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Kurzfassung

Diese Veréffentlichung behandelt die Modellierung von Zusammenbauten von Gehausebau-
teilen eines Verbrennungsmotors. Bei diesen Zusammenbauten findet man eine Vielzahl an
Flanschverbindungen, die zum Steifigkeits- und Dampfungsverhalten des Gesamtverbandes
beitragen. Am Beispiel eines Vierzylinderverbrennungsmotors wird eine Finite Elemente Mo-
dellierungstechnik vorgestellt, die auf eine korrekte Abbildung der Flanschregion zwischen
Zylinderkurbelgehduse und Kurbelwellengrundlagerdeckel zielt. Speziell wird eine numeri-
sche Methode gezeigt und angewendet, die die nichtlinearen Dampfungs- und Steifigkeitsei-
genschaften des Systems berticksichtigt. Die Ergebnisse der numerischen Analyse werden
ferner mit experimentellen Daten verglichen, um die Wirksamkeit der Methode zu demonst-

rieren.

1. Einleitung

In den Zusammenbauten von Gehausebauteilen (Olwanne, Zylinderkurbelgehause, Kurbel-
wellengrundlagerdeckel etc.) eines Verbrennungsmotors sind verschiedene Ver-
bindungsflansche vorhanden, deren Steifigkeit und Dampfungsvermégen zur Gesamt-
steifigkeit und —dampfung des Bauteilverbandes beitragen und dadurch sein dynamisches
Verhalten beeinflussen. Fur die numerische Analyse der erzwungenen Schwingungen sol-
cher Bauteilverbdnde muissen die zugrunde liegenden physikalischen Phanomene in den
Verbindungsflanschen verstanden sein sowie durch realitdtsnahe und universell anwendbare

Modellierungstechniken abgebildet werden.

Am Beispiel der Verbindungsflansche zwischen zwei Gehausebauteilen, dem Zylinder-
kurbelgehduse und dem Kurbelwellengrundlagerdeckel, eines Vierzylindermotors wird eine
Finite Elemente (FE) Modellierungstechnik vorgestellt. Das dynamische Verhalten der Ein-
zelbauteile wird dabei mit Hilfe einer modalen Beschreibung abgebildet, die die modalen

GroRen, Eigenfrequenzen, Eigenschwingungsformen und modale Dampfungen, umfaldt. Da
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die Qualitadt von analytischen modalen Beschreibungen maR3geblich von der Gite der ver-
wendeten FE- Modelle abhangt, werden zunachst die berechneten mit experimentell be-
stimmten modalen GréRen miteinander verglichen. Werden dabei Abweichungen festgestellt,
die auBerhalb eines festgelegten zulassigen Gutebereichs liegen, so werden die physikali-
schen Parameter, im wesentlichen Elastizitatsmodul und Dichte, der FE- Modelle mittels der

computerunterstitzten Modellanpassung (CMA) angepal’t.

Der Zusammenbau von Zylinderkurbelgehause und Kurbelwellengrundlagerdeckel wird dann
mit einer harmonischen Kraft zu erzwungenen Schwingungen angeregt, wodurch sich kleine,
harmonische Relativverschiebungen in den Verbindungsflanschen einstellen. Die Relativ-
verschiebungen filhren im Zusammenspiel mit den Rauheiten und den Anpref3driicken in
den Kontaktflachen zu Mikroschlupfeffekten, die sich in Form von Nichtlinearitaten in den

MefRdaten bemerkbar machen.

In diesem Beitrag wird eine Berechnungsmethode vorgestellt, die die nichtlinearen Steifig-
keits- und Dampfungseigenschaften in den Verbindungsflanschen eines Bauteilverbandes
bertcksichtigt. Die Methode basiert auf dem Verfahren der harmonischen Balance und ist in
der Lage, die nichtlinearen Normal- und Reibkrafte in den Kontaktzonen der Verbindungs-
flansche zu linearisieren. Die linearisierten Kontaktkrafte werden dann zusammen mit den
modalen Beschreibungen der Einzelbauteile verwendet, um die erzwungenen harmonischen

Schwingungen des Bauteilverbandes zu berechnen.

