleitreibungskoeffizienten
im geschmierten Zustand benötigt. Die Werte werden mit der groben Näherung
durch die Formel Mr = 2µrFNrKB berechnet, welche äquivalent zum Newton-
schen Reibungsgesetz aus Kapitel 2.1.2 ist. Der Vorfaktor 2 ist ein Gewich-
tungsfaktor zwischen den Lagerstellen.

Zunächst wird davon ausgegangen, dass die Lagerstellen im Kolben (KoBo)
und im kleinen Auge (PlBo) zu gleichen Teilen an der Reibung beteiligt sind.
Das verwendete Öl zur Reibungsmessung an den Dieselteilen ist ein 5W30
HTHS 3.5 Öl. Dies entspricht einer Tiefsttemperatur von -35 °C und einer
Viskosität bei 100 °C von 9.3 mm2/s. Bei den Ottoteilen wird ein 0W20 HTHS
2.6 Öl eingesetzt. Es weist eine Tiefsttemperatur von -40 °C und eine Viskosität
bei 100 °C von 5.6 mm2/s auf [70].



42 3 Modellbildung

Beide Messungen erstrecken sich über einen längeren Zeitraum, in der die
Pleuelstange mit geringer Last statisch belastet wird, damit möglichst keine
elastische Deformation der Bauteile stattfindet. Dabei wird eine geringe Drehge-
schwindigkeit verwendet. Die zugehörigen Versuche der Otto-Teile werden vor
und nach dem Prüflauf durchgeführt, um einen Einfluss durch das Einglätten
der Oberflächen auszuschließen.

Wird davon ausgegangen, dass mit steigender Normalkraft eine Zunahme der
Mikrokontakte der Rauigkeitsspitzen vorliegt und diese in etwa linear verläuft,
ergibt sich der Reibkoeffizient im Sinne des Amontonschen bzw. Coulombschen
Reibungsgesetzes für Festkörperreibung als Verhältnis der Normalkraft zur
Reibungskraft zu µ = FN/FR, s. Kapitel 2.1.2.

Für die Otto-Teile ergibt sich ein Gleitreibungskoeffizient von etwa 0.15. Der
Gleitreibungskoeffizient der Diesel-Teile ist geringer und beträgt ca. 0.06. Die
Ermittlung erfolgt unter Annahme reiner Gleitreibung. Die gemessenen Gleitrei-
bungskoeffizienten der Otto-Teile sind in Abb. 3.1 dargestellt. Ein signifikanter
Unterschied der Versuche im Neu- und Ausbauzustand kann im Rahmen der
Messungen der Otto-Teile nicht festgestellt werden. Der Unterschied ist sehr
gering und deshalb vernachlässigbar. Der Gleitreibungskoeffizient der Diesel-
Teile wird analog ermittelt.

Die Gleitreibungskoeffizienten sind für beide Lagerstellen am Kolbenbolzen
mit gleicher Gewichtung ermittelt. Es ist anzunehmen, dass die Pleuelbuchse
und der Kolbenbolzen einen deutlich geringeren Gleitreibungskoeffizienten
aufweisen. Demnach müsste eine Aufteilung des Reibkoeffizienten in µr =

µk +µpl für die jeweilige Kontaktstelle erfolgen.

3.1.2 Makrogeometrie

Veränderte Spielsituationen durch eingebrachte Profile oder durch thermische
Verzüge der Bauteile wirken sich maßgeblich auf das Reibverhalten der Kolben-
bolzenlagerung aus. Bei guter Auslegung kann die Feingeometrie der Lagerung
eine verbesserte Ölversorgung erzielen, Festkörperkontakt verringern und hy-
drodynamische Tragdrücke begünstigen [36]. Im Folgenden werden verschie-
dene Profile, die thermische Deformation des Kolbens auf dem verwendeten
Prüfstand und deren Berücksichtigung im Berechnungsmodell vorgestellt.
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Abbildung 3.1: Gemessene Reibkoeffizienten der Ottoteile im Neu- und
Ausbauzustand

Profilierung

Die Belastung der Kolbenbolzenlagerung ist in Kapitel 2.1.1 beschrieben. Diese
hohen Belastungen führen bei einer zylindrisch ausgeführten Kolbennabe zu
sog. Kantenträgern und somit zu lokal hoher Traglast innerhalb der Lagerung.
Neben einem Grundspiel, das über die gesamte Kolbennabe konstant ist, wird
der Kolbennabe ein Profil gegeben, um die Verteilung der Last zu begünsti-
gen. Ba et al. [4] beschreiben bereits mehrere Profile und deren Auswirkung
auf den Ölfluss innerhalb der Kolbenbolzenlagerung. Auf die vorteilhaftes-
te Variante hinsichtlich des Ölflusses und der Kontaktsituation wird in [36]
Bezug genommen. Bianco et al. [10] setzen sich mit den Auswirkungen sog.
Glockenmaul-Profile und deren Einfluss auf das tribologische Verhalten der
Kolbenbolzenlagerung auseinander. Meiser et al. [42] ermitteln die Reibmittel-
druckdifferenz und das CO2-Einsparpotential eines Otto-Motors mit verschie-
denen Profil-Varianten der Kolbennabe. Die verwendeten Nabenformen sind
in Abbildung 3.2 dargestellt. Diese sind ein Hoch- und Queroval, erhöhtes
Bolzenspiel, eine umlaufende Schmiernut, sog. Slots und speziell bearbeite-
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Abbildung 3.2: Beispiele veränderter Kolbennabenformen [42]

te Kontaktflächen, s. Abbildung 3.2. Die größten CO2-Einsparpotantiale im
NEFZ werden mit erhöhtem Bolzenspiel (1.87 g/km), den Slots (1.16 g/km)
und einer bearbeitete Nabenoberfläche (1.03 g/km) erreicht. In [36] wird eine
nach innen geweitete Nabenform (Trompetenform) mit gewissem zylindrischen
Anteil x0 oder x verwendet. Eine Schnittdarstellung der Kolbenlagerung ist in
Abbildung 3.3 dargestellt. Die Spielsituation wird knotenweise auf das Berech-
nungsnetz aufgebracht. Die in der vorliegenden Arbeit verwendeten Varianten
der Kolbennabe sind in Tabelle 3.1 beschrieben. Den Kolben wird im Vorfeld ei-
ne Nummer zugeordnet. Der Nummerierung nach fehlende Kolben konnten den
Test nicht beenden oder wurden für Voruntersuchungen verwendet. Die Kolben
der Otto-Teile sind mit einem Plateau-Profil, Slots, einem erhöhten Nabenspiel
und als Standard-Nabenprofile ausgeführt. Die beschriebene Trompetenform
findet sich in jedem Kolben wieder. Die eingebrachten Varianten werden zur be-
stehenden Form hinzugefügt. Plateau-Profile haben einen Traganteil von 66 %.
Die restlichen 33 % sind Umlaufrinnen mit einer Tiefe von etwa 3 µm, welche
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Abbildung 3.3: Makrogeometrie der Kolbennabe [36]

ein Ölhaltevolumen darstellen. Slots sind Schmierrillen auf der Makroskala;
sie verlaufen in Lagerquerrichtung und sind bei jeweils +20° und −20° vom
Nabenzenit eingefräst.

Tabelle 3.1: Verwendete Kolbennabenausführungen, interne Bezeichnung
und Beschreibung

Kolben Beschreibung

K008 Plateau-Profil
K009 Plateau-Profil
K011 Slots
K012 Nabenspiel 25 µm
K013 Nabenspiel 25 µm
K016 Standard-Profil
K017 Standard-Profil
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Thermische Deformation

Neben dem Nabenprofil ist die thermische Deformation maßgeblich für die
Spielsituation verantwortlich. Durch den Temperaturgradienten des Kolbens,
weitet sich die Nabe lokal unterschiedlich weit. Dies führt in der Regel zu
einer stärkeren Aufweitung zur inneren Seite der Nabe hin und somit zu einer
Verschiebung des Hauptauftreffpunktes der resultierenden Kraft. Deshalb wird
die thermische Deformation additiv auf das Kolbennabenprofil gelegt und eben-
falls knotenweise berücksichtigt. Dabei konnte bereits gezeigt werden, dass
die Temperatur im Brennraum durch eine konstante Temperaturverteilung des
Kolbens beschrieben werden kann [19]. Weitere Arbeiten befassen sich mit dem
variierenden Temperaturfeld während eines einzelnen Arbeitstaktes [55]. Dieses
Vorgehen macht eine vorgeschaltete Temperatur- und Verzugsberechnung erfor-
derlich. Die Temperaturen werden durch Lösen der Wärmeleitungsgleichung
mit konstanten Stoffwerten ermittelt, diese lautet:

∂ϑ

∂ t
= aT ∇

2
ϑ +

Ẇ
cT ρ

. Gl. 3.1

Angenommen wurde eine konstante Dichte ρ , Wärmeleitfähigkeit λ und spe-
zifische Wärmekapazität cT. Die Konstante aT ist die Temperaturleitfähigkeit
aT = λ/cT ρ . Ẇ ist die auf das Volumen bezogene Wärmeleistung. Für sta-
tionäre Temperaturfelder ohne Wärmequellen ( ∂ϑ

∂ t und Ẇ = 0) ergibt sich die
Wärmeleitungsgleichung mit konstanten Stoffwerten zur Potentialgleichung
oder Laplaceschen Differentialgleichung

∇
2
ϑ = 0, Gl. 3.2

welche keine Stoffkennwerte mehr berücksichtigt [5]. Für nicht zu große Tem-
peraturintervalle kann die Längenausdehnung ∆L im Verhältnis zur Ausgangs-
länge L als linear angenommen und folgendermaßen ausgewertet werden [59]:

∆L
L

= αT ∆T . Gl. 3.3

Die Länge L kann durch den Durchmesser D ersetzt werden, da dieser das Län-
genmaß vertikal zur Lagerachse darstellt. Für den vorliegenden Anwendungsfall
werden die thermischen Verzüge auf Basis der ermittelten Temperaturen der
Kontaktflächen folglich nach der Formel

∆D
D

= αT ∆T Gl. 3.4
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angenähert. Dabei ist αT der Ausdehnungskoeffizient, D der Durchmesser, ∆D
die Änderung des Durchmessers aufgrund der thermischen Deformation und ∆T
die Temperaturänderung des Bauteils. Die Temperaturberechnung geht davon
aus, dass an der Kolbenkrone 70 °C und an den beölten Lagerrändern 25 °C
vorliegen. Mit diesen Randbedingungen wird die Potentialgleichung Gl. 3.2
gelöst. Die Temperatur wird mittels Heat Transfer Berechnung mit der Soft-
ware ©Abaqus ermittelt und graphisch dargestellt. Anschließend werden die
Ergebnisse mit einer Messung eines µEpsilon Pyrometer (SF22-C3) verglichen.
Der Abgleich ist in Abbildung 3.4 visualisiert.

Die Temperaturen an Kolbenhemd, den Außenseiten des Kolbens, stimmen bis
auf wenige °C exakt überein. Die Pleuelstange wurde nicht simuliert; es werden
an der Außenseite des kleinen Auges 51 °C gemessen. Die größte Differenz
tritt am Kolbenboden auf. Dort werden 66 °C berechnet, aber lediglich 49 °C
gemessen. Diese Differenz ist auf die schlechte Erreichbarkeit der Messstelle
zurückzuführen, weil über eine größere Entfernung gemessen werden muss.
Die Temperatur an der Kolbenkrone wird mittels Temperatursensor des hydro-
statischen Lagers gemessen. Die Öltemperatur innerhalb der Lagerung wird mit
einem Temperatursensor überwacht.

3.1.3 Oberflächencharakterisierung

Wie in Kapitel 2.3.3 angedeutet, werden in dieser Arbeit gemessene Oberflä-
chen der realen Bauteile verwendet. Die Höhenprofile werden mittels FEM-
Berechnung durch berechnete Scher-, Druckflussfaktoren und einem entstehen-
den Kontaktdruck charakterisiert, s. [33]. Dazu wird das Softwaretool FlowSim
der IST GmbH aus Aachen verwendet. Die zugehörigen theoretischen Grundla-
gen sind in Kapitel 2.3.3 und 2.4 erläutert. Die verwendeten Randbedingungen
sind aus [66] und [33] übernommen. Gemessen werden die Oberflächen mit-
tels konfokaler Mikroskopie. Eine schematische Darstellung des Prinzips der
konfokalen Mikroskopie ist in Abbildung 3.5 gegeben.

Eine Lichtquelle (z.B. ein Laser) erzeugt einen möglichst beugungsbegrenzten
Lichtfleck, indem der Laserstrahl so aufgeweitet wird, dass er das Objektiv
(objective) möglichst gleichmäßig ausleuchtet. Die reflektierten Strahlen der
Oberfläche werden in dieser Abbildung durch einen Strahlenteiler (beam split-
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Abbildung 3.4: Temperaturberechnung (Heat Transfer) ©ABAQUS und
Messungen mit µEpsilon Pyrometer (SF22-C3)

ter) zum Detektor (detector) gespiegelt. Ein wesentlicher Vorteil der konfo-
kalen Mikroskopie gegenüber gewöhnlichen Lichtmikroskopen ist die hohe
Abbildungsgenauigkeit. Diese wird durch das Einsetzten sog. Pinholes (Loch-
scheiben) erreicht, die ausschließlich reflektiertes Licht aus dem Fokusbereich
(in-focus plane) zurück zum Detektor passieren lassen. Licht aus unscharfen
Regionen würde den Kontrast reduzieren und dem Bild eine gewisse Unschärfe
verleihen [52].

Um Rauigkeiten erfassen zu können, wird die Aufnahmehöhe variiert und bei
jeder Stufe ein Bild aufgenommen. Daraus entsteht ein Bildstapel, der zu einem
3D-Bild zusammengesetzt wird. Es gibt verschiedene Arten von konfokalen
Mikroskopen wie z.B. das konfokale Laser-Scanning-Mikroskop und konfokale
Mikroskope mit multi-pinhole Technologie. Einer der ältesten Vertreter des
zweiten Typs ist das konfokale Mikroskop mit drehbarer Scheibe. Das gesamte
Feld kann mit hoher Rate abgedeckt und mit einer Kamera (CCD oder EMC-
CD) anstelle eines hochempfindlichen Photomultipliers (PMT) aufgenommen
werden. Zu nennende Vorteile sind die Bildgebungsgeschwindigkeit, die relativ
geringe Lichtdosis und die Tatsache, dass die Probe nicht durch die Beleuch-
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Abbildung 3.5: Prinzip eines konfokalen Mikroskops (links) und Weiß-
lichtinterferometer (rechts) [52]

tung bewegt werden muss. In dieser Arbeit wird das Konfokalmikroskop der
Produktreihe µsurf der Firma NanoFocus eingesetzt. Das Mikroskop verwen-
det das Multi-Pinhole-Filter (geschichtlich auch Nipkowscheibe genannt) als
Abtastverfahren.

Die Konfokaltechnik ist besonders für Rauigkeitsmessungen geeignet, da sie
sehr unempfindlich gegenüber Materialänderungen ist; das Konfokalsignal wird
nicht von großen Oberflächenrauheiten gestört. Die Interferometrie hingegen
reagiert sensibel auf solche Änderungen, s. Abbildung 3.5 [12, 52, 77]. Die
getroffenen Einstellungen am Mikroskop sind in Tabelle 3.2 zusammengefasst.
Die Einstellungen aus Tabelle 3.2 werden verwendet um die Oberflächen der
Kolbennaben mit dem Mikroskop im Neu- und Ausbauzustand vermessen. Die
Oberflächen der Kolbenbolzen und Pleuelstangen werden ausschließlich im
Ausbauzustand vermessen, weil diese sich vom Neuzustand kaum unterscheiden.
In Abbildung 3.6 sind die entstehenden 3D-Bilder der Oberflächenmessungen
der Kolbennabe und des Kolbenbolzens im Neu- und Ausbauzustand dargestellt.
Der erfasste Bereich beträgt 800x800 µm2. Die Lagerquerrichtung verläuft von
links oben nach rechts unten in dem jeweiligen Bild. Die orthogonale Richtung
wird als Lagerlängsrichtung bzw. -umlaufrichtung bezeichnet. Während die
Unterschiede zwischen den beiden Zuständen der Kolbenbolzen-Oberfläche
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Tabelle 3.2: Einstellungen am Konfokalmikroskop

Bezeichnung Spezifikation

Beschriftung des Objektivs 20x / 0.45
Apertur 0.45
Arbeitsabstand [mm] 3.1
Auflösung Höhe [nm] 5
min. Schrittabstand [µm] 0.07
min. Messbereich [µm] 70
Messfeld [µm2] 800x800
Laterale Auflösung 1.56

gering sind, zeigen sich deutliche Glättungen der Rauigkeiten innerhalb der
Kolbennabe. Die Messungen sind auf die Rauigkeiten reduziert und dienen als
Eingangsgrößen für die Ermittelung der Flussfaktoren bzw. der Kontaktdrücke.

3.1.4 Flussfaktoren und Kontaktdrücke

Um die Unterschiede im Tragverhalten bzw. Auswirkungen auf die Mikrohydro-
dynamik des Schmierfilms bezüglich verschiedener Oberflächen darstellen zu
können, werden die Druck- und Scherflussfaktoren einzelner Oberflächenpaare
untersucht. Ihre Definition wird in Kapitel 2.3.3 beschrieben.

Ein steigender Druckfluss erhöht die Tragkraft des Schmierfilms und ein erhöh-
ter Scherfluss verringert dieselbe. Um den Übergang in die Mischreibung darzu-
stellen, werden sog. Kontaktdruckkurven ermittelt. Diese geben das Verhältnis
zwischen der nominellen Spaltweite und dem entstehenden Kontaktdruck durch
sich berührende Asperitäten an. Die numerische Kontaktmodellierung basiert
dabei auf den Boussinesq-Beziehungen des elastischen Halbraums [13, 33, 54].

Zur Ermittlung der Flussfaktoren und Kontaktdruckkurven werden die in Kapi-
tel 3.1.3 aufgenommenen und weiterverarbeiteten Oberflächenmessungen des
Konfokalmikroskops verwendet. Diese sind in Abbildung 3.6 dargestellt.

Die Betrachtung der Otto-Teile schließt, wie bereits in Kapitel 3.1.2 erläutert,
verschiedene Nabenausführungen mit ein. Durch Fertigungstoleranzen und
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(a) Kolben Neuzustand (b) Kolben Ausbauzustand

(c) Bolzen Neuzustand (d) Bolzen Ausbauzustand

Abbildung 3.6: Aufnahmen der Kolbennabe und der Bolzenoberfläche des
Konfokalmikroskops

unterschiedliche Zielwerte der Rauigkeit weist jeder Kolben einen unterschied-
lichen Wert der reduzierte Spitzenhöhe (Rpk) auf. Ihre Definition aus der Ma-
terialanteilkurve ist in Abbildung 3.7 dargestellt. Die reduzierten Spitzenhöhe
wird in dieser Arbeit herangezogen, weil sie die oberen Teile der Rauigkeitsber-
ge und deren Spitzen berücksichtigt. Der Rpk-Wert ist somit ein Indikator für
erhöhte Verschleißneigung bzw. ungünstiges tribologisches Verhalten [8].

Die Auswertung der Kontaktdrücke der verschiedenen Kolbennaben und des
kleinen Pleuelauges sind in den Abbildungen 3.8 und 3.9 dargestellt und
zusätzlich mit der gemessenen reduzierten Spitzenhöhe beschrieben. Hohe
Rpk-Werte der Kolbennabe führen bei Annäherung der Kontaktfläche Kolben-
Kolbenbolzen zu einem frühen Mischreibungsübergang bezogen auf die Spalt-
weite. Im eingelaufenen Zustand sind die Unterschiede geringer.
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Abbildung 3.7: Kenngrößen der Materialanteilkurve [8] nach DIN EN ISO
13565-2 [16]

(a) Neuzustand (b) Ausbauzustand

Abbildung 3.8: Kontaktdrücke über der Spaltweite des Kontaktes Kolben-
Kolbenbolzen im Neu- und Ausbauzustand bzw. Korrelation
des Mischreibungsübergang zu Rpk-Werten der Kolbennabe

Bei der Vorbereitung werden die Ausreißer auf der Oberfläche entfernt. Dies
führt bei Oberflächen mit Fressereignis bzw. sehr spitzen Rauigkeitsbergen
zu einer künstlichen Glättung. Die Versuche werden mit den Kolben, Kol-
benbolzen und Pleuelstangen mit den äquivalenten Nummern durchgeführt.
Für die Betrachtung der gesamten Kolbenbolzenlagerung wird der Kontakt
Pleuelstange-Kolbenbolzen ebenfalls ausgewertet. Da sich die Rauigkeiten im
Neu- und Ausbauzustand kaum voneinander unterscheiden, wird lediglich der
Ausbauzustand dargestellt, s. Abbildung 3.9.

Des Weiteren sind in den Abbildungen 3.10, 3.11 und 3.12 die ermittelten Druck-
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Abbildung 3.9: Kontaktdrücke über der Spaltweite des Kontaktes
Pleuelstange-Kolbenbolzen im Ausbauzustand

bzw. Scherflussfaktoren des Kontaktes zwischen Kolben und Kolbenbolzen im
Neu- und Ausbauzustand, sowie diese des Kontaktes zwischen Pleuelstange und
Kolbenbolzen im Ausbauzustand aufgetragen. Im Neuzustand korrelieren die
Rpk-Werte mit den Druck- bzw. Scherflussfaktoren, im Ausbauzustand ist dies
nicht mehr der Fall. Im Einbauzustand wird ein erhöhter Druckflussfaktor und
ein abnehmender Scherflussfaktor in Lagerquerrichtung bei niedrigerer reduzier-
ter Spitzenhöhe ermittelt, s. Abbildung 3.10. Beides verstärkt den Einfluss des
Schmierfilms. In Lagerquerrichtung ergibt sich das umgekehrte Verhältnis. Die
größeren Welligkeiten (Rauigkeitstäler) führen hier zu einer Druckflussfaktor-
Erhöhung und einer Scherflussfaktor-Verringerung. Dabei ist anzumerken, dass
der Druckfluss in Lagerquerrichtung < 1 ist und multiplikativ in die Berechnung
eingeht. Der Scherfluss wird additiv berücksichtigt. In Lagerquerrichtung sind
die Werte sehr gering und haben voraussichtlich kaum Einfluss auf die Ergeb-
nisse. Die Rauigkeiten des Kolbenbolzens sind bei Einbau und Ausbau auf
einem Niveau und durch den verwendeten Finish-Prozess generell sehr klein
Rpk < 0,05. Die Rauigkeiten des kleinen Auges glätten sich sehr schnell; aus
diesem Grund beschränkt sich diese Arbeit auf die Ausbauzustände im kleinen
Auge.

3.1.5 Prüfstandsmodell

Um die Reibungsbedingungen auf dem Kolbenbolzenprüfstand berechnen zu
können, wird zunächst ein Modell des Kolben, -bolzen und der Pleuelstange
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(a) Druckflussfaktoren Umlaufrichtung (b) Druckflussfaktoren Querrichtung

(c) Scherflussfaktoren Umlaufrichtung (d) Scherflussfaktoren Querrichtung

Abbildung 3.10: Druck- und Scherflussfaktoren in Lagerquerrichtung und
-umlaufrichtung über der Spaltweite des Kontaktes Kolben-
Kolbenbolzen im Neuzustand
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(a) Druckflussfaktoren Umlaufrichtung (b) Druckflussfaktoren Querrichtung

(c) Scherflussfaktoren Umlaufrichtung (d) Scherflussfaktoren Querrichtung

Abbildung 3.11: Druck- und Scherflussfaktoren in Lagerquerrichtung und
-umlaufrichtung über der Spaltweite des Kontaktes Kolben-
Kolbenbolzen im Ausbauzustand
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(a) Druckflussfaktoren Umlaufrichtung (b) Druckflussfaktoren Querrichtung

(c) Scherflussfaktoren Umlaufrichtung (d) Scherflussfaktoren Querrichtung

Abbildung 3.12: Druck- und Scherflussfaktoren in Lagerquerrichtung
und -umlaufrichtung über der Spaltweite des Kontaktes
Pleuelstange-Kolbenbolzen im Ausbauzustand
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erarbeitet. Die elastischen Strukturen werden auf eine beschränkte Anzahl an
Freiheitsgrade reduziert. Hierzu wurde die statisch-modale Reduktion nach
Craig-Bampton [14] verwendet. Erläutert wird die Strukturreduktion in Kapi-
tel 2.5.1. Der Einfluss der Netzgröße und der Anzahl an gewählten Freiheits-
graden auf die Genauigkeit des Modells bzw. auf die Berechnungszeit wird
in Kapitel 3.2.2 analysiert. Ein weiterer Bestandteil ist die Spielsituation. Die
Makrogeometrie wird knotenweise auf die Geometrie aufgebracht, wie in Ka-
pitel 3.1.2 beschrieben. Reibkoeffizienten (s. Kapitel 3.1.1), Ölparameter und
die Lagerung der Bauteile gehen als Randbedigungen in die Berechnung ein.
Als äußere Lasten werden die gemessenen Signale des Druckes im hydrostati-
schen Lager und der aufgebrachten Kraft verwendet, s. Abbildung 3.13. Der
Druck weist eine Phasenverschiebung gegenüber der Belastung durch die auf-
gebrachte Kraft auf; der Betrag ist etwa 0.0035 s. Um das Ölverhalten und die
Mischreibungsgrenzen möglichst genau zu erfassen, werden die in Kapitel 3.1.4
erläuterten Scher- und Druckflussfaktoren, sowie Kontaktdruckkurven verwen-
det. Eine Zusammenfassung der Modellbestandteile zeigt Abbildung 3.14.

3.2 Unterschiede zu vorherigen Berechnungsmethodiken

3.2.1 Ovalisierung, Durchbiegung

Im Jahre 1940 erstellte Schlaefke [62] elementare Berechnungsgrundlagen zur
Vorausberechnung der Verformung und Belastungen der Kolbenbolzenlagerung.
Aufgrund der steigenden Anforderungen und reduzierten Anzahl an Versuchs-
trägern wird eine komplexe Vorausberechnung zwingend erforderlich. Deshalb
werden vermehrt komplexe 3D-FEM-Berechnungen eingesetzt [29, 41]. Im
Folgenden soll das erarbeitete Mehrkörpersimulations-Modell aus Kapitel 3.1
mit den bestehenden Methodiken verglichen werden. Im Fokus stehen dabei die
Ovalisierung und Durchbiegung des Kolbenbolzens. Tatsächliche Belastungen
des Kolbenbolzens weichen zum Teil stark von den durch [62] ermittelten ab.
Zwar können Bauteilverformungen mit Erfahrungsgrenzwerten aus zahlreichen
Motorversuchen abgeglichen werden, dies ist jedoch nicht sinnvoll, wenn die
Vorausberechnung die tatsächliche Belastung nicht abbilden kann oder der
Abstraktionsgrad zu hoch ist. Eine Steigerung der Abbildungsgenauigkeit kann
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Abbildung 3.13: Prüfstandmodell: Für die Berechnung verwendete Kraft-
und Drucksignale

Abbildung 3.14: Prüfstandmodell: Zusammenfassung der Eigenschaften
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(a) Auswertelinien (b) Deformierter Kolbenbolzen

Abbildung 3.15: Ovalisierung des Kolbenbolzens (stark überhöht) und deren
Auswertungslinien

durch präzise Finite-Elemente-Methode-Berechnungen (FEM-Berechnungen)
erreicht werden [29]. Eine solche ist beispielsweise in [41] beschrieben.

Nach dem Hooke’schen Gesetz besteht für kleine Verformungen bei isotropem
Materialverhalten ein direkter Zusammenhang zwischen Spannung und Verzer-
rung. Um die Abbildungsgenauigkeit der MKS-Berechnung zu prüfen, werden
im Folgenden die berechnete Biegung und Ovalisierung des Kolbenbolzens
mit den Ergebnissen einer FEM-Berechnung verglichen. Damit ist sicherge-
stellt, dass eine Spannungsauswertung vergleichbare Werte liefern würde. Die
Verformungen, die mit Hilfe des Mehrkörper-Simulations-Tools (MKS-Tool)
FIRST der Ingenieursgesellschaft für Strukturanalyse und Tribologie mbH
(IST mbH) aus Aachen berechnet werden, sind den Ergebnissen der FEM-
Berechnungen in Abbildung 3.16 gegenübergestellt. Die Auswertepunkte der
Modelle, zeigt Abbildung 3.15. In beiden Fällen wird eine statische Drucklast
auf die Kolbenkrone aufgebracht. Die FEM-Berechnung ist dabei zeitinvariant;
die MKS-Berechnung wird an einem Zeitpunkt mit quasi-statischen Zustand
ausgewertet. Ein minimales „Restzittern“ ist jedoch noch vorhanden.

Die Biegung des Kolbenbolzens beider Programmsysteme stimmt sehr gut
überein. In der Mitte des Kolbenbolzens sind leichte Abweichungen erkenn-
bar. Der Verlauf der Ovalisierung ist bei beiden Programmen in der Mitte des
Kolbenbolzens identisch. Zu den Rändern hin sind leichte Abweichungen er-
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kennbar. Dies kann mit der Anzahl der verwendeten Freiheitsgrade des Kolbens
bzw. des Kolbenbolzens und dem bereits beschriebenen „Restzittern“ begründet
werden. Mit steigender Anzahl an Moden verschwinden die Unterschiede stetig.
Aufgrund der geringen Differenzen und dem steigenden Rechenaufwand wird
an dieser Stelle auf eine weitere Erhöhung der Freiheitsgrade verzichtet.

3.2.2 Strukturreduktion und Netzgröße

Für die vorliegende MKS-Berechnung gibt es zwei Möglichkeiten die Genau-
igkeit zu steigern. Zum einen kann die Anzahl an Freiheitsgraden und zum
anderen die Netzgröße variiert werden. Die Anzahl gewählter Freiheitsgrade
die sich aus statischen und dynamischen Moden zusammensetzt, bestimmt
maßgeblich den Abstraktionsgrad der Berechnung. In Abbildung 3.17 wird das
maximale Reibmoment pro Lastzyklus (MRMPL) jeder Lagerstelle (PlBo und
KoBo) und die Rechenzeit über der Anzahl an ausgewählten Moden aufgetra-
gen. Das MRMPL reduziert sich mit steigender Modenanzahl. Dabei nimmt
der Gradient der Kurve zwischen 200 und 300 Moden ab. An gleicher Stelle
ist die Änderung des MRMPL in PlBo vernachlässigbar klein. Aufgrund der
ab 200 Moden stark ansteigenden Rechenzeit werden im Folgenden 200 Mo-
den in jedem Bauteil verwendet. Die Genauigkeit kann durch Verfeinerung
der verwendeten Hydronetze weiterhin gesteigert werden. Das Hydronetz ist
ein Oberflächennetz zur Auswertung der Reynolds-Gleichung des jeweiligen
Lagers. In Abbildung 3.18 ist das MRMPL in beiden Lagerstellen und die
somit verbundene Rechenzeit aufgetragen. In PlBo ändert sich das MRMPL ab
einer Kantenlänge von 1mm nur unwesentlich, wohingegen die KoBo dieses
Verhalten erst ab einer Kantenlänge von 0.5 mm zeigt. Die Rechenzeiten steigen
erst ab 0.5 mm Kantenlänge stark an. Für die Berechnungen können in der
KoBo eine Kantenlänge von 0.5 mm und für die PlBo eine Kantenlänge von
1mm verwendet werden. Mit diesen Werten ist kein signifikanter Anstieg der
Rechenzeiten und Genauigkeitsverlust zu erwarten.

3.2.3 Schmierfilmeinfluss

Ein wichtiger Aspekt der neuen Auslegungsmethodik der Kolbenbolzenlage-
rung ist es, den Einfluss des Schmierfilms durch reine Hydrodynamik möglichst
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(a) Ovalisierung

(b) Biegung

Abbildung 3.16: Vergleich der Kolbenbolzen-Biegung und -Ovalisierung
zwischen der FEM-Berechnung aus ABAQUS und der
MKS-Berechnung aus FIRST
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(a) MRMPL (b) Rechenzeit

Abbildung 3.17: Einfluss der Strukturreduktion auf das Reibmoment und die
Rechenzeit

(a) MRMPL (b) Rechenzeit

Abbildung 3.18: Einfluss der Netzgröße des Hydronetzes auf das Reibmo-
ment und die Rechenzeit
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exakt abzubilden. Im Zusammenspiel mit der Festkörperreibung soll der Misch-
reibungsbeginn annähernd genau vorhergesagt werden.

Bisherige Methoden verwenden ausschließlich Kontaktdruckkurven, welche
einen früheren Kontakt definieren. Durch diese Vorgehensweise wird ein Schmier-
filmeffekt approximiert. Interessant ist die Aufteilung der Festkörper- und der
Flüssigkeitsreibung innerhalb der Lagerung. Die Definition der Reibungsarten
ist in Kap. 2.1.2 beschrieben.

Der reale Schmierfilm trennt die Kontaktkörper bis zu einer gewissen Last
komplett voneinander. Der Schmierfilm wirkt sich somit auf die Kontaktdruck-
verteilung aus. Um dieses Verhalten optimieren zu können, ist eine genaue
Beschreibung des Schmierfilms erforderlich. Dessen Wirkung wird veranschau-
licht, indem eine “trockene“ Kontaktberechnung und eine Berechnung mit
Mischreibungsbeschreibung auf Basis der MKS-Berechnung mit statischer
Last gegenübergestellt wird. Der Vergleich ist in Abbildung 3.19a visualisiert.
Es handelt sich um einen Differenzplot. Die Spannungsverteilung der „tro-
ckenen“ Berechnung wurde von der geschmierten Berechnung subtrahiert.
Es bilden sich folglich zwei dominante Bereiche aus. Im mittleren Teil der
Lagerfläche liegt eine höhere Spannung bei Berücksichtigung des Schmierfilms
vor. Wird dieser nicht in die Berechnung mit einbezogen, treten die maximalen
Kontaktdrücke an den Lagerrändern auf. Der berücksichtigte Kontaktdruck der
geschmierten Berechnung beinhaltet den Festkörper- und den hydrodynami-
schen Kontaktdruck. Der Schmierfilm reduziert somit den Kantenträger und
demnach den Festkörperanteil des Kontaktdruckes. In der Folge nimmt die
Reibung innerhalb der Lagerung ab. Der Schmierfilm hat demnach massiven
Einfluss auf die Druckverteilung innerhalb des Lagers.

Die maximalen auftretenden Kontaktdrücke beider Berechnungen sind in Ab-
bildung 3.19b dargestellt. Das kleine Pleuelauge zeigt einen sehr kleinen hydro-
dynamischen Anteil, der nach etwa 80° des Kurbelwinkels verschwindet. Die
Kolbennabe hingegen hat einen höheren hydrodynamischen Kontaktdruck, der
sich dementsprechend langsamer abbaut bzw. aus dem Lager ausgedrückt wird.
Es wird deutlich, welchen Effekt die Hydrodynamik auf den Festkörperkontakt-
druck hat. Zum Vergleich sind die Festkörperkontaktdrücke der „trockenen“ Be-
rechnung mit aufgetragen. Ältere Auslegungs- bzw. Untersuchungsmethodiken
analysieren den gemittelten Kontaktdruck über ein Arbeitsspiel um Schadens-
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(a) Differenzplot des resultierenden Druckes (geschmiert minus trocken),
Skala in MPa

(b) Hydrodynamische und Festkörperkontaktdrücke

Abbildung 3.19: Schmierfilmeinfluss innerhalb der Kolbenbolzenlagerung
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bilder zu erklären und auf Basis von Erfahrungswerten eine Vorauslegung zu
treffen. Berechnungen mit Schmierfilmeinfluss werden bereits durch beispiels-
weise Ligier und Ragot [38] und Meng et al. [43] sowie Allmaier und Sander [3]
durchgeführt. Wegen der steigenden Anforderungen an den heutigen Verbren-
nungsmotor gewinnt eine detailliertere Betrachtungsweise der physikalischen
Zusammenhänge innerhalb der Lagerung zunehmend an Bedeutung.

3.3 Möglichkeiten der Nutzung

Die Berechnungsmethodik kann vielseitig eingesetzt werden. Zunächst jedoch
ist für jede Werkstoffkombination und Bauteilausführung (Geometrie, Rauig-
keit) ein separates Modell erforderlich. Sind die vorbereitenden Maßnahmen
abgeschlossen und die Modelle in Gänze aufgebaut, s. Eigenschaften des Mo-
dells in Kapitel 3.1.5, kann eine Analyse eines spezifischen Fehlers/Ausfalls
analysiert werden. Zudem können weitere Erkenntnisse über das Verhalten der
Lagerung gewonnen werden. Darüber hinaus kann eine Erstauslegung einer
verschleiß- und reibungs-optimierten Nabenform vorgenommen werden. Ers-
teres erfordert neben dem Modellaufbau die Auswahl der relevanten Lastfälle
und die Festlegung der zu analysierenden Größen. In dieser Arbeit wird die
Festkörperkontaktdissipation verwendet. Sie beschreibt die Leistung pro Fläche
die in Wärme umgewandelt wird. Um weitere Erkenntnisse im Rahmen der
Forschung zu sammeln, können beliebige Lastfälle ausgewählt und bspw. der
Einfluss der Last auf die Kolbenbolzendrehung oder der Einfluss der Kolben-
nabenform auf die Reibung des Motors betrachtet werden. Eine Erstauslegung
der Nabenform könnte mit ausgewählten Lastfällen des Schubs, der Teil- und
der Volllast durchgeführt werden. Optional könnten verschiedene Nabenformen
oder ein Verschleiß-Algorithmus verwendet werden, um eine verschleiß- und
reibungs-optimierte Form der Nabe und des kleinen Auges zu finden.
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4.1 Kolbenbolzenprüfungen

Neben dem entwickelten Prüfstand, welcher in dieser Arbeit verwendet wird,
existieren weitere Lösungen, um die Reibung bzw. das Fressverhalten der Kol-
benbolzenlagerung zu studieren. [80, 81] untersuchen das Fressverhalten der
Kolbennaben im Zusammenspiel mit verschiedenen Materialien des Bolzens.
Dabei wird der Kolbenbolzen entweder alternierend oder mit konstanter Drehge-
schwindigkeit bewegt. Ein Aufbau mit mehreren Federn und einer Nockenwelle,
soll eine Belastung des Kolbens wie im Motor gewährleisten. Der Kolben wird
dabei dauerhaft auf einer Platte fixiert („Plattenlagerung“ (PB)). Der Kolben-
bolzen wird dabei an einer Seite verlängert und somit in seiner Gesamtheit
verändert.