Um die Wirksamkeit der Berechnungsmethode zu zeigen, werden berechnete und gemesse-
ne Schwingungsantworten des Bauteilverbandes, bestehend aus Zylinderkurbelgehduse und
Kurbelwellengrundlagerdeckel (unter quasi frei/freien Randbedingungen) miteinander vergli-
chen. Fur die Aufnahme der MeRdaten wird eine kraftgeregelte Schrittsinusanregung ge-
nutzt. Diese Art der Versuchsdurchfiihrung kommt in Hinblick auf die Systemanregung und
Systemantwort den wesentlichen Vorraussetzungen der harmonischen Balance, wie sie in

der Berechnungsmethode verwendet wird, sehr nahe.

2. Theorie

2.1 Modale Beschreibung der zusammengebauten Motorteile

Die elastischen Gehausebauteile, das Zylinderkurbelgehause und der Kurbelwellen-
grundlagerdeckel, werden mit der Finiten Elemente Methode diskretisiert und vernetzt. Die

daraus resultierenden FE-Modelle werden benutzt, um das Eigenschwingungsverhalten der
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elastischen Gehausebauteile zu ermitteln. Die modale Beschreibung eines elastischen Ge-
hausebauteils besteht aus den Eigenfrequenzen®; , und den Eigenschwingungs-
formenu; ;, die aus einer FE- Analyse bestimmt werden und den modalen Dampfungs-
werten D; ; , die sich aus einer experimentellen Modalanalyse ergeben. Die Indizes ; und
k kennzeichnen dabei die Nummer der Eigenschwingungsform und des Gehausebauteiles,
wobei im vorliegenden Beispiel k=1 das Zylinderkurbelgehduse und k=2 den Kurbel-
wellengrundlagerdeckel bezeichnen. Unter der Annahme, dal} die auf den Bauteilverband
einwirkenden Erregerkrafte harmonisch mit der Erregerkreisfrequenz 2 sind, wird auch von
einer harmonischen Systemantwort ausgegangen, wenn linear elastisches Materialverhalten
fur die Gehausebauteile vorrausgesetzt wird. Aus Griinden der Einfachheit wird im Folgen-
den die komplexe Schreibweise verwendet, um die im Bauteilverband auftretenden Krafte

und Verschiebungen zu beschreiben. Somit lassen sich die Erregerkrafte in der Form
fp()=fp ' (1)
schreiben, die modalen Verschiebungen sind durch

q)=q ' (2)

wir)=w . (3)

gegeben, wobei zwischen den modalen und physikalischen Verschiebungen der Zusam-

menhang
w=Xq (4)

besteht. Die Matrix X wird als Modalmatrix bezeichnet und enthalt in ihren Spalten die be-
rechneten j=1,..,N Eigenvektoren der frei/freien Systeme, die fur die Verformungs-
beschreibung von Zylinderkurbelgehduse (k =1) und Kurbelwellengrundlagerdeckel (k= 2)
genutzt werden.

A

XZ(ﬁ]y],...,lAlNyl,lAllyz,...,llNyz) . (5)



Mk VDI-Berichte Nr. 2003, 2007

Die dynamische Steifigkeitsmatrix Ak enthalt die modale Beschreibung eines elastischen
Gehausebauteils (die j Eigenschwingungsformen sind dabei auf die modale Masse gleich