Abed et al. [1] und Zhang et al. [83] verwenden einen piezoelektrischen Aktua-
tor, um Kräfte auf die Kolbenkrone aufzubringen. Sie können zusätzlich die
Pleuelschwenkbewegung auf ihrem Prüfstand darstellen. Ausgewertet werden
die Kolbenbolzendrehbewegung und die Tragbilder, nach Prüfung der Teile, im
Vergleich zum Motor. Schneider et al. [64] und Etsion et al. [17] verwenden ein-
fache Aufbauten, um die Reibung der Kolbenbolzenlagerung zu messen. Dabei
analysieren beide verschiedene Oberflächenbeschaffenheiten / -beschichtungen
hinsichtlich des entstehenden Reibkoeffizienten der Lagerung bei geringen
Lasten bis ca. 2kN. Alle genannten Prüfstände können viele Parameter variie-
ren. Im Wesentlichen sind, über alle Prüfstände hinweg, folgende Parameter
einstellbar: Beölungsmenge, Temperatur, Drehgeschwindigkeit des Bolzens
oder Pleuelschwenkbewegung, Amplitude und Frequenz der Kraft. Dabei ist
der Kolben immer auf einer festen Platte gelagert und es werden im Vergleich
zum Motorbetrieb geringe Lasten verwendet. Weitere Informationen sind den
aufgeführten Quellen zu entnehmen.
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4.2 Berechnungsseitige Anforderungen an außermotorische
Prüfung

Für eine Validierung der Berechnungsergebnisse sind Prüfstandversuche un-
erlässlich. Dabei muss auf eine gute Qualität der Messung geachtet werden.
Störgrößen, die das Ergebnis beeinflussen, müssen frühzeitig erkannt und aus
dem Ergebnis entfernt werden. Das verwendete Berechnungsmodell muss wie-
derum wesentliche Effekte der Realität (physikalischen Eigenschaften) abbilden
können. Dabei wird immer eine Vereinfachung der realen Verhältnisse vorge-
nommen. Für die Kolbenbolzenlagerung wird im doppelten Sinne vereinfacht.
Zunächst wird ein Prüfstand verwendet, der die Reibverhältnisse innerhalb der
Lagerung messen kann. Damit werden schwierige Messaufbauten am Vollmotor
vermieden. Dazu werden die Komponenten Kolben, Kolbenbolzen und Pleuel-
stange aus dem System Motor extrahiert und mittels Komponentenprüfung un-
tersucht. Die Messergebnisse werden simulativ nachgestellt und validieren die
Berechnung zum Zwecke des Einsatzes am Vollmotor. Obwohl es Unterschiede
des Prüfstands zum Vollmotor gibt, kann die Simulation für den Vollmotor
validiert werden, indem Abhängigkeiten, die ebenfalls im Motor vorherrschen,
analysiert und mit der Simulation abgeglichen werden. Mit diesem Vorgehen
können aufwendige Motoraufbauten eingespart und eine größere Bandbreite an
Ausführungen der Kolbenbolzenlagerung betrachtet werden. Zudem spart das
Vorgehen wichtige monetäre Ressourcen ein.

4.2.1 Randbedingungen

Eine Berechnung kann nur durch eine adäquate, reproduzierbare Messung vali-
diert werden. Werden Komponentenprüfungen eingesetzt, so sind die möglichen
einstellbaren Parameter in einem vertretbaren Rahmen zu halten. Dabei sollten
keine Parameter am Prüfstand unbekannt oder schwer einstellbar sein. Wird
das System aus einem komplexen System extrahiert, sind Vereinfachungen
notwendig, die die Haupteigenschaften nicht beeinflussen sollten. Demnach
sind Randbedingungen zu wählen, welche die wesentlichen benötigten Eigen-
schaften einer Komponentenprüfung definieren. Wichtige Randbedingungen
der Komponententests der Kolbenbolzenlagerung sind:
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• Die Komponenten erfahren im Motor große Beschleunigungs- und Druck-
kräfte. Eine wesentliche Randbedingung ist demnach der Kraftverlauf. Die
Belastung in Amplitude und Frequenz muss genau einstellbar sein. So ist
es möglich, die resultierende Kraft auf den Kolben, Kolbenbolzen und die
Pleuelstange als Eingangsgrößen in der Simulation zu verwenden. Die Fre-
quenz der Kraft ist in diesem Fall das Äquivalent zur Motordrehzahl. Die
Bewegung, die aus der aufgebrachten Kraft entsteht, sollte ebenfalls bekannt
sein.

• Große Lasten führen zu Deformationen der Bauteile. Diese können in der Be-
rechnung ebenfalls berücksichtigt werden. Eine Lagerung der Bauteile sollte
demnach eine elastische Deformation begünstigen und bestenfalls motornahe
Belastungszustände an den Bauteilen erzeugen, z.B. Brennraumdruck.

• Im Motor dreht der Kolbenbolzen mit undefinierter Geschwindigkeit. Für
eine Reibungsmessung wird jedoch eine definierte Drehbewegung benötigt.
Deshalb sollte die Drehzahl des Kolbenbolzens einstellbar oder messbar sein.

• Durch das Zusammenspiel aus Verbrennung und Kühlung durch Spritzöl
entsteht eine spezifische Temperaturverteilung an den Bauteilen, welche
die Spielsituation beeinflusst. Die Eingangstemperatur der Bauteile und des
Schmieröls sollte deshalb vorgebbar / bekannt sein.

• Die Schmierung sollte präzise ausrichtbar sein, um die Ölversorgung der
Lagerränder genau zu kennen und eine bestmögliche Schmierwirkung zu
erzielen. Der Vorteil ist, dass die Berechnung dann zunächst mit vollen
Schmierspalten durchgeführt wird. Es entstehen vorzugsweise keine schwer
zu messenden Teilfüllungszustände, welche aufwendig validiert werden müs-
sen.

Nur wenn alle Randbedingungen bekannt sind, kann eine Simulation der Ver-
hältnisse am Prüfstand durchgeführt werden.

4.2.2 Messgrößen

Aus den Randbedingungen der Kolbenprüfung hinsichtlich der Simulation
ergeben sich die in Tabelle 4.1 aufgeführten Messgrößen bzw. einstellbaren
Parameter. Wie diese überwacht und eingestellt werden, wird Kapitel 4.3.5
erläutert.
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Tabelle 4.1: Einstellbare Parameter/Messgrößen am Prüfstand

Parameter (P)/ Messgröße (M) Einheit

Drehmoment (M) Nm
Weg des Hubzylinders des Hydropulsers (M) mm
Kraft-Verlauf Amplitude (P), Frequenz (P) kN, Hz
Druck im HB statisch (P), dynamisch (M) bar
Temperatur des Öls im HB (P) °C
Drehzahl Kolbenbolzen (P) rpm
Beölungsmenge Düsen (P) ml/min

Als Eingangsgrößen dienen die Kraft (Amplitude und Frequenz), der anliegen-
de Druck im hydrostatischen Lager (engl. hydrostatic bearing (HB), s. Kapi-
tel 4.3.3), die Temperatur des Öls im HB, die Drehzahl des Kolbenbolzens und
die Beölungsmenge der beweglich einstellbaren Düsen. Die wichtige Ausgabe-
größe ist das Drehmoment. Daneben wird der dynamische Druck im HB und
der Weg des großen Auges / des Hubzylinders des Hydropulsers aufgezeichnet.

4.3 Kolbenbolzenprüfstand

Auf Basis der Randbedingungen aus Kapitel 4.2.1 und der Vorgabe an Messgrö-
ßen und einstellbaren Parametern aus Kapitel 4.2.2 wurde ein Kolbenbolzen-
prüfstand zur Reibungsmessung aufgebaut. Im Folgenden wird der Aufbau und
die technischen Besonderheiten sowie die eingesetzte Messtechnik erläutert.

4.3.1 Aufbau

Der Kolbenbolzenprüfstand besteht aus drei Teilen. Zum einen aus einer An-
triebseinheit. Ein Elektromotor treibt über einen Keilriemen eine Antriebswelle
an, welche wiederum den Kolbenbolzen antreibt. Die Bestandteile der Antriebs-
einheit sind in Kapitel 4.3.2 genauer beschrieben. Zum Zweiten besteht der
Prüfstand aus einer Krafteinheit, dem Hydropulser, welcher die Kraft auf das
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große Pleuelauge aufbringt. Dieser wird mittels eines ZykloReglers gesteuert.
Der ZykloRegler zerlegt den Kraftverlauf mittels Fourier-Analyse in seine Fre-
quenzanteile und streicht alle hohen Frequenzanteile, welche nicht vom System
verwertet werden können. Die verbleibenden Frequenzen werden zu einem
neuen Kraftverlauf zusammengesetzt (Tiefpassfilterung). Dabei verwendet der
ZykloRegler das Innere-Modell-Prinzip. Vorteil dieses Reglers ist, dass er im
Gegensatz zum klassischen PID-Regler in den Frequenzbereich transformier-
te Signale stationär exakt einregeln kann. Für weitere Informationen, s. [70].
Mit der Kraft wird über die Pleuelstange und den Kolbenbolzen der Kolben
in ein Ölbad der hydrostatischen Lagerung gedrückt, welche den dritten und
letzten Teil des Prüfstandes darstellt. Dadurch entsteht ein hydrostatischer Ge-
gendruck an der Kolbenkrone, welcher das Äquivalent zum Verbrennungsdruck
darstellt. Eine genaue Beschreibung des hydrostatischen Lagers ist in Kapi-
tel 4.3.3 gegeben. Verspannringe sichern den Kolben gegen Zugbelastungen
des Hydropulsers und verhindern ein Herausrutschen aus der hydrostatischen
Lagerung. Ein Minimalmengenschmiersystem versorgt die Bauteile mit Öl.
Einstellbare Düsen können auf die Ränder der Lager gerichtet werden. Das
überschüssige Öl wird in einer Ölwanne aufgefangen und in einen Ölbehälter
geleitet. Eine Prinzipskizze des Prüfstandes ist in Abbildung 4.1 dargestellt.

4.3.2 Antrieb

Die Antriebseinheit des Kolbenbolzenprüfstandes hat folgende Aufgaben: Den
Kolbenbolzen mit einer konstanten Drehgeschwindigkeit anzutreiben, er muss
gegen zu hohe Drehmomente abgesichert sein, eine Translationsbewegung des
Bolzen senkrecht zur Bolzenlängsachse zulassen und den Kolbenbolzen nicht
verklemmen bzw. zu versteifen. Beginnend beim Kolbenbolzen wurde eine
formschlüssige Verbindung gewählt, um den Kolbenbolzen anzutreiben. Diese
ist derart gestaltet, dass eine Hülse im Inneren des Kolbenbolzens dabei hilft, die
Mitnehmer spannungsfrei zu befestigen. Von beiden Seiten sind Nasen in den
Kolbenbolzen erodiert, damit der Mitnehmer eine Bewegung übertragen kann.
Dieser Mitnehmer ist mit einer Kardanwelle verbunden, welche wiederum an
eine Welle angeschlossen ist. Diese Welle ist durch einen Lagerbock gelagert.
Der Lagerbock ist an den Niederhalter angeschraubt, der das hydrostatische
Lager und die Heizplatte beinhaltet. Der restliche Antrieb besteht aus einer
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Abbildung 4.1: Prüfstandaufbau Prinzip [35]

Sicherheitsrutschkupplung (maximales Drehmoment von 30 Nm), einer Dreh-
momentmesswelle und einer Schwungscheibe. Die Schwungscheibe garantiert
eine konstante Drehgeschwindigkeit. Der Antrieb wird durch einen Elektromo-
tor mit einer konstanten Drehgeschwindigkeit bewegt. Ein Keilriemen dient der
Momentenübertragung zwischen Motor und Antriebseinheit.

4.3.3 Kolbenlagerung

Der Kolbenbolzenprüfstand wird mit einer hydrostatischen Kolbenlagerung auf-
gebaut. Diese besteht aus einer Druckkammer, einer Dichtung, einem hydrauli-
schen Ventil und Verspannringen. Die Druckkammer ist mit einem Hydrauliköl
gefüllt. Eine Prinzipskizze der hydrostatischen Lagerung ist in Abbildung 4.2
dargestellt. Wird der Kolben durch die aufgebrachte Kraft in dieses Ölbad mit
voreingestelltem statischen Druck gedrückt, entsteht ein hydrostatischer Gegen-
druck. Der dynamische Druckverlauf ist dabei proportional zu dem eingestellten
Kraftverlauf, s. Abbildung 4.3. In dieser Abbildung ist zusätzlich der Weg des
Hubzylinders des Hydropulsers über dem Kraftverlauf aufgetragen. Werden
die Kurven wie in den beiden Teilabbildungen 4.3a und b zeitlich übereinander
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Abbildung 4.2: Hydrostatische Lagerung (HB) [35]

gelegt, ist das proportionale Verhalten zu erkennen. Die Werte sind normalisiert
dargestellt. Der maximal zurückgelegte Weg liegt bei etwa 0.1 mm und der ma-
ximale Druck bei etwa 200 bar. In Abbildung 4.3 ist zusätzlich der Wegverlauf
des Hubzylinders im Hydropulser zusammen mit dem Kraftverlauf dargestellt.
Das maximale Spiel der Kolbenlagerung von 1.5 mm in Höhenrichtung ist
größer als der zurückgelegte Weg. Dieser beinhaltet zusätzlich die Spielwerte
der Kolbenbolzenlagerung und die elastischen Verformungen der Bauteile. Der
Verlauf zeigt zudem keine Plateaus bzw. quasi-horizontalen Verläufe, was bei
einem Festkörpertraganteil/ Aufliegen der Kolbenkrone oder anderer Teile des
Kolbens innerhalb der Kolbenlagerung zu erwarten wäre. Damit kann gezeigt
werden, dass das hydrostatische Lager einen hydrodynamischen Druckaufbau
und eine vollständige Lagerung des Kolbens durch den aufgebauten Druck
erfüllt.

Die Dichtung des hydrostatischen Lagers wird mittels Radialwellendichtring
mit dahinterliegendem O-Ring am Feuersteg des Kolbens realisiert. Die Ver-
spannringe sichern den Kolben gegen Zugkräfte ab und verhindern ein Her-
ausrutschen aus der hydrostatischen Lagerung. Eine Bearbeitung des Kolbens
vor der Prüfung ist notwendig, um die Eingriffflächen der Verspannringe zu
vergrößern. Das Material an den Verspannringen kann dann so gestaltet wer-
den, dass eine ausreichende Wechselfestigkeit gewährleistet wird. Gleiches
gilt für die Dichtfläche am Feuersteg des Kolbens (oberste Stegfläche, diese
grenzt an Kolbenkrone und oberster Ringnut). Diese wird zudem mit einem
maximalen Rauigkeitswert beaufschlagt. Gegenüber der konventionellen Kol-
benlagerung an bisherigen Prüfständen, begünstigt die neue Lagerung eine
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(a) Kraft und Druck Verläufe zeitlich übereinander

(b) Kraft und Weg Verläufe zeitlich übereinander

Abbildung 4.3: Kraft-Druck-, Kraft-Weg-Verlauf im HB [35]
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Abbildung 4.4: Darstellung der Differenz von überlagertem hydrodynami-
schen Druck und Festkörperkontaktdruck von HB und PB
des Prüfstandmodells der Dieselteile [35]

elastische Deformation der Bauteile. Kolben und Kolbenbolzen können sich
unter dem hydrostatischen Gegendruck ähnlich wie im Brennraum eines ICE
deformieren. Dadurch verändern sich die Kontaktdruckzonen innerhalb der
Lagerung. Bedingt durch die Formgebung innerhalb der Kolbennabe resultiert
bei einer Lagerung gegen eine Platte (PB) ein Kantenträger an der Innenseite
der Lagerung. Die Benennung der verschiedenen Seiten der Kolbennabe ist in
Abbildung 3.3 dargestellt. Der Einsatz der hydrostatischen Lagerung begüns-
tigt eine größere elastische Deformation und reduziert diesen Kantentrag und
erreicht eine homogenere Verteilung der Last innerhalb der Kolbennabe. Ein
Differenzplot zwischen dem Tragdruck der HB und der PB ist in Abbildung 4.4
dargestellt. Hier werden Berechnungen des Druckes beider Lagerungsarten
zunächst normiert und dann voneinander subtrahiert. Positive Werte zeigen do-
minante Bereiche der konventionellen Lagerung (PB) und negative jene der HB,
s. [35]. Eine weitere Auswertung dieser zunächst unvalidierten, jedoch anhand
von Kontaktstellen verifizierten Berechnung, zeigt die geänderten Verhältnisse
zwischen Festkörperkontakt- und hydrodynamischem Druck. Während die PB
im Kontakt Kolben-Bolzen (KoBo) einen deutlich höheren Festkörperkontakt-
druck aufweist, reduziert die HB durch elastische Deformation und besserer
Verteilung der Last diesen Anteil des Druckes und der hydrodynamische An-
teil steigt leicht gegenüber der PB an. Im Falle des Tragdruckes im Kontakt
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Abbildung 4.5: Vergleich von berechneten Festkörperkontakt- und hydrody-
namischen Drücken innerhalb PlBo und KoBo mit Prüfstand-
modell an Teilen des Dieselmotors [35]

zwischen Pleuel und Bolzen (PlBo) ist kein Unterschied zwischen PB und HB
zu erkennen. Lediglich der hydrodynamische Tragdruck steigt bei HB an. Die
Kurven sind in Abbildung 4.5 dargestellt. Die Werte sind normalisiert, weitere
Informationen s. [35].

4.3.4 Schmierung

Der Kolbenbolzen wird über ein Minimalmengenschmiersystem geschmiert,
dessen Öl nicht vorgewärmt wird. Das abtropfende Öl wird anschließend über
eine Auffangschale in einen Behälter geführt. Die Vorwärmung des Prüfstands
erfolgt über eine Ölheizung. Dabei wird das Wärmeträgeröl durch eine Heizplat-
te über der hydrostatischen Lagerung transportiert und in den Vorratsbehälter
zurückgefördert. Der Betrieb des hydrostatischen Gegenlagers erfolgt durch ein
kleines Hydraulikaggregat. Hier wird Hydrauliköl leckagefrei in die Lagerstelle
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Abbildung 4.6: Ölversorgung am Kolbenbolzenprüfstand

eingebracht. Ein Rücklauf ist nicht notwendig, es wird lediglich der statische
Druck auf den voreingestellten statischen Druck des hydrostatischen Lagers
geregelt. In Abbildung 4.6 wird die Ölversorgung am Prüfstand dargestellt.

Eine Anforderung an die Messung der Reibung bei idealer Beölung ist in
Kapitel 4.2 beschrieben. Deshalb werden zunächst verschiedene Beölungs-
varianten betrachtet, indem die Düsen des Minimalmengenschmiersystems
unterschiedlich ausgerichtet werden. In Abbildung 4.7 sind vier Varianten von
Beölungsrichtungen, welche am Prüfstand umgesetzt werden, dargestellt. Vari-
ante 1 beölt die Aufstandflächen des Kolbens. Bei dieser Konstellation gelangt
indirekt Öl in die Lagerstelle. Im Motor wäre dies einer ausgeschalteten Öl-
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Abbildung 4.7: Beölungsvarianten der Diesel-Teile am Prüfstand [35]

spritze gleichgesetzt; es kann lediglich Spritzöl oder Ölnebel in die Lagerstelle
gelangen. Die Variante 2 beölt den Kolbenboden so, dass Öl indirekt in die
Lagerstelle laufen kann. Im Motor wird eine Ölspritze auf den Kolbenboden
gerichtet um den Kolben zu kühlen. Eine gezielte Beölung der Lagerstellen der
Kolbenbolzenlagerung findet nicht statt. Dies wird in Variante 3 realisiert. Dazu
werden die Düsen von schräg unten auf die Zwischenräume zwischen Kolben
und Pleuelstange gerichtet. Eine noch direktere Beölung stellt Variante 4 dar,
bei der die Lagerstelle in mittiger Höhe direkt beölt wird. Diese Variante ist
jedoch, aufgrund des geringen Platzangebotes zwischen dem Kolbenhemd und
der Pleuelstange schwer reproduzierbar.

Mit allen Beölungsvarianten wird eine Messung, zunächst mit konventioneller
Kolbenlagerung, über 50 s aufgezeichnet [35]. Das maximale Drehmoment
pro Lastzyklus (MDPL) ist in Abbildung 4.8(a) über der Zeit dargestellt. Die
Varianten mit dem geringsten Drehmoment sind in Abbildung 4.8(b) mit ange-
passter Skalierung der y-Achse aufgetragen. Zusätzlich wurde die Variante 3
mit hydrostatischer Lagerung geprüft. Aufgrund der translatorischen Bewegung
des Kolbens kann Variante 4 nicht ohne weiteres mit hydrostatischer Lagerung
geprüft werden; das Kolbenhemd verändert die Richtung der Düsen durch
Kontakt aufgrund des beschränkten Platzangebots. Variante 1 und 2 zeigen die
größten MDPL. Diese steigen nach kurzer Zeit stark an und verbleiben auf
einem hohen Niveau, ohne dass eine konvergentes Verhalten sichtbar ist. Das
MDPL von Variante 3 steigt leicht über der Zeit an und liegt am Ende über dem
MDPL der Variante 4, welches qualitativ den selben Verlauf zeigt. Wird die
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Variante 3 mit hydrostatischer Lagerung geprüft, ist kein Anstieg des MDPL er-
kennbar. Im Vergleich zu Variante 4 beginnt das MDPL zwar bei einem höheren
Wert, doch steigt das MDPL der Variante 4 mit der Zeit über das der Variante
3 mit hydrostatischer Lagerung. Die hydrostatische Lagerung generiert ein
konstant wiederkehrendes MDPL über eine längere Prüfdauer. Eine Vermutung
ist, dass die elastische Deformation, die ins System gebracht wird, einen Ölfluss
ins Innere der Lagerung begünstigt und somit die Schmiersituation über die
gesamte Laufzeit verbessert [35].

4.3.5 Messtechnik

In Kapitel 4.2.2 werden benötigte Messwerte für den Abgleich zwischen Ver-
such und Berechnung beschrieben. Es ist zu klären, ob der Prüfstand die Ein-
gangsdaten in ausreichender Genauigkeit bereitstellt. In Tabelle 4.2 werden die
gemessenen Größen, ihre Abtastfrequenz und in Tabelle 4.3 die Messsensoren,
deren Messprinzip und Genauigkeit beschrieben. Für Messwerte, welche zur
Validierung der Berechnung dienen, wird eine Abtastfrequenz von 4800 Hz
verwendet und für Größen, deren exakter Verlauf keine zusätzlichen Erkennt-
nisse bereitstellt, wird eine Abtastfrequenz von 100 Hz verwendet. Durch die
Reduktion auf 100 Hz wird die Dateigröße auf einem vertretbaren Niveau
gehalten.

Tabelle 4.2: Messgröße und Abtastfrequenzen des Prüfstand

Messgröße Abtastfrequenz [Hz]

Drehmoment 4800
Kraft (Kraftmessdose) 4800
Druck (statisch, dynamisch) 4800
Weg des Hydropulsers 4800
Temperatur des Öls 100
Drehzahl 100

Um das Drehmoment zu messen, wird eine Drehmomentenmesswelle eingesetzt.
Diese kann für rotierende und stehende Anwendungen genutzt werden. Sie
kann gleichzeitig das Signal des Drehmoment, der Drehzahl, den Drehwinkel,
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(a) Messungen mit verschiedenen Beölungsvarianten

(b) Messungen mit verschiedenen Beölungsvarianten, veränderte Maximal-
werte auf der y-Achse

Abbildung 4.8: Messungen des MDPL der verschiedenen Beölungsvarianten
[35]
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sowie die Drehrichtung aufzeichnen und beruht auf der Dehn-Messstreifen
Technologie (DMS Technologie). Die eingesetzte Kraftmessdose verwendet
ebenfalls DMS und ist für einen Bereich von 0 bis 140 kN kalibriert. Die
Temperaturen werden fast ausschließlich mit Thermoelementen der Paarung
NiCr-NiAl gemessen.

Tabelle 4.3: Measuring principle and accuracy of the sensors [35]

Name Principle (P) & Accuracy (A)

Torque measuring shaft P: Strain gauges,
A: <0,1% (0-30Nm)

Load cell hydropulser P: Strain gauges,
A: <0,3% (0-140kN)

Temperature sensor P: Thermocouple NiCr-NiAl,
hydrostatic bearing A: +-1,5°C (-40 to 375°C)
Temperature sensor oil P: Resistance sensor,

A:+-(0,3+0.005T)°C (-50 to 500°C)
Pressure sensor P: pressure transducer,
hydrostatic bearing A: <1% (0-600bar)

4.3.6 Schwingungsanalyse

Um die Frequenz-Zusammensetzung der Drehmoment- und Kraftsignale zu
analysieren, wird eine Fast-Fourier-Transformation (FFT) verwendet. Damit
werden die Kurven vom Zeit- in den Frequenzbereich überführt. In Abbil-
dung 4.9 sind die FFT des Drehmomenten und des Kraftsignals dargestellt.
Die Kraft wurde mit einer Frequenz von 50 Hz aufgebracht. Auffällig ist, dass
das Vielfache der Kraftfrequenz Hauptbestandteil des Drehmomentsignals sind.
Einzelne Anteile geringer Frequenzen bis 10 Hz sind der Drehzahl zuzuord-
nen. Ab 250 Hz sind leichte Resonanzen zu beobachten; diese sind aufgrund
ihrer geringen Amplitude für das Resultat unerheblich. Mit diesem Wissen
kann die passende Filtermethodik ausgewählt werden. Diese wird im nächsten
Kapitel 4.4 erläutert.
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(a) Drehmomentsignal (b) Kraftsignal

Abbildung 4.9: Fast Fourier Transformation: Frequenzanteile gemessener
Signale des Drehmomentes und der Kraft

4.4 Datenerhebung/-aufbereitung

4.4.1 Ablauf der Prüfungen

Zu Beginn der Untersuchungen gab es noch kein einheitliches Prüfprogramm.
Zunächst war es wichtig, reproduzierbare Ergebnisse zu generieren. Die Repro-
duzierbarkeit ist in Abbildung 4.10 dargestellt. Zu diesem Zwecke wird eine
Messung inklusive der Teilemontage wiederholt und die Messungen aufgetra-
gen. Die Messungen des zeitkontinuierlichen Drehmoments liegen sehr nahe
beieinander. Ledigich die erste Messungen ist abweichend, was einem Setzef-
fekt des Prüfstands zugeschrieben wird. Nachdem der Prüfstand verlässliche
Ergebnisse liefert, kann das Verhalten der Kolbenbolzenlagerung auf dem neu
zusammengestellten Prüfstand getestet werden [35]. Um eine Abschätzung für
die Sensibilität der Lagerung auf Parameteränderungen zu bekommen, wird
zu Beginn eine Parameterstudie angestrebt. Die Parameter sind in Tabelle 5.1
beschrieben. Es entsteht mit zunehmenden Prüfungen ein einheitliches Bild,
welche Parameter von Interesse sind und großen Einfluss auf die gemessenen
Drehmomente haben. Schließlich wurde folgendes Prüfprogramm festgelegt, s.
Abbildung 4.11; dessen einzelne Teile nachfolgend genauer erläutert werden.

• Vorbereitung Bauteile
– Zum einen ist das die Anpassung der Bauteile an den Prüfstand, wie z.B.

Abdrehen des Feuersteg auf Nennmaß für die Dichtung des hydrostati-
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Abbildung 4.10: Reproduzierbarkeit der Drehmomentmessung am Kolben-
bolzenprüfstand [35]

schen Lagers oder die Aufweitung der Ringnuten für die Eingrifffläche der
Verspannringe.

– Zum anderen werden die Bauteile geometrisch sowie deren Oberflächen
vermessen.

– Abschließend wurde ein Abdruck der Kontaktflächen genommen, um die
Rauigkeit unter dem Mikroskop zu betrachten, s. Kapitel 3.1.3.

• Prüfprogramm
– Einlaufprozedere: Eine geringe dynamische Last (max. 5kN) wird verwen-

det, um die Oberflächen zehn bis dreißig Minuten einlaufen zu lassen.
– Lasttreppe: In Schritten von fünf kN wird die Belastung von der Einlauflast

bis max. fünfzig kN gesteigert. Jede Stufe wird fünf bis zehn Minuten
gehalten.

– Austrocknungsversuche: Die zugeführte Ölmenge am Rand des Lagers
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Start

Vorbereitung Bauteile

Prüfprogramm

Auswertung

Ende

Abbildung 4.11: Ablauf der Prüfungen

wird sukzessive von 0.56ml/min auf 0.08ml/min reduziert. Falls das Lager
die kleinste Stufe ohne signifikanten Drehmomentanstieg absolviert, wird
die Beölung ausgeschaltet und somit eine letzte Stufe hinzugefügt.

• Auswertung
– Verarbeitung der Daten (Filtern, Mittelwert)
– Geeignete Darstellung der Daten

4.4.2 Aufbereiten der Daten

Die Schwingungsanalyse des Prüfstand aus Kapitel 4.3.6 zeigt, dass im Wesent-
lichen niederfrequente Schwingungen durch beispielsweise die Kolbenbolzen-
drehung und höherfrequente Anteile wie die Kraftanregung im Drehmomentsi-
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Abbildung 4.12: Ungefiltertes Drehmomenten-Messsignal

gnal auftreten. Ein Beispiel einer Drehmomentenmessung ist in Abbildung 4.12
dargestellt.

Die ungefilterte Messung ist von geringen Störfrequenzen überlagert, diese
Drehmoment-Schwankungen mit einer Frequenz zwischen 1 und 6 Hz können
der Antriebsdrehzahl des Kolbenbolzen zugeordnet werden. Ihre Amplitude ist
geringer als 2 Nm.

Hochfrequente Anteile sollen mittels Tiefpassfilter aus dem Drehmomentsignal
entfernt werden, ohne einen Informationsverlust zu generieren. Dazu wurde
eine Messung der Diesel-Teile durch einen Tiefpassfilter vierter Ordnung mit
verschiedenen Cutoff-Frequenzen gefiltert. Anschließend wird die Differenz
der Reibenergie der gefilterten Kurve und des Ausgangssignal verglichen. Ab
einer Cutoff-Frequenz von 133.33 Hz wird kaum Information verloren und die
höheren Anteile des Drehmomentensignals werden aus dem Signal entfernt,
s. Abbildung 4.13. Um das Signal von niederfrequenten Anteilen zu befreien,
hat sich der gleitende Durchschnitt bewährt. Dabei wird über 50 Lastzyklen
gemittelt. Angewendet wird der gleitende Durchschnitt bei der Auswertung der
Daten der Parameterstudie der Diesel-Teile, s. Kapitel 5.1.1.
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Abbildung 4.13: Filterung: Reibenergie über der gewählten Cutoff-Frequenz
eines Tiefpassfilters einer Messung der Diesel-Teile [35]



5 Reibungsmessung und -berechnung der
Kolbenbolzenlagerung

In diesem Kapitel werden zunächst die Ergebnisse der Reibungsmessungen am
Kolbenbolzenprüfstand erläutert. Diese bestehen aus zwei Bestandteilen. Zum
einen werden Reibungsmessungen eines manganphosphatierten Stahlkolbens
mit DLC beschichtetem Kolbenbolzen und gebuchster Pleuelstange aus Stahl
betrachtet.

Bestandteile dieser Messungen sind zeitkontinuierliche und maximale Reib-/
Drehmomente. Eine Parameterstudie am Kolbenbolzenprüfstand beschreibt
wesentliche Einflussparameter während der Messung; Haupteffekte und Wech-
selwirkung der einzelnen Größen werden diskutiert. Zum anderen werden
Ergebnisse eines Aluminium-Kolbens mit unbeschichtetem Kolbenbolzen und
gebuchster Stahl-Pleuelstange vorgestellt. Sie zeigen die Auswirkung verschie-
dener Gestaltungen der Kolbennabe auf die gemessenen Momente. Diese Vari-
anten sind in Kapitel 3.1.2 beschrieben und in Tabelle 3.1 zusammengefasst.

Sogenannte Austrocknungstests zeigen die minimale Schmierstoffzufuhr am
Prüfstand zur Aufrechterhaltung der Lagerfunktion. Die Ergebnisse werden
im weiteren Verlauf durch die Simulation bestätigt. Durch gezielte Variation
der Beölungsrichtung am Prüfstand kann ein neu entdeckter Schmiereffekt
der Kolbenbolzenlagerung gezeigt und dieser simulativ gestützt werden. Die
Messergebnisse werden im darauffolgenden Teilkapitel für die Validierung der
Simulation verwendet. Durch einen Vergleich der Druckzonen aus der Berech-
nung und den Oberflächen der gelaufenen Bauteile können lokal auftretende
Maxima verifiziert werden.
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5.1 Reibungsmessungen am Kolbenbolzenprüfstand

5.1.1 Messergebnisse der Dieselmotor-Teile

Im Folgenden werden die Messungen eines manganphosphatierten Stahlkolbens,
eines DLC-beschichteten Kolbenbolzens und einer im kleinen Auge gebuchsten
Pleuelstange (Messingbuchse) vorgestellt. Zunächst werden die gemessenen
zeitkontinuierlichen Drehmomenten-Verläufen gezeigt. Danach wird mit der
Auswertung der Parameterstudie fortgefahren. Es werden die Einflüsse der
einstellbaren Parameter am Prüfstand auf das Drehmoment analysiert. Eine
ausführliche Beschreibung des verwendeten Prüfstandes, seiner Messtechnik
und variablen Parameter ist in Kapitel 4.3 dargelegt.

Einlaufverhalten

Bei neu verbauten Teilen am Prüfstand wird eingangs jeder Messreihe ein
Einlaufprogramm durchgeführt. Dieses findet über einen dreißigminütigen Zeit-
raum bei mittlerer dynamischer Last mit 50 kN Druck- und 5 kN Zugbelastung
statt. Somit können starke Einlauf- und Setzeffekte während den Messreihen
vermieden werden. Eines der drei verwendeten Teilesets (Kolben, -bolzen und
Pleuelstange) zeigt ein sehr ausgeprägtes Einlaufverhalten, s. Abbildung 5.1.

Die Messwerte sind normalisiert dargestellt. In dem oberen linken Schaubild
ist das gemittelte maximale Drehmoment pro Lastzyklus (MGDPL) über den
gesamten Einlaufprozess dargestellt. Die restlichen Schaubilder zeigen das
ungefilterte zeitkontinuierliche Drehmoment der farblich markierten Zeitpunkte.

Zu Beginn wurde ein sehr hohes MGDPL von etwa 13 Nm gemessen, welches
sich über die gesamte Laufzeit reduziert. Dabei gibt es einzelne Drehmoment-
Anstiege innerhalb des gesamten Einlaufprozesses. Diese können Reibungs-
oder Antriebsstrangeffekte des Prüfstands sein.

Am Ende ist das Drehmoment-Niveau unter 10 % des Ausgangsniveaus ge-
sunken. Der Zuganteil der Kraft erstreckt sich über einen größeren zeitlichen
Abschnitt jedes Lastwechsels. Der Drehmomentenanstieg ist proportional zur
aufgebrachten Kraft. Demnach können die Zug- und Druckbelastungen im
Kraftsignal den verschiedenen Zeitanteilen im Drehmomentensignal eindeutig
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Abbildung 5.1: Ungefiltertes Drehmomenten-Messsignal des Einlaufver-
haltens eines Diesel-Teilesets, MGDPL links oben, Rest
zeitkontinuierlich [35]
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zugeordnet werden. Das Kraftsignal ist Abbildung 4.3 in Kapitel 4.3.3 darge-
stellt. Am Anfang des Einlaufprozederes kann ein Stick-Slip-Effekt festgestellt
werden. Über der Zeit reduziert sich das Drehmoment während der Druckbelas-
tung schneller als bei Zugbelastung. Dies ist Folge der größeren anliegenden
Kraft im Druckbereich. Im unteren rechten Bild ist das Drehmomentensignal
des eingelaufenen Teilesets dargestellt. Es sind kaum hochfrequente Anteile
erkennbar; der Stick-Slip-Effekt verschwindet.

Das Einlaufverhalten verschiedener Teilesets fällt aufgrund von fertigungs-
bedingten Abweichungen unterschiedlich stark aus. Zu hohe Reibmomente
während der ersten Betriebsminuten können zum vorzeitigen Ausfall der Lage-
rung führen. Es ist demnach wichtig eine ausreichende Beölung der Lagerung zu
gewährleisten, um ein gutes Einlaufen der Oberflächen zu fördern. Damit kann
die Reibung und Fressneigung der Kolbenbolzenlagerung erheblich gesenkt
werden.

Zeitkontinuierliches Drehmoment

Anhand eines ausgewählten Beispiels wird der zeitkontinuierliche Verlauf
der gemessenen Drehmomente gezeigt. Dieses ist erweiternd zu den bereits
publizierten Daten anzusehen, s. [35].

Berechnungsseitig ist es sinnvoll einzelne Lastwechsel zu simulieren. Damit
kann der zeitliche Aufwand auf ein vertretbares Maß reduziert werden. Zum
Zwecke eines Messung-Rechnung-Vergleichs sollten möglichst alle Informa-
tionen der fünfzehn bis dreißig Sekunden andauernden Messungen auf wenige
Lastwechsel komprimiert werden. Ein Beispiel der ungefilterten Messung ist in
Abbildung 4.12 dargestellt.

Es ergeben sich zwei repräsentative Lastwechsel, wird ein gleitender Durch-
schnitt und anschließend ein Tiefpassfilter verwendet. Damit können Störfre-
quenzen mit minimalem Informationsverlust entfernt werden, s. Kapitel 4.4.2.
Im Folgenden ist der gleitende Durchschnitt eines gemessenen Drehmomenten-
Verlaufs inkl. dessen oberer und unterer Hüllkurve dargestellt, s. Abbildung 5.2.
Während des Drehmomentenaufbaus zeigen die beiden Hüllkurven die größte
Differenz untereinander. Der Anstieg der Kurve ist steiler als der Drehmo-
mentabbau. Prinzipiell sind die Drehmomente gering im Vergleich zur aufge-
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Abbildung 5.2: Messungen des zeitkontinuierlichen Drehmoment-Verlaufs
mit den Parametern: 1.8 ml/min, 50 min-1, 100 kN, 80 °C,
33.33 Hz

brachten Kraft. Dies deutet auf einen Mischreibungszustand mit einem hohen
hydrodynamischen Traganteil hin.

Parameterstudie

Nach Inbetriebnahme des Kolbenbolzenprüfstands mit der hydrostatischen Kol-
benlagerung, welche in Kapitel 4.3.3 beschrieben ist, wird eine Parameterstudie
angestrebt. Diese hat das Ziel die Einflüsse der einzelnen Parameter am Prüf-
stand auf das gemessene Drehmoment zu studieren. Erste Versuche zeigen eine
nichtlineare Drehzahl- und Frequenzabhängigkeit. Aus diesem Grunde wurde
nicht im Sinne eines klassischen Design of Experiment (DoE) vorgegangen,
sondern weitere Stützstellen eingefügt. Die gemessenen Parametereinstellungen
sind in Tabelle 5.1 zusammengefasst.
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Tabelle 5.1: Parametereinstellungen und Stützstellen der Parameterstudie

Parameter Stützstellen

Drehzahl Kolbenbolzen (r) 50, 100, 150, 200, 250 und 300 min-1

Frequenz Hydropulser ( f ) 16.66, 33.33, 50 und 66.66 Hz
Maximale Kraft Hydropulser ( f o) 50 und 100 kN
Beölungsmenge (o) 0.6 und 1.8 ml/min
Temperatur Öl (t) 30 und 80 °C

Zu jeder Parametereinstellung werden Messwerte über einen Zeitraum von
15-30 s aufgezeichnet. Als Grundlage zur Auswertung der Daten dient das
gemittelte maximale Drehmoment pro Lastzyklus (MGDPL), der bereits ge-
filterten Daten (Tiefpass). Eingesetzt werden der gleitende Durchschnitt und
der Tiefpassfilter um nieder- und hochfrequente Störgrößen aus den Daten
zu entfernen. Der Einsatz eines Hochpass- bzw. eines Bandpass-Filters konn-
te keine zufriedenstellenden Ergebnisse erzeugen. Weitere Informationen zur
Aufbereitung der Daten sind in Kapitel 4.4.2 zu finden.

Zur Auswertung der Parameterstudie wird das Statistik-Programm Minitab© ver-
wendet. Jede aufbereitete Messung geht mit dem maximalen auftretenden
Drehmoment in die Bewertung ein. Aus den Daten werden Haupteffekte der
einzelnen Parameter mittels Regressionsanalyse berechnet. Zur Validierung der
Berechnung werden ausschließlich die Haupteffekte der Frequenz und der ma-
ximale Druckkraftwert des Hydropulsers, sowie die Drehzahl des Kolbenbolzen
und die Temperatur des Öls verwendet. p- und T-Werte der Parameter sind in
Tabelle 5.2 aufgetragen.