Eins skaliert) und ist durch den Zusammenhang

Akzdiag(a)ozj—Qz+i2a)0jQDj)k (6)

definiert. Um das Eigenschwingungsverhalten des Bauteilverbandes bestehend aus dem
Zylinderkurbelgehause und dem Kurbelwellengrundlagerdeckel zu beschreiben, werden die

modalen Beschreibungen der beiden Teile in der dynamischen Systemsteifigkeitsmatrix
A=diag(A;) )

zusammengefaldt. Die Vektoren, die die modalen Verschiebungen und die Erregerkrafte ent-

halten, werden durch die Vektoren ¢ und fE beschrieben, die wie folgt aufgebaut sind:

q:m, i, =| e (8)
q> e,

SchlieBlich wird zur Bericksichtigung der Kontaktkrafte in den Flanschverbindungen zwi-
schen Zylinderkurbelgehause und Kurbelwellengrundlagerdeckel ein Kontaktkraftvektor fe
eingefuhrt, mit dem sich die erzwungenen Schwingungen des Bauteilverbandes dann im

Frequenzbereich durch die modalen (generalisierten) Verschiebungen beschreiben lassen:
Aq=XL f,+XL . . (9)

2.2 Modellierung der Flanken- und Verschraubungskontakte

Das Zylinderkurbelgehause und der Kurbelwellengrundlagerdeckel sind, wie in Bild 1 zu se-
hen ist, Uber vier Kontaktstellen, zwei Flankenkontakte und zwei Verschraubungskontakte,
miteinander gekoppelt. Wichtig ist hierbei anzumerken, dal} die Flanken bzw. die Seiten-
flachen des Kurbelwellengrundlagerdeckels mit einem gewissen Ubermall gefertigt sind,
wodurch sich im Zusammenbau mit dem Zylinderkurbelgehduse vom Ubermal abhangige

Flachenpressungen in den Flankenkontakten einstellen.



VDI-Berichte Nr. 2003, 2007 15

Flankenkontakt x~ Flankenkontakt X+

Verschraubungskontakt x~ Verschraubungskontakt x'

Bild 1: Kontakte zwischen Zylinderkurbelgehause und Kurbelwellegrundlagerdeckel

Die Kontaktstellen zwischen den Motorgehausebauteilen kénnen als Oberflachen interpre-
tiert werden, in denen jeweils zwei Korper in Kontakt treten. Fur die Modellierung des Kon-
taktverhaltens werden die Kontaktflachen mit Hilfe von Kontaktknoten und Kontaktelementen
diskretisiert. Im Flachenschwerpunkt der Kontaktflachen befinden sich Kontrollpunkte K;, an
denen die Informationen fir die globale Bewegung der Kontaktflachen in Form von generali-
sierten Koordinaten abgelegt sind. Unter der Annahme, daf} die elastischen Verformungen
der Kontaktflachen klein bleiben, kann die Bewegung der diskreten Kontaktknoten auf der
Kontaktflache durch die Bewegung der Kontrollpunkte approximiert werden. Der Zusammen-
hang zwischen der Bewegung der diskreten Kontaktknoten und der Kontrollpunkte wird zu
diesem Zweck durch die Starrkdrperkinematik hergestellt. Dadurch kdnnen Rechenzeit und

Speicherplatzaufwand gering gehalten werden.

Um die Relativbewegung zwischen zwei Kontaktknoten in der Kontaktflache zu bestimmen,
wird ein Punktkontaktmodell eingesetzt, welches im Detail in [3] und [4] beschrieben ist. In
diesem Punktkontaktmodell wird davon ausgegangen, dal} die auf unterschiedlichen Kérpern
befindlichen Kontaktknoten im unbelasteten Zustand an derselben Position in der Kontakt-
flache liegen. Die Oberflachenrauheit in den Kontaktflachen wird im Punktkontaktmodell Gber
die Summenhaufigkeit der Rauheitsspitzen berilcksichtigt, wie in [5] beschrieben; die Sum-
menhaufigkeit der Rauheitsspitzen wird auch als Abbott-Kurve bezeichnet. Die Abbott-Kurve
kann als prozentuale Kontaktflache interpretiert werden, die entsteht, wenn zwei rauhe Ober-
flachen mit einer Normalkraft )y zusammengedrickt werden. Ein gemessenes Rauheitspro-
fil und eine gemessene Abbott-Kurve sind in den Bildern 2a und 2b abgebildet. Die prozen-
tuale Kontaktflache kann analytisch durch ein Polynom dritter Ordnung angenahert werden.
Das Integral dieses Polynoms beschreibt die nichtlineare Kraft-/Verschiebung-Beziehung