5.1 Reibungsmessungen am Kolbenbolzenprüfstand 93

Tabelle 5.2: p- und T-Werte der Parameter aus der Regressionsanalyse, Para-
meterstudie, ergänzend zu [35]

Name p-Wert T-Wert

r 0.198 1.29
f o 0.000 14.90
t 0.000 6.74
o 0.00 4.99
f 0.610 0.51
r · r 0.002 3.07
f · f 0.001 3.41
r · t 0.000 -4.86
f ·o 0.003 -2.98
f o ·o 0.040 -2.06
f o · f 0.000 -6.12
t ·o 0.001 -3.33
t · f 0.004 -2.90
o · f 0.000 -4.06

Der p-Wert nach R.A.Fisher ist das kleinstmögliche Signifikanzniveau mit
dem die bestehende Nullhypothese verworfen werden kann. Die Nullhypothese
gibt an, dass ein gewisses Ereignis nicht eintritt. Das Ziel statistischer Test-
verfahren ist es die Nullhypothese zu verwerfen. Ist der p-Wert klein, kann
die Nullhypothese verworfen werden. Niedrige p-Werte bedeuten eine hohe
statistische Relevanz [24, 61]. Aus diesem Grund sind Parameter höherer Stufen
mit zu großen p-Werten aus der sich ergebenden Gleichung ausgeschlossen.
Das Drehmoment der Diesel-Teile auf dem Prüfstand kann durch die Regressi-
onsgleichung Gl. 5.1 ausgedrückt werden.

Mres =−4.193+0.00313 · r+0.06768 · f o+0.03653 · t +1.457 ·o
+0.0069 · f +0.000018 · r · r+0.00044 · f · f −0.000082 · r · t

−0.00209 · r ·o−0.00494 · f o ·o−0.000474 · f o · f

−0.00799 · t ·o−0.000225 · t · f −0.01309 ·o · f

Gl. 5.1
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Werden unabhängig voneinander die Kraft ( f o), die Drehzahl (r), die Frequenz
( f ) und die Temperatur des Öls (t) innerhalb der Gleichung Gl. 5.1 variiert,
ergeben sich die Graphen der Haupteffekte in Abbildung 5.3.

Alle dargestellten Werte sind durch den höchsten auftretenden Wert geteilt.
Dieser wird bei 16.66 Hz und den restlichen Standardparametern gemessen.
Die Parameterbasis bildet die Einstellung mit 33.33 Hz, 50 min-1, 1.8 ml/min,
100 kN und 80 °C.

Bei einem Sprung von 100 kN auf 50 kN fällt das MGDPL von 80 % auf ca.
30 % des maximal auftretenden Drehmomentes; dies entspricht einer Drehmo-
mentreduktion um 62,5 %. Das zugehörige Schaubild ist in Abbildung 5.3a
dargestellt.

Wird die Drehzahl wie in Abbildung 5.3b variiert, ergibt sich ein parabelför-
miger Verlauf mit einem Minimum bei etwa 200 min-1. Die Kurve nimmt die
Form einer Stribeck-Kurve für geschmierte Gleitlager an. Das Minimum kann
als Ausklinkpunkt bezeichnet werden. An diesem Punkt findet der Übergang
zwischen Misch- und Flüssigkeit- bzw. EHD-Reibung statt.

In Abbildung 5.3c wird die Frequenz der Last bis 66.66 Hz erhöht. Sie ist
das Äquivalent zur Motordrehzahl. Das Drehmoment nimmt bei Erhöhung der
Pulsfrequenz ab. Die Reduktion beträgt etwa 50 % des MGDPL. Je langsamer
die Kraft aufgebracht wird, desto schlechter ist somit die Tragwirkung des
Schmierfilms.

Eine Erhöhung der Temperatur hat einen Anstieg des Drehmomentes zur Folge;
von 30 °C und etwa 65 % des MGDPL steigt das Drehmoment bei 80 °C
auf etwa 80 % des MGDPL an. Dies entspricht einer Erhöhung um ca. 23 %,
s. Abbildung 5.3d. Nebeneffekte der Regressionsgleichung sind in [35] im
Anhang dargestellt.

Ergänzend wird in [35] der Effekt der Beölungsmenge gezeigt. Ursprüng-
lich werden Versuche mit einer Menge an zugeführtem Öl von 0.1 ml/min
durchgeführt. Die geringe Beölungsmenge führt zu hohen Drehmomenten und
einem Auslösen der Sicherheitsrutschkupplung des Prüfstands. Die Versuche
sind aufgrund fehlender Daten nicht in der Regressionsanalyse berücksichtigt.
Stattdessen sind alle Ergebnisse inkl. der teilweise vorhandenen 0.1 ml/min-
Versuche als Scatterplot über der Drehzahl in Abbildung 5.4b dargestellt.
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(a) Maximale Kraft Hydropulser (b) Drehzahl Kolbenbolzen

(c) Frequenz Hydropulser (d) Temperatur Öl

Abbildung 5.3: Haupteffekte der Parameterstudie am Kolbenbolzenprüfstand
[35]

Der Haupteffekt der Beölungsmenge aus der Regressionsanalyse wird in Abbil-
dung 5.4a gezeigt. Es ist erkennbar, dass eine Beölungsmenge zwischen 0.6 und
1.8 ml/min kaum eine Änderungen des MGDPL bewirkt. Die Beölungsmen-
gen reichen aus, um die Lagerung ausreichend mit Schmierstoff zu versorgen.
Die entstehende Gerade kann, zu geringen Beölungsmengen hin, extrapoliert
werden. Dabei entsteht ein Extrapolations-Fehler, denn Abbildung 5.4b zeigt
eindeutig ein höheres Drehmomenten-Niveau hin zu geringen Beölungsmen-
gen. Die maximalen Drehmomente bei stark reduzierter Beölungsmenge liegen
deutlich über denen der anderen Versuche. Die Reibung verläuft mit steigender
Drehzahl quasi-linear bzw. schwach exponentiell steigend. Dies deutet auf einen
sehr hohen Festkörperreibungsanteil hin.
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(a) Haupteffekt Beölungsmenge (b) Scatterplot inkl. 0.1 ml
min -Versuche

Abbildung 5.4: Einfluss der Beölungsmenge am Kolbenbolzenprüfstand [35]

5.1.2 Messergebnisse der Ottomotor-Teile

Eine große Herausforderung stellen die Messungen der Ottomotorenteile eines
Sechszylinder-Aggregats der Mercedes-Benz AG dar. Analog zu den Teilen
des Dieselmotors werden validierende Messungen am Kolbenbolzenprüfstand
durchgeführt. Die betrachteten Teile setzen sich aus einem Aluminium-Kolben,
einem Stahl-Kolbenbolzen und einer Stahl-Pleuelstange mit eingepresster Mes-
singbuchse im kleinen Auge zusammen. Alle Teile sind unbeschichtet.

Besondere Schwierigkeiten bereitet das neue Material der Kolben und die rich-
tige Beölung der Lagerstelle. Die Beölungsrichtung und -menge wird zunächst
äquivalent der Diesel-Teile-Versuche eingestellt. Aufgrund zu hoher Drehmo-
mente und entstehender Fresser in der Kolbennabe wird ein anderes Beölungs-
konzept erarbeitet. Die neue Beölungsrichtung (an der Außenseite) führt zu
einer erhöhten Resistenz gegen den Ausfallmechanismus Fressen. Messungen
beider Beölungsrichtungen und die Umsetzung des neuen Beölungskonzeptes
sind in Abbildung 5.5 dargestellt. Bei einer dynamischen Belastung von 5 kN
sind bereits große Unterschiede des gemessenen Drehmomentes vorhanden.
Wird die Innenbeölung verwendet (Beschreibung s. Kapitel 4.3.4) zeigt die
Messung ein maximales Drehmoment pro Lastzyklus (MDPL) von 3.5 bis
4.5 Nm, wohingegen die Messung bei Aussenbeölung (neues Beölungskonzept)
ein Drehmoment von 0.5 bis 1 Nm zeigt. Wird trockene Reibung nach Coulomb
zur Ermittlung des Reibkoeffizienten verwendet, resultiert bei Innenbeölung
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(a) Messungen des MDPL mit Innen- und
Aussenbeölung bei 5 kN dynamischer
Last

(b) Aussenbeölung am Prüf-
stand

Abbildung 5.5: Einfluss der Beölungsrichtung am Kolbenbolzenprüfstand
[36]

µInnenbeölung = 0.09 bis 0.11 und bei Außenbeölung ein Reibkoeffizient von
µAußenbeölung = 0.02 [36].

Es ist zu beachten, dass hierbei nur eine Reibfläche zu Grunde gelegt wird.
Werden die Kontaktstellen des Bolzens mit dem Kolben (KoBo) und des Bolzens
mit dem kleinen Pleuelauge (PlBo) als separate Kontaktflächen mit gleichen
Reibkoeffizienten betrachtet, dann müssten die Werte halbiert werden.

Lasttreppe

Aus vorangegangenen Untersuchungen in Kapitel 5.1.1 sind Haupteffekte der
Kolbenbolzenlagerung bereits bekannt. Demnach wird ein angepasstes Prüf-
programm zum Abgleich der Messung und Berechnung erarbeitet. Dieses
Programm besteht aus einer Einlaufphase, einer Lasttreppe und Austrocknungs-
versuchen. Daraus resultieren weitere Bausteine zum Verständnis der Kolben-
bolzenlagerung bzgl. der Fressgrenzen und des Ölhaushaltes. Beschrieben ist
das Prüfprogramm in Kapitel 4.4.1.
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Im Folgenden werden die Lasttreppen-Versuche einzelner Kolben mit verschie-
denen Kolbennaben-Varianten dargestellt, s. Abbildung 5.6 und 5.7. Dabei wird
die Last schrittweise in 5 kN-Schritten erhöht. Nachfolgend wird der Wert des
Kraftmaximums pro Lastzyklus (KMPL) angegeben, um die aufgebrachte Kraft
zu beschreiben. Bei Erreichen der nächsten Laststufe wird die Belastung über
einen gewissen Zeitraum konstant gehalten. Dies fördert einen weiteren Einlauf
der in Kontakt tretenden Oberflächen. Durch die zunehmend stärker werdende
Bolzen- und Kolbendeformation treten neue, zuvor unbelastete, Oberflächenan-
teile in Kontakt. Diese unterliegen daraufhin einem weiteren Einlaufprozess.
Erkennbar ist dies an einem abnehmenden Drehmoment nach der Lasterhöhung.

Erhöht wird die Laststufe wenn das MDPL annähernd konstant bleibt bzw. der
Einlaufprozess abgeschlossen ist. Sollte kein zusätzlicher Einlauf stattfinden,
wird die Last nach einer vorgegebenen Zeit erhöht. Tritt ein Fress-, Reibereignis
bzw. ein stark erhöhtes Drehmoment innerhalb der Lagerung auf, löst die
verbaute Sicherheitsrutschkupplung im Antriebsstrang des Kolbenbolzens aus.
Es entsteht eine vertikale Linie als Abschluss der Messung. Die Kupplung kann
maximal ein Drehmoment von 30 Nm übertragen.

Die Kolben mit Plateau-Profil (K008 und K009) lösen die Rutschkupplung im
Versuch bei einem KMPL von 15 kN aus. Beide Kolben weisen ein vergleich-
bares MDPL mit ca. 21 Nm in der höchsten Laststufe auf, s. Abbildung 5.6a.
Abgebildet sind das MDPL und das KMPL.

Der Slotkolben kann höher belastet werden und zeigt niedrigere Drehmoment-
werte über die gesamte Lasttreppe hinweg, s. Abbildung 5.6b. Kolben mit
einem erhöhten Nabenspiel von 25 µm zeigen ein hohes Drehmoment-Niveau.
Diese Kolben können die Lasttreppe bis 25 kN ohne Ausfall durchfahren. K013
wird anschließend noch einmal mit Innenbeölung getestet, um ausschließen zu
können, dass das höhere Grundspiel einen Beölungsvorteil mit sich bringt. Der
Kolben löst bei etwa 25 kN KMPL die Rutschkupplung aus, s. Abbildung 5.7a.

Die größten Differenzen zweier Kolben der gleichen Variante zeigen die Kolben
mit den Standardprofilen. K017 konnte lediglich bis 25 kN belastet werden;
von Beginn an wird ein höheres MDPL gemessen, als das bei K016 bis 50 kN
Belastung der Fall ist. Werden die Rauigkeit-Kenngrößen mit einbezogen, zeigt
sich, dass K016 einen deutlich niedrigeren Rpk-Wert aufweist. Die Rauigkeit
wird folglich zu jeder Überlegung hinzugezogen, s. Abbildung 5.7b.
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Einen weiterer Vergleich zwischen dem Kolben mit Standard-Profil und dem
Slotkolben ist in Abbildung 5.8) dargestellt. Beide Kolben zeigen die besten
MDPL-Werte während der Lasttreppen. Bei vergleichbaren Werten der redu-
zierten Spitzenhöhe, zeigt der Kolben mit Slots über den gesamten Lasttreppen-
Versuch ein höheres MDPL. Slotkolben haben demnach ein tendenziell höheres
Drehmoment-Niveau in der Messung als vergleichbare Kolben ohne Slots. Der
Grund dafür ist die Position der Slots. Erfährt dieser Kolben eine Druckbelas-
tung kommt es zu Festkörperkontakt an den Rändern der Schmierrillen, da diese
nahe des Nabenzenits platziert sind. Dem vorausgesetzt ist, dass die Beölung
während des Versuchs optimal eingestellt ist. Durch die Slotkolben entsteht ein
Beölungsvorteil bei unvorteilhafter Beölungsrichtung. Diese Kolbennabenvari-
ante ist die Einzige, welche mit Innenbeölung am Prüfstand betrieben werden
konnte. Eine weitere Erkenntnis ist, dass die Rauigkeit einen höheren Einfluss
auf das gemessene MDPL hat als eine veränderte Nabenform bzw. -variante.

Diese Behauptungen sind ausschließlich auf die verwendeten Kolben bezogen
und stellen keine pauschalen Gesetzmäßigkeiten dar. Es bleibt in weiteren Unter-
suchungen zu klären, ob die Kolbennaben-Varianten, die ein niedrigeres MDPL
während der Messung zeigen, einen Reibungsvorteil im Motor aufweisen.

Zeitkontinuierliches Reibmoment

Wie bereits erläutert, ist für die simulative Betrachtung des Systems Kolbenbol-
zen eine Messung einzelner Drehmoment-Perioden notwendig, da eine Berech-
nung über einen größeren Zeitraum einen enormen zeitlichen Mehraufwand
bedeutet. Im Folgenden sind demnach Ausschnitte der gezeigten Lasttreppen
dargestellt. Es werden jeweils zwei Lastzyklen verwendet, welche bei annä-
hernd konstantem MDPL gemessen werden. In den Abbildungen 5.9 bis 5.13
wird das ungefilterte Drehmoment-Signal über der Zeit aufgetragen. Bei der Prü-
fung des Kolben 8, der ein Plateau-Profil in der Kolbennabe aufweist, entsteht
das größte Drehmoment über die verschiedenen Laststufen. Die niedrigsten
Werte zeigt Kolben 16. Die Messungen wurden in diesen Fällen nicht gefiltert,
da aufgrund der hohen Genauigkeit kein Bedarf dafür entsteht.
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(a) Plateau-Profil

(b) Slotkolben

Abbildung 5.6: Messungen des maximalen Drehmoments und dem Druck-
kraftmaximum pro Lastzyklus (MDPL und KMPL), Lasttrep-
pe, verschiedene Kolbennabenvarianten
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(a) 25 µm Nabenspiel

(b) Standard-Profil

Abbildung 5.7: Messungen des maximalen Drehmoments und dem Druck-
kraftmaximum pro Lastzyklus (MDPL und KMPL), Lasttrep-
pe, verschiedene Kolbennabenvarianten (2)



102 5 Reibungsmessung und -berechnung der Kolbenbolzenlagerung

Abbildung 5.8: Messung des MDPL und KMPL, Slotkolben vs. Standard-
Profil, Belastung dynamisch bis 50 kN Druck

Abbildung 5.9: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der Messung des K008, Ausschnitte bei 5,10 und 15 kN,
ungefiltertes Signal
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Abbildung 5.10: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der Messung des K011, Ausschnitte bei 5,10,15,20 und
25 kN, ungefiltertes Signal

Abbildung 5.11: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der Messung des K012, Ausschnitte bei 5,10,15,20 und
25 kN, ungefiltertes Signal
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Abbildung 5.12: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der Messung des K016, Ausschnitte bei 5,10,15,20 und
25 kN, ungefiltertes Signal

Abbildung 5.13: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der Messung des K017, Ausschnitte bei 5,10,15,20 und
25 kN, ungefiltertes Signal
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Autrocknungsversuche

Der letzte Abschnitt eines jeden Prüfdurchgangs/ -prozederes sind die Aus-
trocknungsversuche. Ermittelt wird eine minimale Schmierstoffmenge welche
eine ausreichende Schmierung der Lagerung gewährleistet. Der Versuchsaufbau
sieht eine stufenweise Reduktion der Beölungsmenge bei einer Beölungsrich-
tung von außen vor. Die Menge welche sich bei voreingestellten Drücken des
Ölbehälters an den Ölspritzdüsen einstellt, wird im Vorhinein bestimmt. Es
ergibt sich das Verhältnis von Druck zu Ölmenge über vierzehn Stufen, wobei
die letzte Stufe einer ausgeschalteten Beölung entspricht, s. Tabelle 5.3.

Tabelle 5.3: Stufen des Austrocknungsversuchs, Druck-Menge-Relation

Stufe Druck [bar] Beölungsmenge [ml/min]

1 6.50 1.50
2 6.00 1.40
3 5.50 1.30
4 5.00 1.10
5 4.50 1.00
6 4.00 0.90
7 3.50 0.80
8 3.00 0.70
9 2.50 0.50
10 2.00 0.40
11 1.50 0.30
12 1,00 0.20
13 0.50 0.10
14 0.00 0.00

Im Folgenden wird eine stellvertretende Messung des K011 der Austrock-
nungsversuche vorgestellt, s. Abbildung 5.14. Alle geprüften Kolben zeigten
ein ähnliches Verhalten. Bis zu einer gewissen Stufe der Versuche ergeben
sich kaum Änderungen des maximalen Drehmomentes pro gemessener Stufe
(MDPS). Wird die Beölung ausgeschaltet, steigt das Drehmoment nach etwa 5
Minuten rapide an. Es ist demnach anzunehmen, dass die Kolbenbolzenlage-
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Abbildung 5.14: Gemessenes MDPS des Austrocknungsversuchs des K011
bei 25kN KMPL

rung eine sehr geringe Ölmenge benötigt, um ihre Funktion aufrecht erhalten
zu können.

5.2 Simulationsergebnisse des Prüfstandmodells

Im Folgenden werden die Vergleiche zwischen Messungen und Berechnungen
der im vorherigen Teilkapitel gezeigten Messergebnisse diskutiert. Die Schwie-
rigkeit besteht darin, den Prüfstand und die prüfstandspezifische Belastung der
Bauteile abzubilden, welche sich aus den einstellbaren Parametern ergeben. Wei-
tere Herausforderungen sind mögliche Teilfüllungszustände und unterschiedli-
che Oberflächenbeschaffenheiten/-rauigkeiten über der Lagerbreite sowie eine
inhomogene Temperaturverteilung. Mögliche Unterschiede zwischen Neu- und
Ausbaukontur die sich während des Prüflaufs ergeben werden nicht berück-
sichtigt, genau wie mögliche Fertigungsfehler bzw. Toleranzüberschreitungen.
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5.2.1 Berechnungen der Dieselmotor-Teile

Die Messung der Haupteffekte der Parameter am Prüfstand bzgl. des entstehen-
den Reibmomentes sind in Abbildung 5.3 bereits beschrieben. Im Folgenden
werden die Berechnungen dieser Effekte dargestellt. Des Weiteren wird gezeigt,
mit welcher Simulation die zeitkontinuierlichen Drehmomente aus der Messung
am besten approximiert werden können.

Zeitkontinuierliches Drehmoment

In Kapitel 5.1.1 wird ein zeitkontinuierlicher Drehmomentverlauf gezeigt. Die-
ser wird im Folgenden simulativ nachgestellt. Dafür werden die berechneten
Drehmomente mit den Hüllkurven der Messung verglichen. Verwendet wird
der Kraft- und Druckverlauf der aufgetragenen Messdaten als Eingangsdaten
für die Berechnung. Die Kontaktdruckkurven und die Scher- bzw. Druckfluss-
faktoren werden aus Oberflächenmessungen der Kontaktstellen des Kolbens,
Bolzens und der Pleuelstange berechnet. Die Rauigkeiten bzw. Flussfaktoren
und Kontaktdruckkurven werden speziell an den Kolben und das Pleuel an-
gepasst, dessen Reibungsmesswerte in diesem Abschnitt betrachtet werden.
Zunächst wird mit Nominalspiel gerechnet. Die restlichen Parameter sind in
Kapitel 3.1.5 beschrieben. Die Ausgangsberechnung wird in den zugehörigen
Abbildungen als „normal“ bezeichnet.

Bereits bekannt ist, dass das Drehmoment-Signal zeitlich dem Verlauf des
Kraftverlaufs folgt, s. Abbildung 4.3. Die Mischreibung beginnt unmittelbar
nach aufbringen der Kraft.

Die erste Berechnung zeigt bereits eine gute Annäherung an die gemessenen
Kurven; der Mischreibungsübergang ist zeitlich später, als dies in der Messung
der Fall ist, s. Abbildung 5.15. Zudem wird ein Drehmoment bei Zugbelastung
gemessen, welches in der Berechnung nicht auftritt. Durch eine Spielverklei-
nerung kann der Mischreibungsübergang nicht wesentlich beeinflusst werden.
Das Drehmoment sinkt und zeigt einen etwas anderen Verlauf.

Eine zusätzliche Erhöhung des statischen Drucks innerhalb des HB verändert
den Mischreibungsbeginn und führt zu einem höheren Drehmoment. Das Ein-
beziehen der Bewegung des Kolbens innerhalb des HB hat keine Auswirkungen
auf das Drehmoment.
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(a) 1.8 ml/min, 50 min-1, 100 kN, 80 °C, 33.33 Hz - Spielvariation

(b) 1.8 ml/min, 50 min-1, 100 kN, 80 °C, 33.33 Hz - statischer Druck, Kol-
benbewegung

Abbildung 5.15: Messungen und Berechnungen zeitkontinuierlicher Dreh-
momentenverläufe (1)
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Den größten Einfluss zeigen die Rauigkeiten der Kontaktflächen, s. Abbil-
dung 5.16a. Der Mischreibungsbeginn der rauen Kolbennabe stimmt zeitlich
mit dem Drehmomentenanstieg der Messung überein. Das Drehmoment steigt in
der Folge jedoch zu stark an. Es wird ein viel zu großes Drehmoment simuliert.
Eine reduzierte Rauigkeit zeigt ein entgegengesetztes Verhalten.

Teilfüllungszustände werden durch eine minimale Ölfilmdicke oder den Einsatz
des Kavitationsalgorithmus von Kumar und Booker in der Simulation berück-
sichtigt. Diese verändern den Mischreibungsbeginn nicht, sondern ebenfalls nur
die Amplitude, s. Abbildung 5.16b. Schneider et al. [64] berechnete die Reibung
eines DLC beschichteten Kolbenbolzens durch Einsatz verschiedener Reibkoef-
fizienten innerhalb der Kontaktfläche. Aufgrund der Tatsache, dass vor und nach
den Prüfungen die gleichen Reibkoeffizienten ermittelt wurden, wird im Rah-
men dieser Arbeit eine andere Vorgehensweise angestrebt. In Abbildung 5.17
werden aus diesem Grund die Berechnungen mit einem Verschleiß-Algorithmus
nach einem Ansatz von Fleischer gezeigt. Dieser verwendet die Kontaktmodel-
lierung nach Greenwood-Tripp zur Beschreibung des Mischreibungsübergangs.
Deren Grundlagen sind in Kapitel 2.4.2 beschrieben. Ab einem Kontaktdis-
sipationsgrenzwert wird pro durchgeführter Iteration ein Verschleiß ermittelt.
Daraufhin wird die Kontur für die nächste Iteration sowie die Rauigkeiten der
Kontaktflächen angepasst. Der Verschleiß führt zu einer Kontur-Rücknahme
und eine Verschleiß-Standardabweichungs-Beziehung definiert den veränderten
Mischreibungsbeginn der betroffenen Knoten. Für den Verschleiß-Algorithmus
wird die Standardabweichung über einem Verschleißwert definiert. Die Be-
rechnung startet mit einer Standardabweichung (Sigma) von 0.2e-6 in der
Kolbennabe und 0.01e-6 auf dem Bolzen; den verwendeten Verlauf von Sigma
über der Verschleißtiefe zeigt Abbildung 5.18. Die Ergebnisse zeigen eine sehr
gute Übereinstimmung zur Messung. Mit zunehmenden Verschleiß-Iterationen
verbessert sich die Korrelation stetig. Die DLC-Beschichtung führt offensicht-
lich zu einer starken Glättung der Rauigkeiten bzw. erhöhtem Verschleiß der
Kontaktflächen. Die Verteilung des Verschleißes und der angepassten Stan-
dardabweichungen sind in Abbildung 5.19 und 5.20 dargestellt. Der größte
Materialabtrag findet an den inneren Kanten im Nabenzenit der Lagerung statt.
Dort reduziert sich Sigma erheblich. Eine leichte Änderung von Sigma ist im
zenitnahen mittleren Nabenbereich zu erkennen.
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(a) 1.8 ml/min, 50 min-1, 100 kN, 80 °C, 33.33 Hz - verschiedene Rauigkei-
ten Kolbennabe

(b) 1.8 ml/min, 50 min-1, 100 kN, 80 °C, 33.33 Hz - Teilfüllung, Kumar-
Booker

Abbildung 5.16: Messungen und Berechnungen zeitkontinuierlicher Dreh-
momentenverläufe (2)
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Abbildung 5.17: Messungen und Berechnungen zeitkontinuierlicher Dreh-
momentenverläufe (3) mit den Parametern: 1.8 ml/min,
50 min-1, 100 kN, 80 °C, 33.33 Hz; Einsatz einer Ver-
schleißberechnung nach Fleischer

Parameterstudie

Zum Rechnungs-Messungs-Abgleich der Haupteffekte werden vier Berech-
nungen mit den Messwerten verglichen. Die Randbedingungen der jeweiligen
Berechnung sind in Tabelle 5.4 beschrieben. Die erste Berechnung (Calc 1)
wird mit einem Gleitreibungskoeffizienten von 0.05, einer konstanten Viskosität,
Scher- und Druckflussfaktoren sowie einem komplett mit Öl gefülltem Spalt
durchgeführt. Diese Bedingungen werden innerhalb der vier beschriebenen
Berechnungen variiert. Demnach wird die letzte Berechnung (Calc 3) mit einem
erhöhten Gleitreibungskoeffizienten von 0.1, druckabhängiger Viskosität nach
Roelands und einen Teilfüllungszustand mit einer maximalen Schmierfilmdicke
von 5 µm durchgeführt.



112 5 Reibungsmessung und -berechnung der Kolbenbolzenlagerung

Abbildung 5.18: Standardabweichungen über der Verschleißtiefe der Kontak-
te KoBo und PlBo bzw. Verschleißbedingte Anpassung der
Rautiefe

Abbildung 5.19: Verschleißberechnung: Verschleiß
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Abbildung 5.20: Verschleißberechnung: Standardabweichungen

Tabelle 5.4: Randbedingungen der Berechnungen der Haupteffekte der Para-
meterstudie [35]

Berechnung
Gleitreib-
koeffizient

Druck-
abhängige
Viskosität

Scher- und
Druckfluss-

faktoren

Maximale
Schmierfilm-

höhe

Calc 1 0.05 Nein Ja Vollfüllung
Calc 2 0.05 Ja Ja Vollfüllung
Calc 2/2 0.02 Nein Ja Vollfüllung
Calc 3 0.1 Ja Ja 5 µm

Calc 1 zeigt durchgängig zu hohe Drehmomentwerte in der Berechnung. Sie
approximiert die qualitativen Verläufe größtenteils. Mit dieser Berechnung
wird ein zu hoher Festkörpertraganteil innerhalb der Lagerung ermittelt. Der
Öleinfluss wird somit nicht korrekt abgebildet. Um die Tragwirkung durch den
Schmierfilm in der Berechnung zu steigern, werden die Berechnung 2 und 2/2
(Calc 2 und 2/2) zum einen mit druckabhängiger Viskosität und zum ande-
ren ohne druckabhängige Viskosität aber mit verringertem Reibkoeffizienten
durchgeführt.
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Berechnung 2 zeigt in der Folge sehr geringe Drehmomente. Es stellt sich
eine reine Flüssigkeitsreibung aufgrund der stark erhöhten Tragwirkung des
Schmierfilms ein. Die Drehzahlabhängigkeit kann mit diesen Randbedingungen
nicht korrekt modelliert werden.

Berechnung 2/2 zeigt eine sehr gute Übereinstimmung zwischen Messung
und Berechnung. Die qualitativen Verläufe der Haupteffekte werden sehr gut
nachgestellt.

Die abschließende Berechnung 3 wird mit reduzierter Filmdicke, druckabhängi-
ger Viskosität und einem erhöhten Reibkoeffizienten durchgeführt. Dies führt
zu einer besseren Übereinstimmung der gemessenen und berechneten qualitati-
ven Verläufe im Vergleich zu Berechnung 2. Jedoch steigt das Drehmoment zu
kleinen Frequenzen hin zu stark an, s. Abbildung 5.21. Die Berechnungen und
Messungen zeigen den starken Einfluss des Schmierfilms und festigen die These
von Ligier und Ragot [38]. Sie kommen zu der Erkenntnis, dass die Kolben-
bolzenlagerung in Flüssigkeitsreibung mit partiellen Mischreibungszuständen
betrieben wird.

5.2.2 Berechnungen der Ottomotor-Teile

Im folgenden Kapitel werden die Ergebnisse der Reibungsmessungen der
Ottomotor-Teile mit der Simulation verglichen. Die Messungen konnten nur
unter Verwendung der Außenbeölung am Prüfstand durchgeführt werden. Mit
Hilfe des Teilfüllungsalgorithmus von Kumar und Booker kann die Berechnung
den Prüfstandeffekt nachstellen. Dazu gehen die beölten Ränder in der Berech-
nung mit Atmosphärendruck und die restlichen Ränder mit Kavitationsdruck
als Randbedingung ein. Der Vergleich zwischen Messung und Berechnung
ist in Abbildung 5.22 dargestellt [36]. Die verschiedenen Beölungsrichtungen
haben einen unterschiedlichen Schmierstofftransport innerhalb der Lagerung
zur Folge. Dieser ist in Abbildung 5.23 angedeutet. Befindet sich der Bolzen
bei Innenbeölung im Nadir der Lagerung (Bottom Dead Center (BDC)), wird
durch Kavitation Öl ins Innere der Lagerung gefördert. Das Öl sammelt sich
vornehmlich im Berech der größeren Öffnung der Trompetenform. Die Ma-
krogeometrie ist in Kapitel 3.1.2 beschrieben. Bei Bewegung des Bolzens in
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(a) Maximale Kraft Hydropulser (b) Drehzahl Kolbenbolzen

(c) Frequenz Hydropulser (d) Temperatur Öl

Abbildung 5.21: Messung und Berechnungen der Haupteffekte der Kolben-
bolzenlagerung am Kolbenbolzenprüfstand (Parameterstu-
die) [35]

den Nabenzenit (Top Dead Center (TDC)) wird das Öl dort teilweise wieder
ausgeschoben ohne weiter ins Innere der Lagerung zu gelangen.

Bei Außenbeölung wird ebenfalls Öl in die Lagerung gefördert, wenn sich der
Bolzen in BDC befindet. Die Menge ist kleiner, aufgrund der kleineren Öffnung
des Spaltes. Es wird jedoch eine bessere Schmierwirkung erzielt, weil das Öl nä-
her an den Hauptauftreffpunkt der resultierenden Kraft innerhalb der Lagerung
transportiert wird. Die Formgebung der Kolbennabe bedingt durch ein kleineres
Spiel hin zur Außenseite einen schnelleren Druckaufbau in diesem Bereich.
Wird kein Öl an diese Stelle gefördert, entsteht vornehmlich Festkörperreibung.
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(a) Messungen des MDPL mit Innen- und
Aussenbeölung bei 5 kN dynamischer
Last

(b) Berechnung des Drehmomentes bei
Innen- und Außenbeölung

Abbildung 5.22: Einfluss der Beölungsrichtung am Kolbenbolzenprüfstand,
Messung und Berechnung des Drehmomentes [36]

Abbildung 5.23: Einfluss der Beölungsrichtung am Kolbenbolzenprüfstand,
Schmierstofftransport im Inneren der Lagerung [36]
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Demnach hat die Innenbeölung Reibungsnachteile trotz größerer Ölmengen
die als Schmierstoff in die Lagerung gelangen [36]. Liebmann et al. [37] be-
werten zudem den Ölfluss innerhalb der Lagerung mittels Computational Fluid
Dynamics (CFD).

Zeitkontinuierliches Drehmoment

Die Berechnung der Lasttreppen erfolgt bei 60 °C und entsprechender Visko-
sität. Die in Kapitel 3.1.2 beschriebene Feingeometrie bzw. thermische De-
formation wird berücksichtigt. Diese führt bei der Materialpaarung Stahl zu
Aluminium aufgrund der unterschiedlichen Wärmeausdehnungskoeffizienten
(Stahl ca. 11 µm/(K·m) und Aluminium ca. 23 µm/(K·m)) zu einer Spielaufwei-
tung innerhalb der Kolbennabe.

Die Abbildungen 5.24 bis 5.28 zeigen die Berechnungen und Messungen der
Lasttreppe der Kolben 8, 11, 12, 16 und 17. Das kleine Auge wird bei allen
Berechnungen im eingelaufenen Zustand betrachtet. Bei den Kolben 8, 12 und
17 werden die Oberflächen im Neuzustand verwendet und bei den restlichen
wird der Ausbauzustand zur Ermittlung des Mischreibungsbeginns verwendet,
s. Kapitel 3.1.4. Der Neuzustand wird verwendet, weil Berechnungen mit dem
Ausbauzustand zu geringe Werte des Drehmomentes aufweisen. Damit sind
tendenziell zu hohe Drehmomente zu erwarten. Ist dies nicht der Fall, können
geometrische Abweichungen als Ursache hoher gemessener Werte vermutet
werden. Diese werden durch die Berechnung nicht berücksichtigt. Prinzipiell
führen Sie zu einem früheren Mischreibungsbeginn. Dies wird indirekt einbezo-
gen, wenn die Neuzustände der Oberflächen verwendet werden. Jede gemessene
Lasttreppe wird mit drei Berechnungen verglichen. Zunächst wird für die Simu-
lation ein Gleitreibungskoeffizient von 0.25 in der Kolbennabe und von 0.05 in
dem kleinen Auge der Pleuelstange verwendet. Für beide Kontaktstellen wird
eine druckabhängige Viskosität nach Roelands eingesetzt.

Der Gleitreibungskoeffizient in der Kolbennabe wird in einer weiteren Be-
rechnung auf 0.27 erhöht und im kleinen Auge auf 0.03 verringert. In PlBo
wird eine konstante Viskosität vorgegeben. Die dritte Berechnung verwendet
eine konstante Viskosität in beiden Kontaktstellen. Die Gleitreibungskoeffizient
werden gegenüber Berechnung 2 beibehalten.
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Die gemessenen Drehmomente der Kolben 11 und 16 werden durch die dritte
Berechnung sehr gut approximiert. Es entsteht ein sehr geringen Drehmomentes
in der Kolbennabe. Somit hat der hohe Gleitreibungskoeffizient der Kolbennabe
einen geringen Einfluss auf das Drehmoment. Hauptdrehmomentgeber ist in
diesen Fällen das kleine Auge. Damit kann der viel geringere Reibkoeffizient
erklärt werden. Eine Erhöhung des Reibkoeffizienten im kleinen Auge hätte zu
große Drehmomente dieser Berechnungen zur Folge. Das verwendete reibungs-
optimierte Buchsenmaterial ist ebenso Grund einen geringen Reibkoeffizienten
anzunehmen.

Der Kolben 11 kann in der höchsten Laststufe und der Kolben 16 in den letzten
drei Laststufen am besten approximiert werden, s. Abbildung 5.25 und 5.27.
Durch die steigende Last liegt ein immer stärkerer Einlauf der Oberflächen
vor. Eventuelle Fehlstellen in der Profilierung durch Fertigungsungenauigkeiten
führen zu schnelleren Mischreibungsübergängen in den unteren Laststufen. In
den oberen Laststufen verschwinden diese durch den fortschreitenden Einlauf.
Aus diesen Gründen können die unteren Laststufen in der Regel schlechter
approximiert werden als höhere Laststufen. Zudem ändern sich die Oberflächen
während der Berechnung nicht. Eine Simulation mit angepassten Mischreibungs-
übergängen für jede Stufe müsste gewählt werden, um die gesamte Lasttreppe
exakt zu simulieren.

Steigt das Drehmoment innerhalb der Kolbennabe an, werden die Unterschiede
aufgrund der veränderten Gleitreibungskoeffizienten und Viskositäten deutli-
cher. Aus diesem Grund sind die berechneten Drehmomente des Kolben 8 mit
der letzten Berechnung sehr gut getroffen: Die erste und zweite Berechnung zei-
gen ein etwas niedrigeres Drehmoment, s. Abbildung 5.24. Das Plateau-Profil
führt zusammen mit der höheren reduzierten Spitzenhöhe der Oberfläche zu
einem deutlich früheren Mischreibungsübergang, s. Kapitel 3.1.4.

Bei Kolben 12 werden die Drehmomente bei hohen Lasten sehr genau abge-
bildet. Die beste Korrelation zwischen Messung und Berechnung wird mit der
Simulation ohne druckabhängiger Viskosität erreicht. Der frühere Mischrei-
bungsbeginn in den unteren Laststufen deutet darauf hin, das Fertigungsfehler
in Form von geometrischen Formabweichungen vorliegen, s. Abbildung 5.26.

Bei Kolben 17 ergibt sich ein unterschiedliches Bild, s. Abbildung 5.28. Kei-
ne der drei Berechnungen zeigt eine Übereinstimmung der Stufen mit 5,10



5.2 Simulationsergebnisse des Prüfstandmodells 119

Abbildung 5.24: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der ungefilterten Messung und der Berechnung des K008,
Ausschnitte bei 5,10,15,20 und 25 kN
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Abbildung 5.25: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der ungefilterten Messung und der Berechnung des K011,
Ausschnitte bei 5,10,15,20 und 25 kN
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Abbildung 5.26: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der ungefilterten Messung und der Berechnung des K012,
Ausschnitte bei 5,10,15,20 und 25 kN
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Abbildung 5.27: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der ungefilterten Messung und der Berechnung des K016,
Ausschnitte bei 5,10,15,20 und 25 kN
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und 15 kN Belastung. Die vorletzte Stufe wird von Berechnung drei sehr gut
getroffen; die nächste Stufe durch die zweite und letzte Berechnung. Es liegt
ein starker Einlaufprozess vor, der über alle Laststufen hinweg andauert. Die-
ser sorgt dafür, dass das Drehmoment der letzten drei Laststufen annähernd
konstant bleibt.