zwischen den Kontaktknoten in Normalenrichtung und bericksichtigt somit die nichtkonstan-
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te Flachenpressungsverteilung in den Kontaktflachen. Abhangig von den Relativverschie-
bungen zwischen den Kontaktknoten in Normalenrichtung und in tangentialer Richtung kon-
nen mit Hilfe des Punktkontaktmodells Mikroschlupfeffekie modelliert werden, die auf die

folgenden beiden Mechanismen zurlickzufiihren sind:

1. Die in einer Kontaktflache liegenden Kontaktknoten erfahren unterschiedlich grole Rela-
tivverschiebungsamplituden. Dadurch entsteht in den Kontaktflachen die Situation, daf
einige Kontaktknoten, die grof3en Relativverschiebungsamplituden ausgesetzt sind, relativ
zueinander gleiten wahrend gleichzeitig andere Kontaktknoten, die kleineren Relativver-

schiebungsamplituden unterliegen, haften.

2. Eine aufgrund der Oberflachenrauheit in den Kontaktflachen herrschende nichtkonstante
Flachenpressungsverteilung flhrt zu unterschiedlich groRen Normalkraften und somit
auch zu unterschiedlich groflen Haft- bzw. Gleitkraften in verschiedenen Bereichen der
Kontaktflache. Dadurch sind in der Kontaktflache gleichzeitig Haft- und Gleitbereiche vor-

handen.

An dieser Stelle ist anzumerken, dald Mikroschlupfeffekte den wesentlichen Dampfungs-
mechanismus in den Flansch- und Verschraubungskontakten des Zylinderkurbelgehause-
Kurbelwellengrundlager-Verbandes darstellen.
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Bild 2: Oberflachenrauheit: a) gemessenes Rauheitsprofil; b) Prozentuale Kontaktflache zu a)

Die Relativverschiebungen w¢ in den Flanken- und Verschraubungskontakten werden ge-

maf Gleichung (4) in Form von generalisierten Koordinaten bestimmt:

we=-Xcq =-R¢ Xq, (10)
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mit der Modalmatrix X, die in Gleichung (5) definiert wurde, und der Matrix Rz, mit deren
Hilfe die generalisierten Verschiebungen vom globalen Koordinatensystem [01; X1, V1, 21]
in die kontaktflachenfesten Koordinatensysteme [Oc S Xc, Yo, zc] transformiert werden. Die-
se Koordinatensysteme sind mit den Kontrollpunkten auf den Kontaktflachen verknlpft. Die
Normal- und Reibkréfte in der Kontaktflache hangen nichtlinear von den Relativverschiebun-
gen und den Kontaktparametern des Punktkontaktmodells ab: der globalen Normalkontakt-
steifigkeit cy, der globalen Tangentialsteifigkeit ¢z, der mittleren Normalkontaktkraft £y,

der gemittelten Rauhtiefe Rz und dem Reibkoeffizienten /4 .

2.3 Erzwungene Schwingungen der gekoppelten Gehausebauteile

Mit Hilfe der Methode der harmonischen Balance koénnen die nichtlinearen Kraft-
Verschiebungs-Beziehungen fir den Normal- und Tangentialkontakt harmonisch linearisiert
werden. Bei der harmonischen Linearisierung der nichtlinearen Kontaktkrafte ergeben sich
Steifigkeits- und Dampfungskoeffizienten, die in einer komplexen Steifigkeitsmatrix Kc ab-
gelegt werden. Zusammen mit den Relativverschiebungen w¢ aus Gleichung (10) ergeben

sich dann die harmonisch linearisierten Kontaktkrafte zu:
fc=Kc we=-KcRa X §. (11)

Wird Gleichung (11) in Gleichung (9) eingesetzt und wird dabei der Zusammenhang
XTI =XT R, beriicksichtigt, so ergibt sich die Beziehung:

|A+XT RZ, Ke Ry X)§=XE fy. (12)

Nach der iterativen Lésung von Gleichung (12) mit einem geddmpften Newton-Raphson-
Verfahren kénnen die erzwungenen Schwingungen an beliebigen Orten auf dem Zylinder-

kurbelgehduse-Kurbelwellengrundlager-Verband analysiert werden.