Ein zusammenfassender Überblick über die Mischreibungsbeanspruchung
und die jeweiligen Laststufengrenzen der unterschiedlichen Kolben ist Ab-
bildung 5.29 zu entnehmen. Hier werden die Kontaktdissipationen in % des
größten auftretenden Wertes bei entsprechender Last aufgetragen. Deren Lauf-
bilder nach Prüfungsende sind auf der rechten Seite der Abbildung ergänzt.
Nach Versuchsende zeigen der Kolben 8 und der Kolben 17 Spuren auf den
Laufflächen. Demnach wird die berechnete Kontaktdissipation des Kolben 17
mit einem Sicherheitsfaktor von 1.1 als Grenze für Reiber in der Kolbennabe
bezeichnet. Tribologisch hätten die Kolben 11, 12 und 16 noch weiter belastet
werden können, ohne einen Ausfall der Lagerungen zu riskieren. Ob der Werk-
stoff jedoch irgendwann an seine Grenzen gekommen wäre, geht aus diesem
Diagramm nicht hervor.

Die Kolben mit den größten Rpk-Startwerten lösen die Rutschkupplung in einer
sehr frühen Phase der Lasttreppen-Versuche aus und zeigen nach Prüfungsende
Reiber. Die Kolben 8, 11, 12, 16 und 17 starteten mit einem Rpk-Wert von
1.06, 0.20, 0.64, 0.39 und 0.95. Das kleine Auge hinterlässt bei allen Kolben-
bolzen ungefähr gleich aussehende Laufspuren. Einzig der K012 zeigt einen
Kantentrag des kleinen Auges. Das erhöhte Spiel innerhalb der Kolbennabe
führt demnach zu einer größeren Deformation des Bolzens. Diese kann zu
neue Schadensbildern der Kolbenbolzenlagerung führen. Ein Beispiel wäre ein
Schaden wegen einer erhöhten Reibung aufgrund des gleichzeitigen Anliegens
des Bolzens im Zenit und im Nadir des kleinen Auges.

Austrocknungsversuche

In diesem Unterkapitel wird der Austrocknungsversuch aus Kapitel 5.1.2 simula-
tiv nachgestellt. Dafür wird eine Berechnung aufgesetzt, in der die Schmierfilm-
dicke stetig reduziert wird. In Abbildung 5.30 werden die zeitkontinuierlichen
Drehmomente und eine Verbindungslinie der Maxima über dem Kurbelwinkel
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Abbildung 5.28: Lasttreppe: Zeitkontinuierliche Drehmomentenausschnitte
der ungefilterten Messung und der Berechnung des K017,
Ausschnitte bei 5,10,15,20 und 25 kN
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Abbildung 5.29: Kontaktdissipation über der letzten erreichten Last im Last-
stufentest und Aufnahmen der Oberflächen nach der Prü-
fung
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Abbildung 5.30: Berechnetes zeitkontinuierliches Drehmoment bzw. MDPS,
Austrocknungsversuch von K011 bei 25 kN KMPL

gezeigt. Die Frequenz der Lastwechsel liegt bei 33.33 Hz. Jeder Lastwech-
sel wird dabei mit einer kleineren vorgegebenen Schmierfilmdicke simuliert.
Abbildung 5.31 zeigt die Verbindungslinie der Maxima über der verwendeten
Schmierfilmdicke. Diese Linie ist äquivalent zu den MDPL. Abbildung 5.32
vergleicht die Messung mit der Berechnung. Welche Schmierfilmdicke sich
bei welcher Austrocknungsstufe nach Tabelle 5.3 einstellt, ist nicht bekannt.
Die Berechnung wird der Stufe zugeordnet, bei der sich das gemessene und
berechnete MDPL am wenigsten unterscheiden. Die Berechnung bildet im
Wesentlichen das Verhalten der gemessenen Werte ab. Nach einem leichten
MDPL-Anstieg sinkt es, bevor das MDPL zum Ende hin stark ansteigt.

Damit kann das Verhalten der Prüfstandversuche durch die Simulation nachge-
stellt werden und erlaubt somit einen weiteren Erkenntnisgewinn: Die Lagerung
ist in ihrer gegenwärtigen Auslegung sehr robust gestaltet. Erst nach unterschrei-
ten einer kritischen Beölungsmenge bzw. einer in der Simulation vorgegebenen
Schmierfilmdicke von <10 µm zeigt sie einen starken Drehmomentenanstieg
und somit eine erhöhte Fressneigung.
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Abbildung 5.31: Berechnetes MDPL über der eingestellten Schmierfilmdi-
cke, Austrocknungsversuch von K011 bei 25 kN KMPL

Abbildung 5.32: Korrelation des MDPL/MDPS aus Berechnung und Ver-
such über den Stufen des Austrocknungsversuchs von K011
bei 25 kN KMPL
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Abbildung 5.33: Tragbilder dynamische Belastung mit einem KMPL von
5kN, links Innenbeölung, rechts Außenbeölung [36]

Tragbilder

Für einen Vergleich der Festkörperkontaktdruckverteilung aus der Simulation
mit den Prüfstandergebnissen werden im Folgenden Tragbilder verwendet.
Abbildung 5.33 zeigt verschiedene Tragbilder von Kolben und -bolzen bei einer
dynamischen Belastung von 5kN unter verschiedenen Beölungsbedingungen.
Die Bilder der linken Seite zeigen eindeutige Laufspuren bei vergleichsweise
geringer Belastung und einer Beölung von innen, welche für einen Vergleich
zwischen Messung und Berechnung geeignet sind. Die Lagerung bewegt sich
im Bereich der Mischreibung hin zur (trockenen) Grenzreibung. Die Laufspuren
sind im mittleren oberen Bereich der Nabe zu erkennen.

Wird eine Beölung von außen verwendet, sind keine Laufspuren erkennbar, s.
die drei rechten Bilder der Abbildung 5.33. Damit wird der Festkörpertraganteil
reduziert und eine Mischreibung mit höherem Anteil an Hydrodynamik erreicht.
Genauere Aussagen werden von der Berechnung erwartet.

Werden die Tragbilder aus den Versuchen und die Druckverteilungen aus der
Berechnung übereinander gelegt, zeigt sich eine sehr gute Übereinstimmung.
Die entstehenden Laufspuren sind örtlich dort, wo die maximalen Drücke
berechnet werden. Die Abbildungen 5.34, 5.35 und 5.36 stellen Vergleiche
zwischen Messung und Berechnung in der Kolbennabe bei geringen und ho-
hen Lasten sowie in dem kleinen Pleuelauge, bei hoher Last, dar. Die Bilder
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Abbildung 5.34: Vergleich des Tragbilds der Kolbennabe bei einem KMPL
von 5kN mit Druckverteilung aus der Berechnung, Skala in
MPa [36]

Abbildung 5.35: Vergleich des Tragbilds der Kolbennabe bei einem KMPL
von 45kN mit Druckverteilung aus der Berechnung

sind bei Innenbeölung am Prüfstand entstanden. Die Laufspuren sind durch
abrasiven Verschleiß aufgrund eines zu geringen hydrodynamischen Anteils
der Mischreibung erklärbar. Die verschiedenen Verschleißmechanismen sind in
Abbildung 2.7 dargestellt und in Kapitel 2.1.4 erläutert. Ist die Beölung nicht
ausreichend, entstehen diese Laufspuren bei sehr geringen KMPL bereits nach
wenigen Sekunden.
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Abbildung 5.36: Vergleich des Tragbilds des kleinen Pleuelauges bei einem
KMPL von 45kN mit Druckverteilung aus der Berechnung



6 Anwendung am Vollmotor

6.1 Motorsimulationsmodell

Abschließend werden die erarbeiteten Parametereinstellungen in den Kontakt-
stellen der Kolbennabe und des kleinen Pleuelauges verwendet und in ein
Vollmotor-Modell übertragen. Es handelt sich dabei um ein Modell zur Bewer-
tung der Kolbensekundärbewegung. Durch Ergänzung der Berechnungsmetho-
dik für die Kolbenbolzenlagerung ist es möglich, das Systemverhalten genauer
abzubilden. Abhängigkeiten zwischen der Reibun innerhalb der Kolbenbolzen-
lagerung und beispielsweise der Hemdreibung sind damit bewertbar.

Das Vollmotor-Modell besteht aus einem Kurbelgehäuse und den bereits in
Kapitel 3.1.5 beschriebenen Teilen. Zusätzlich werden die Kontaktstellen der
Kolbenhemden auf der Druckseite (DS), der Gegendruckseite (GDS), der Kol-
benstege (Steg) und der Kurbelwelle mit dem großen Pleuelauge (PlKw) aus
dem Modell in die spätere Bewertung einbezogen. Die Kurbelwelle besteht aus
einem kreisrunden Körper mit der Breite des Kurbelwellenlagers. Die Bewe-
gungen und Belastungen entsprechen denen des Vollmotors, welche bereits in
2.1.1 thematisiert werden. Als Eingangsgrößen fließen berechnete thermische
Bauteilverzüge und die mittlere Spielsituation aus den gegebenen Toleranzen
in das Modell ein.

Zunächst wird eine optische Messung der Kolbenbolzendrehung bei zwei Be-
triebspunkten nachgestellt. Danach wird die Reibung am Kolben in Abhängig-
keit der Kolbennabenform bzw. deren Ausführung analysiert. Als Grundlage
dienen die Erkenntnisse aus [42]. Ausgewertet werden ein Vollast- und ein
Teillastpunkt.

6.1.1 Kolbenbolzendrehung Einzylinderaggregat

An einem Einzylinderaggregat („Lotte“oder Laser-Optischer Transparent Tribo-
logie-Einzylindermotor) werden Aufnahmen des Kolbenbolzens und seiner
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Drehbewegung durch ein Saphirglasfenster mit einer Hochgeschwindigkeits-
kamera aufgenommen. Normalerweise wird mit dem Einzylinderaggregat die
Ölverteilung auf dem Kolbenhemd optisch betrachtet [45, 65, 76]. Zur Betrach-
tung der Kolbenbolzendrehbewegung wird das Saphirglasfenster rotiert und auf
den Kolbenbolzen ausgerichtet. Die Daten des Einzylinderaggregates sind in
Tabelle 6.1 aufgetragen. Der Aufbau ist in Abbildung 6.1 und das zugehörige
Saphirglasfenster im Zylinder in Abbildung 6.2 dargestellt.

Tabelle 6.1: Daten Laser-Optischer Transparent Tribologie-Einzylindermotor

Bezeichnung [Einheit] Größenordnung

Hub [mm] 86
Durchmesser Kolben [mm] 83
Maximale Drehzahl [1/min] 6000
Maximale Last (PME) [bar] 8
Temperatur Wassermantel [°C] 90
Temperatur Öl [°C] 90

Insgesamt werden 50 Arbeitstakte eines Betriebspunktes aufgezeichnet. Die
Aufnahmen bestehen aus Bildern im Abstand von jeweils 5° im Bereich von 5
bis 705° des entsprechenden Kurbelwinkels.

Ziel der Betrachtung ist es, die Kolbenbolzenbewegung bei verschiedenen
Betriebszuständen optisch zu erfassen. Zu diesem Zweck wird der Kolbenbolzen
an seiner Stirnseite bei 0°, 90°, 180° und 270° über den Umfang markiert, s.
Abbildung 6.3. Betrachtet werden zwei Betriebspunkte, der Schubbetrieb und
der Betrieb mit 6bar pme bei einer Kurbelwellendrehzahl von 4000 min-1.

Beschrieben wird der thermische Verzug im Schubbetrieb durch eine homogene
Bauteiltemperatur von 100 °C. Bei 6bar pme wird ein spezifischer thermischen
Bauteilverzug verwendet. Dieser geht aus einer vorgeschalteten Verzugsberech-
nung hervor und ist charakteristisch für dieses Einzylinderaggregat.

Die Brennraumdruckkurven der beiden Betriebspunkte sind in Abbildung 6.5
und die resultierenden Kräfte in der Kolbennabe in Abbildung 6.6 dargestellt.
In Abbildung 6.3 ist erkennbar, dass die Auswertung der Drehbewegung inner-
halb eines Zyklus sehr zeitaufwendig und ungenau ist. Deshalb wird über 50
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Abbildung 6.1: Aufbau Laser-Optischer Transparent Tribologie-
Einzylindermotor [45]

Abbildung 6.2: Zylinder mit Glasfenster des Laser-Optischen Transparent
Tribologie-Einzylindermotors [65]
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Abbildung 6.3: Drehbewegung innerhalb eines Arbeitsspiels, Optische
Aufnahmen am Laser-Optischen Transparent Tribologie-
Einzylindermotor, 4000min-1 Schubbetrieb

Arbeitstakte eine mittlere Drehbewegung ermittelt, s. Abbildung 6.4. Dement-
sprechend ergibt sich bei einer Drehung von 135◦ nach 50 Arbeitstakten mit
einer Frequenz von 4000 min-1 eine mittlere Drehgeschwindigkeit von 15 min-1

des Kolbenbolzens bei 6 bar pme. Im Schubbetrieb kann keine Drehbewegung
ermittelt werden, da sie sehr klein und visuell nicht wahrnehmbar ist.

Die resultierenden Kräfte bewegen sich während der Anfangsphase (bis 270°)
des Zyklus und zum Ende des Zyklus (ab 630°) auf einem ähnlichen Niveau. In
diesem Bereichen ist die Massenkraft des Kolbens dominierend. Im restlichen
Bereich dominiert die Gaskraft und die Kurven unterscheiden sich deutlich
voneinander. Im Schubbetrieb gibt es ein Vorzeichenwechsel der resultieren-
den Kraft in der Mitte des Zyklus. Durch die Massenkraftentlastung wirkt in
diesem Bereich kaum eine Kraft auf den Kolbenbolzen. Dies ist ebenso aus
den berechneten Reibmomenten erkennbar, s. Abbildung 6.8. Der Bolzen kann
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Abbildung 6.4: Auswertung der mittleren Drehbewegung über 50 Arbeitss-
piele, 4000 min-1 6 bar pme

Abbildung 6.5: Brennraumdrücke des Laser-Optischen Transparent
Tribologie-Einzylindermotors über ein Arbeitsspiel
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sich fast frei drehen. Seine Drehbewegung folgt der Pleuelschwenkbewegung,
ist jedoch um ein vielfaches langsamer. Es findet in beiden Betriebspunkten
eine Drehrichtungsänderung bei etwa 360° statt. Jene Bewegungsänderung im
Schubbetrieb ist bedingt durch den Anlagenwechsel der resultierenden Kraft.
Bei 6bar pme findet diese Änderung zeitlich später statt. Aufgrund der steigen-
den Belastung steigt das Reibmoment in der Kolbennabe an, s. Abbildung 6.7.
Ab 540° haben beide Kurven einen ähnlichen Verlauf, wobei die Drehbewegung
bei 6bar pme einen größeren Betrag aufweist. Das entstehende Reibmoment in
der Kontaktstelle zwischen Pleuel und Bolzen steigt in der zweiten Hälfte des
Zyklus aufgrund des steigenden Brennraumdrucks bei 6bar pme an. Der Bolzen
wird deshalb stärker durch die Pleuelschwenkbewegung angetrieben. Auch das
Reibmoment in der Kontaktstelle Kolben und Bolzen steigt ab etwa 360° bei
6bar pme über jenes im Schubbetrieb. Die Reibmomente in PlBo sind größer als
in KoBo, wobei alle Werte sehr gering sind. In den betrachteten Betriebspunkten
befindet sich die Kolbenbolzenlagerung in einem Mischreibungszustand mit
sehr hohem Anteil an Flüssigkeitsreibung.

Die durchschnittlich berechnete Drehgeschwindigkeit liegt im Schubbetrieb bei
-8 min-1 und bei 6bar pme bei 14.4 min-1. Damit wird der Lastfall mit höherem
anliegenden Druck besser approximiert als der Schubbetrieb. Eine korrekte
Modellierung der Bolzendrehbewegung erweist sich als sehr komplex, da sie
durch eine Vielzahl von Faktoren beeinflusst wird. Die größten Einflussfaktoren
sind die Belastung und der Mischreibungsübergang der Oberflächen.

6.1.2 Auswirkung der Kolbennabenform/-ausführung

Die von Meiser et al. [42] verwendeten Kolben bewegen sich mit ihren Ma-
ßen in den Fertigungstoleranzen jener, die in Kapitel 5.1.2 auf dem Prüfstand
analysiert werden. Im Kapitel 3.1.2 wird bereits auf die verschiedenen Naben-
formen eingegangen. Die drei Varianten, die das größte CO2-Einsparpotential
aufweisen, werden im Folgenden mit dem erarbeiteten Motormodell simulativ
analysiert und mit der Standardnabenform verglichen.

Zur Berechnung der Variante mit erhöhtem Nabenspiel und des Slotkolbens,
wird die Rauigkeit der Standardnabenform verwendet, um vergleichbare Ergeb-
nisse zu erhalten. Somit kann ausgeschlossen werden, dass die unterschiedliche
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Abbildung 6.6: Berechnete resultierende Kräfte des Kontaktes KoBo über
ein Arbeitsspiel (LOTTE)

Abbildung 6.7: Berechnete Bolzenrotation über ein Arbeitsspiel bei verschie-
denen Betriebspunkten (LOTTE)
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Abbildung 6.8: Berechnete Reibmomente der Kontakte KoBo und PlBo
über ein Arbeitsspiel bei verschiedenen Betriebspunkten
(LOTTE)

Rauigkeit die Ergebnisse beeinflusst. Das Plateau-Profil hingegen wird mit
angepasster Rauigkeit berechnet, welche die Eigenschaften der verschiedenen
Traganteile innerhalb des Profils berücksichtigt. Um die Varianten besser be-
werten zu können, werden die Pleuelstangen über alle Simulationen identisch
ausgeführt. Die verwendeten Brennraumdruckkurven sind in Abbildung 6.9 dar-
gestellt, die resultierenden Kräfte innerhalb der Kolbennabe in Abbildung 6.10.
Der Teillastpunkt hat eine Drehzahl von 1600 min-1 und weist einen maximalen
Brennraumdruck von 42 bar auf. Es wird eine reduzierte Schmierfilmdicke
an der Zylinderwand verwendet, da in diesem Betriebspunkt die Ölspritzen
ausgeschaltet sind. Bei Nennlast steigt der maximale Druck auf ca. 95 bar an
und die Kurbelwellendrehzahl beträgt 6100 min-1. Die maximalen resultieren-
den Kräfte betragen ca. 22 kN bei Teillast und ca. 46 kN bei Nennlast. Bei
sehr hohen Drehzahlen sinkt die Belastung des Kolbenbolzen durch die Mas-
senkraftentlastung erheblich. Berechnet wird das Verhalten an einem Modell,
welches einen der sechs Zylinder abbildet, in diesem Fall Zylinder 5. Dieser
liegt betragsmäßig zwischen den Temperaturen und damit der vorherrschenden
Verzüge der anderen Zylinder und stellt somit einen guten Mittelwert aller
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Abbildung 6.9: Brennraumdrücke der ausgewählten Lastfälle über ein Ar-
beitsspiel

Zylinder dar.

Im Blickpunkt der Betrachtung stehen die Teile des Kolbens, die einen Kontakt
zur Zylinderlaufbahn herstellen können, denn die Kolbenhemden und der Bol-
zen tragen zu etwa 17 % der Motorgesamtreibung und Nebenaggregateverluste
bei. Die Ringreibung liegt bei etwa 22 % [11]. Fokus dieser Arbeit liegt auf der
Reibung der Kolbenhemden, die Ringreibung wird somit nicht betrachtet.

Die Kontaktdissipation in W/m2 gibt das Verhältnis der flächenbezogenen
Reibnergie aus der Festkörperreibung und der Zeit wieder. Sie wird neben
der Reibenergiedichte (s, Kapitel 2.1.2) zur Beschreibung der entstehenden
Wärme aus Festkörperkontakten und als Indikator für eine erhöhte Verschleiß-
neigung verwendet. Die Abbildungen 6.11 und 6.12 zeigen die maximale und
mittlere Kontaktdissipation der Kolbenhemden bei verschiedenen Kolbenna-
benvarianten über dem Winkel der Kurbelwelle. Dabei wird zwischen Druck-
und Gegendruckseite unterschieden. Die Unterschiede sind visuell schwer zu
erkennen. Aus diesem Grund sind diese in zusätzlichen Fenstern innerhalb der
Abbildungen vergrößert dargestellt. Die maximale Kontaktdissipation auf dem
Kolbenhemd der Gegendruckseite zeigt bei allen Varianten einen ähnlichen
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Abbildung 6.10: Resultierende Kräfte in KoBo über ein Arbeitsspiel

Verlauf. Die Werte der Druckseite sind deutlich höher. Grund dafür ist der hohe
Brennraumdruck, der auf den Kolben einwirkt, während die Druckseite an dem
Zylinder anliegt.

Die Ergebnisse der normalen Kolbennabe und des vergrößerten Nabenspiels
haben den gleichen Verlauf, genau wie die Ergebnisse des Slotkolbens und des
Plateau-Profils. Im Bereich zwischen 540 und 720° des Kurbelwinkels liegen
bei dem Slotkolben und dem Plateau-Profil drei Maxima der Kontaktdissipation
vor. Das erste Maxima entsteht unmittelbar nach Anlagenwechsel in UT. Die
Kontaktdissipationen der normalen Nabe und des vergrößerten Nabenspiels
zeigen lediglich zwei Maxima in diesem Bereich. Der niedrigeren Gradienten
der Kurven deuten auf einen langsameren Anlagenwechsel hin, als dies bei den
Slotkolben und dem Plateau-Profil der Fall ist.

Auf der Druckseite sind drei Bereiche näher zu beleuchten. Die größte maximale
Kontaktdissipation entsteht bei der Variante mit erhöhtem Nabenspiel zwischen
390 und 420° Kurbelwinkel und zwischen 420 und 450° des Kurbelwinkels
bei der Variante mit normaler Kolbennabe. Im Bereich zwischen 500 und 540°
des Kurbelwinkels reduzieren der Slotkolben und das erhöhte Nabenspiel das
Kontaktdissipationsmaximum. Neben den lokalen meist kurzzeitig auftretenden
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(a) Gegendruckseite

(b) Druckseite

Abbildung 6.11: Maximale Kontaktdissipation pro Kurbelwinkel in einem
Arbeitsspiel am Kolbenhemd bei Nennlast verschiedener
Kolbennaben-Ausführungen
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Maxima der Kontaktdissipation wird die mittlere Kontaktdissipation über alle
Knoten der Kolbenhemden ausgewertet, s. Abbildung 6.12.

Auf der Gegendruckseite im Bereich zwischen 540 und 720° des Kurbelwinkels
zeigen die normal ausgeführte Kolbennabe und das vergrößerte Nabenspiel eine
erhöhte mittlere Kontaktdissipation. Auf der Druckseite zeigt der Slotkolben
Vorteile gegenüber den anderen Varianten. Die Unterschiede sind im Bereich
von 360 bis 540° des Kurbelwinkels sichtbar. Für die normale Kolbennabe wird
dabei die größte mittlere Kontaktdissipation ermittelt, gefolgt von dem vergrö-
ßerten Nabenspiel, dem Plateau-Profil und den Slotkolben, welche die geringste
mittlere Kontaktdissipation zeigen. Bei steigendem Brennraumdruck ist ein
starker Anstieg der Kontaktdissipationswerte nach jedem Anlagenwechsel fest-
zustellen. Die größten Unterschiede der Kontaktdissipation der verschiedenen
Varianten treten vornehmlich im Bereich der Maxima der gezeigten Kurven in
Abbildung 6.11 und 6.12 auf.

Der Slotkolben zeigt demnach Vorteile bei der mittleren und der maximalen
Kontaktdissipation. Die Unterschiede in dem Teillastpunkt sind zu gering für
eine visuelle Darstellung. Um die Vorteile einzelner Varianten beziffern zu kön-
nen, werden nachfolgend in Tabelle 6.2 und 6.3 die gemittelte Reibleistung aus
Misch- und Festkörperreibung der wesentlichen Lagerstellen des Kurbeltriebs
zusammengefasst. Dies schließt die Pleuellager (PlKw), die Kolbenbolzenlager
(PlBo und KoBo) und die Kontaktstellen des Kolbens mit der Zylinderlaufbahn
(Steg, GDS und DS) ein. Zusätzlich zur bereits gezeigten Nennlast werden die
Kolbennaben-Varianten in der angesprochenen Teillast betrachtet und vergli-
chen.

Über alle Varianten und Lastfälle hinweg bleibt der Wert des Pleuellagers
(PlKw) konstant auf einem Niveau. Er wird demnach nicht maßgeblich durch
die Änderung der Kolbennabe beeinflusst. Die Reibleistung entsteht dabei durch
reine Hydrodynamik. Die Ringstege haben ein größeres Spiel als die Kolben-
hemden und dementsprechend entsteht keine Reibleistung. Die anderen Lager-
bzw. Kontaktstellen besitzen eine Reibleistung, die im Nennlastpunkt in etwa
zur Hälfte aus Festkörperreibung besteht. In der Teillast besteht die Reibung
zu einem sehr großen Teil aus Festkörperreibung, außer in PlKw. Die niedrige
Drehzahl bedingt eine hohe Festkörperreibung in KoBo und PlBo. Dieses Ver-
halten konnte in Kapitel 5.1.1 auf dem Prüfstand gezeigt werden. In GDS und
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(a) Gegendruckseite

(b) Druckseite

Abbildung 6.12: Mittlere Kontaktdissipation pro Kurbelwinkel in einem
Arbeitsspiel am Kolbenhemd bei Nennlast verschiedener
Kolbennaben-Ausführungen
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DS sind die ausgeschalteten Ölspritzen als Grund zu nennen. Die verschiedenen
Kolbennaben-Varianten beeinflussen die beiden Lagerstellen der Kolbenbol-
zenlagerung deutlich. In der Teillast weisen die Slotkolben und die normale
Kolbennabe die größte gemittelte Reibleistung auf. Das Plateau-Profil reduziert
in diesem Betriebspunkt die Reibleistung in der Kontaktstelle KoBo und lässt
diese in PlBo ansteigen. Die Bewegung des Bolzens wird in der Kolbennabe
aufgrund des durch die Rauigkeit bedingten frühen Mischreibungsübergangs
behindert und das kleine Auge erfährt gegenüber dem Bolzen eine Relativbewe-
gung. Demnach zeigen das Plateau-Profil und das erhöhte Nabenspiel in PlBo
die größte gemittelte Reibleistung. In der Vollast zeigt das erhöhte Nabenspiel
die größte gemittelte Reibleistung in KoBo und das Plateau-Profil in PlBo.

In KoBo hat die normale Nabenform zwar eine etwas niedrigere gesamte
Reibleistung, jedoch den größten Festkörperreibungsanteil. Die geringste Reib-
leistung aus Festkörperreibung in KoBo zeigt der Slotkolben und in PlBo die
normale Nabenform. Auf der Gegendruckseite am Kolbenhemd zeigt sich
kein großer Einfluss der verschiedenen Nabenvarianten in der Teillast. Auf der
Druckseite zeigt das vergrößerte Nabenspiel die größte gemittelte Reibleistung
und die normale Nabenform die Geringste. Wenn die Gegendruckseite bei
Nennlast betrachtet wird, zeigt sich, dass die normale Nabenform Reibleis-
tungsnachteile und der Slotkolben Reibleistungsvorteile hat. Auf der Druckseite
zeigt das Plateau-Profil die niedrigste gemittelte Reibleistung und die normale
Nabenform die Größte.

Es entsteht ein Reibleistungsvorteil an den Kolbenhemden durch eine erhöhte
Reibleistung in PlBo bei gleichzeitig sinkender Reibleistung in KoBo. Zudem
treten die größten Unterschiede kurz nach den beiden Anlagewechseln in OT
und UT nach Zündung auf. Die veränderten Reibungsbedingungen durch die
Slots bzw. das Plateau-Profil wirken sich positiv auf die Anlagenwechsel bzw.
auf die Abwärtshubbewegung bei Verbrennungsdruck aus. Eine reine Erhöhung
der Rauigkeit bzw. des Rpk-Wertes in KoBo bringt bereits diese Reibleistungs-
vorteile, erhöht im Umkehrschluss jedoch die Fressneigung der Lagerung in
der Kolbennabe. Es sollte daher auf die Fressgrenzen der verschiedenen Lager
geachtet werden.
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Tabelle 6.2: Gemittelte Reibleistung [W], hydrodynamischer und Festkörper-
Anteil, über ein Arbeitsspiel, Teil- und Nennlast (T- und NLP)

Lastfall und Ausführung PlKw KoBo PlBo Steg GDS DS

NLP 872.02 21.50 25.65 0.00 222.33 225.97
NLP 25 µm 872.09 22.79 25.89 0.00 221.13 223.89
NLP Plateau 871.95 12.86 82.16 0.00 218.36 198.35
NLP Slots 871.93 10.01 81.16 0.00 215.19 198.76
TLP 54.32 2.63 3.10 0.00 142.90 175.06
TLP 25 µm 54.32 1.95 5.88 0.00 142.78 177.27
TLP Plateau 54.32 0.81 7.07 0.00 142.61 176.77
TLP Slots 54.31 2.81 4.72 0.00 142.66 176.23

Tabelle 6.3: Gemittelte Reibleistung [W] aus Festkörperreibung über ein
Arbeitsspiel, Teil- und Nennlast (T- und NLP)

Lastfall und Ausführung PlKw KoBo PlBo Steg GDS DS

NLP 0.01 10.27 16.63 0.00 116.83 143.63
NLP 25 µm 0.01 7.88 16.79 0.00 115.73 141.78
NLP Plateau 0.01 6.75 72.10 0.00 112.96 117.91
NLP Slots 0.01 2.32 70.91 0.00 110.13 118.30
TLP 0.00 1.95 3.63 0.00 140.10 171.28
TLP 25 µm 0.00 1.25 5.50 0.00 139.98 173.45
TLP Plateau 0.00 0.40 6.68 0.00 139.82 172.98
TLP Slots 0.00 2.18 4.34 0.00 139.87 172.44

Werden die gemittelten Reibleistungen der GDS und DS im TLP und NLP
addiert, zeigt die normale Kolbennabe mit 766.26 W die größte gemittelte
aufsummierte Reibleistung. Es folgen das vergrößerte Nabenspiel mit 765.07 W,
das Plateau-Profil mit 736.09 W und der Slotkolben mit 732.84 W, mit der
geringsten Reibleistung.

In Kapitel 5.1.2 sind die Prüfstandergebnisse der verschiedenen Nabenformen
dargestellt. Das erhöhte Nabenspiel zeigt dort mitunter eine sehr große Reibung.
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Das ist jedoch nicht auf das erhöhte Spiel zurückzuführen, sondern kann durch
zusätzlichen Einfluss produktionsbedingter Abweichungen der Makrogeometrie
entstehen. Es wird in diesem Kapitel bereits gezeigt, dass eine höhere Reibung
in KoBo einen Reibleistungsvorteil für den gesamten Motorbetrieb zur Folge hat.
Das ermittelte CO2-Einsparpotential kann durch Fehlstellen in der Kolbennabe
größer ausfallen als es die alleinige Maßnahme des vergrößerten Nabenspiels
abbildet. Dem vorausgesetzt ist eine Reibungserhöhung durch die Fehlstellen
in KoBo. Berechnungsseitig kann kein Vorteil des vergrößerten Nabenspiels
festgestellt werden. Die Ergebnisse bestätigen die Vorteile der Slotkolben und
des Plateau-Profils gegenüber der normalen Kolbennabe. Erst bei steigendem
Brennraumdruck und dementsprechender Belastung der Kolbenbolzenlagerung
werden die Vorteile der verschiedenen Varianten deutlich. Ob die Ergebnisse
auf andere Motoren übertragbar sind, ist für den Einzelfall zu prüfen.

Werden retrospektiv die Prüfstandversuche betrachtet, zeigt das Plateau-Profil
die größten Drehmomentenwerte. Der Slotkolben und die normale Nabenform
konnten sehr hoch belastet werden und es werden durchgängig niedrige Drehmo-
mente gemessen. Jedoch zeigte sich bereits, dass der Slotkolben trotz geringster
reduzierter Spitzenhöhe ein höheres Drehmoment auf dem Prüfstand aufwies
als die normale Nabenform. Durch die vorgenommene Vereinheitlichung der
Kontaktdruckkurven in der vorliegenden Berechnung wird dem Slotkolben
eine Oberfläche mit etwas früherem Mischreibungsbeginn zugeordnet. In der
Folge würden die berechneten Prüfstandversuche mit dem Slotkolben höhere
Drehmomente aufweisen.

Ebenso ist mit steigender Reibung in den Kolbennaben und im kleinen Auge
eine steigende Reiber- bzw. Fressneigung vorhanden. Eine ideale Auslegung
unterliegt in diesem Fall einem sogenannten Trade-Off-Problem zwischen ei-
ner erhöhten Reibung in der Kontaktstelle KoBo und der Sicherheit gegen
Ausfall. Als mögliche Kenngröße dient der Rpk-Wert. In Kapitel 3.1.4 wird ge-
zeigt, dass die Mischreibungsgrenze bei steigenden Rpk-Werten hin zu größeren
Spaltweiten bewegt wird.
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Die zunehmende Digitalisierung und steigende Rechenleistung begünstigt eine
rechenintensive digitale Vorauslegung von dynamisch belasteten Gleitlagerun-
gen wie der Kolbenbolzenlagerung. Diese Möglichkeit der digitalen Entwick-
lung gewinnt aufgrund der fallenden Anzahl an Versuchsträgern und der stetig
ansteigenden Belastungen im heutigen Verbrennungsmotor zunehmend an Be-
deutung. Nötig sind validierte Berechnungsmodelle, welche die wesentlichen
Eigenschaften der Lagerung abbilden können, wie z.B. das Verhalten bei ho-
hen Lasten, geringen Schmierfilmdicken, unterschiedlicher Ölzufuhr, hohen
Temperaturen, etc.

Im Rahmen dieser Arbeit werden Komponententests zur Validierung einge-
setzt. Sie bieten definierbare und gut einstellbare Parameter und reduzieren die
Komplexität des Gesamtsystems auf wesentliche, relevante Bauteile: Kolben,
Kolbenbolzen und Pleuelstange. Eine neuartig entwickelte hydrostatische Lage-
rung am Prüfstand ermöglicht eine größere elastische Deformation des Kolbens
und damit eine brennraumnahe Verformung der Bauteile. Diese hat unmittelba-
ren Einfluss auf das tribologische Verhalten der Kolbenbolzenlagerung. Durch
einen Hydropulser wird das große Auge mit zeitlich einstellbarem Kraftver-
lauf belastet. Eine optische Drehmomentenmesswelle wird eingesetzt, um das
entstehende Drehmoment am angetriebenen Kolbenbolzen zu messen. Die Dreh-
bewegung des Bolzens wird durch einen Elektromotor realisiert, welcher die
Antriebswelle über einen Keilriemen mit konstanter Geschwindigkeit antreibt.
Prüfstandsseitig wird sichergestellt, dass die Messungen des zeitkontinuierli-
chen Drehmomentes reproduzierbar sind, keine Störsignale durch Resonanzen
beinhalten und die Daten geeignet verarbeitet werden können.

Die Messungen sind zweigeteilt ausgeführt. Es werden sowohl Teile eines
Diesel-Motors als auch Teile eines Otto-Motors analysiert. Beide Motoren sind
Teil des Produktportfolios der Mercedes-Benz-AG. Mit den Teilen des Diesel-
Motors wird eine Parameterstudie durchgeführt. Damit können die Haupteffekte
der Lagerung bei veränderter Pulsfrequenz, Ölmenge, Öltemperatur, Drehzahl
des Kolbenbolzens und Amplitude der Kraft auf dem Prüfstand ermittelt und
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simulativ mittels Mehrkörpersimulation mit Schmierfilmkopplung in den La-
gerstellen und elastischen Körpern nachgestellt werden. Es zeigt sich, dass der
zeitkontinuierliche Verlauf dieser Messungen am besten mit einer Verschleißbe-
rechnung innerhalb der Kolbennabe und dem kleinen Pleuelauge nachgestellt
wird.

Durch Versuche ausgewählter Varianten des Otto-Motors konnte gezeigt wer-
den, dass die Nabenform einen wesentlichen Einfluss auf die gemessenen
Drehmomente hat. Die zusätzliche Herausforderung ist die unterschiedliche
Materialpaarung bzw. die höheren Reibkoeffizienten innerhalb der Lagerung
bei einer Paarung von Stahl (Kolbenbolzen) und Aluminium (Kolben). Auf-
grund bauartbedingter Unterschiede der Materialpaarungen innerhalb der Kol-
benbolzenlagerung ergeben sich unterschiedliche Gleitreibungskoeffizienten.
Hohe Gleitreibungskoeffizienten erhöhen die Bedeutung der Beölung der Kol-
benbolzenlagerung. Versuche mit Beölungszuständen, wie in Kapitel 4.3.4
beschrieben, führten bei der Materialpaarung Aluminium zu Stahl nach kurzer
Zeit zu Reib- bzw. Fressereignissen innerhalb der Kolbennabe. Aufgrund des
trompetenförmigen Profils mit kleinem zylindrischen Anteil der Kolbennabe
können die Tests nur mit einer Beölung von außen, von der Sicherungsringnut,
durchgeführt werden. Die Trompetenform führt zu einem Ölhaltevolumen an
der Innenseite, ohne einen Schmierstofftransport an die Stellen des maximalen
Druckes innerhalb der Lagerung zu gewährleisten. Dies liefert einen wichtigen
Hinweis, wie die Schmiermechanismen der Lagerung wirken.

Auf dem Prüfstand entstandene Laufspuren innerhalb der Kolbennabe korrelie-
ren örtlich mit den berechneten Druckmaxmima aus der Simulation. Schadens-
bilder können demnach sehr gut nachgestellt werden.

In der Folge wird gezeigt, wie hoch die einzelnen Nabenformen (Slotkolben,
Plateau-Profil, erhöhtes Nabenspiel und die normale Nabenform) auf dem Prüf-
stand belastet werden können. Austrocknungstests zeigen, dass die Kolbennabe
nur geringe Ölmengen benötigt und sogar kurze Zeit mit ausgeschalteter Be-
ölung ihre Funktion aufrecht erhält. Durch die Simulation kann das ermittelte
Verhalten auf dem Prüfstand nachgestellt und mit dem entstandenen validierten
Berechnungsmodell weiterführende Untersuchungen durchgeführt werden.

Abschließend kann die Kolbenbolzenrotation innerhalb zweier Betriebspunkte
eines Einzylinderaggregates mit Saphirglas-Fenster optisch analysiert, rechne-
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risch korreliert und die Untersuchung von Meiser et al. [42] simulativ gestützt
werden.

Aufgrund der aufgezeigten Prognosequalität der validierten Berechnungsmetho-
dik lassen sich zukünftig wichtige Ressourcen einsparen, indem Simulationen
zur steten Verbesserung der Funktionsfähigkeit und effizienteren Auslegung der
Kolbenbolzenlagerung eingesetzt werden können. In weiteren Arbeiten, könnte
die angedeutete Verschleißberechnung der Dieselmotor-Teile auf die Metho-
dik der Ottomotor-Teile übertragen werden. Durch Abgleich zwischen dem
Verschleiß am Prüfstand und der Simulationsergebnisse könnte der Verschleiß-
Algorithmus entsprechend validiert werden. Anschließend wäre eine Beschrei-
bung des Einflusses verschiedener Nabenformen auf die Einlaufeffekte der
Lagerung denkbar. Ebenso könnte eine Korrelation zwischen den entstehenden
Geräuschen (Oberflächenschnellen der Bauteile) durch den Anlagenwechseln
des Bolzens (sog. Bolzentickern) und dem Verschleiß innerhalb der Kolbenbol-
zenlagerung im Vollmotorbetrieb ermöglicht werden.
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