3 Beispiel

3.1 Validierung der Komponentenmodelle

Fur das Zylinderkurbelgehause (Bild 3) und den Kurbelwellengrundlagerdeckel (Bild 4) sind
Ausgangs FE-Volumenmodelle verfigbar gewesen. Diese Modelle wurden als erstes fur eine

Versuchsplanung verwendet.
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Bild 3: Zylinderkurbelgehause Bild 4: Kurbelwellengrundlagerdeckel
Danach wurden Modaltests mit wandernder Hammeranregung durchgefihrt, wobei quasi
frei/freie Randbedingungen (Aufhdngung in Gummisielen) gewahlt wurden. Anschlie3end
wurden die modalen Parameter identifiziert. Flr das Zylinderkurbelgehduse konnten im un-
tersuchten Frequenzbereich bis 4 kHz 23 Eigenformen identifiziert werden. Fir den Kurbel-
wellengrundlagerdeckel wurden drei Eigenformen bis 8 kHz ermittelt. Die Qualitat der identi-

fizierten Daten war dabei sehr gut.

Fur das Zylinderkurbelgehduse und den Kurbelwellengrundlagerdeckel sind die Korrelationen
vor und nach der Validierung in den Tabellen 1 und 2 zusammengefalit. Fir das Zylinderkur-
belgehause wurden die Modellmasse an die gewogene Masse angepaldt sowie der E-Modul
mit Hilfe der CMA eingestellt. Fir den Kurbelwellengrundlagerdeckel wurde lediglich ein Mas-
senabgleich durchgefihrt. Alles in allem sind die Ausgangskorrelationen bereits sehr gut (hohe
MAC-Werte, kleine Frequenzabweichungen). Die Validierung konnte somit — in diesem Fall —

lediglich eine Feineinstellung der Ergebnisse bewirken.

Tabelle 1: Korrelationsergebnisse flr das Zylinderkurbelgehause

Zustand | Anzahl der Anzahl der Mittlere Maximale Mittlerer | Minimaler
verfligbaren | zugeordneten Fre- Frequenzab- | MAC MAC Wert
Testeigen- Testeigen- | quenzab- | weichung Wert [%]
formen formen weichung [Hz] [%]
[Hz]
Ausgang 23 23 1,74 3,07 94,18 72,72
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Validiert 23 23 -0,26 -2,72 93,95 70,91
Tabelle 2: Korrelationsergebnisse fur den Kurbelwellengrundlagerdeckel

Zustand | Anzahl der Anzahl der Mittlere Maximale | Mittlerer | Minimaler
verfugbaren | zugeordneten | Frequenz- | Frequenzab-| MAC MAC
Testeigen- Testeigen- ab- weichung Wert Wert

formen formen weichung [HZ] [%] [%]
[Hz]
Ausgang -4,13 -5,68 97,47 95,33
Validiert -2,95 -4,49 97,48 95,35

3.2 Schnittstellen

Fir die Schnittstellen zwischen Zylinderkurbelgehduse und Kurbelwellengrundlagerdeckel

wurde zundchst das Modell nach Bild 5 verwendet. Die Verbindung wurde Uber starre Ele-

mente realisiert, die die individuellen Knoten der gegenulberliegenden Flanschflachen mitein-

ander verbinden. Die Schrauben selber wurden als Balken idealisiert, wahrend der nominale

Schraubenquerschnitt angesetzt wurde. Die Verbindung zu Zylinderkurbelgehause und Kur-

belwellengrundlagerdeckel wurde ebenfalls Uber starre Elemente hergestellt. Die Flanken-

kontakte sind an dieser Stelle noch nicht explizit modelliert worden.
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Bild 5: Ausgangsmodell der geschraubten Flanschverbindung

Nach einer Versuchsplanung wurde wieder ein Modaltest mit wandernder Hammeranregung

unter quasi frei/freien Randbedingungen (Aufhangung in Gummisielen) durchgefihrt, wobei
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mehrere Referenzen Verwendung fanden. Die Identifikation modaler Parameter lieferte fir
den Verband schliel3lich 27 Eigenformen im untersuchten Frequenzbereich bis 4 kHz. Die
Qualitat der Daten war sehr gut, mit Ausnahme eines schmalen Frequenzbandes um etwa
1500 Hz. In diesem Frequenzband ist das Kippen des Kurbelwellengrundlagerdeckels in

Motorachsrichtung zu finden.
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Bild 6: Detailansicht der gemessenen Frequenzgange fir den Verband

Fir eine der gemessenen Referenzen zeigt Bild 6 (oben) ein Detail der gemessenen Fre-
quenzgange (alle gemessenen Freiheitsgrade) im gestérten Frequenzbereich. Hier sind
nichtlineare Effekte klar zu erkennen (nicht symmetrische Resonanzspitzen, Resonanz-
verschiebungen fir individuelle Frequenzen), wobei speziell die MelRfreiheitsgrade auf dem
Kurbelwellengrundlagerdeckel betroffen sind. Die Hauptursache fur die Nichtlinearitaten wird
in der durch das Kippen des Kurbelwellengrundlagerdeckels erzeugten Reibung in der Kon-

taktregion zum Zylinderkurbelgehause vermutet.

Um diese Vermutung zu bestatigen wurde ein neuer Modalversuch durchgefiihrt, wobei die
Flanken des Kurbelwellengrundlagerdeckels derart abgeschliffen wurden, dal} sich ein defi-
nierter Spalt zwischen Kurbelwellengrundlagerdeckel und Zylinderkurbelgehause einstellte.

Der Versuch wurde vollstandig analog zum ersten Versuch durchgefiihrt, und es konnten 26
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Eigenformen im Bereich bis 4 kHz identifiziert werden (also eine weniger). Die Qualitat der
Daten war bei diesem Versuch generell sehr gut. Ferner war keinerlei nichtlineares Verhalten
mehr zu erkennen. Die Frequenz der Kippeigenform des Kurbelwellengrundlagerdeckels ist
bei dieser Variante deutlich reduziert, was zeigt, daR® die reibungsinduzierte Steifigkeit nicht

mehr vorhanden ist.

Um die Nichtlinearitat klassifizieren zu kénnen, und um Daten flir einen Vergleich von Ver-
such und Analyse zu erhalten, wurden schlieBlich Schrittsinusversuche durchgefuhrt. Far
diese Versuche wurden die Erregerkrafte mit einer gegebenen Toleranz auf ein Soll-
anregungsniveau geregelt. Daten wurden dabei sowohl fir die Variante ohne als auch mit
Flankenreibung aufgenommen. Bild 7 zeigt den Versuchsaufbau, und Bild 8 gibt eine Uber-

sicht Uber die Melfreiheitsgrade auf dem Kurbelwellengrundlagerdeckel.

Bild 7: Versuchsaufbau mit Modalerreger Bild 8: Kurbelwellengrundlagerdeckel

Das grundlegende Prinzip der Schrittsinusversuche wird im folgenden kurz erlautert: als ers-
tes werden Frequenzband und Frequenzauflésung festgelegt. Wenn ein geregelter Versuch
durchgefihrt werden soll, muly weiterhin ein Kotrollkanal ausgewahlt werden (hier wird die
Erregerkraft gewahlt, um eine nachfolgende Korrelation mit Analysedaten aus einer harmo-
nischen Balance Rechnung zu erméglichen). Die Regelung selber wird innerhalb eines frei
wahlbaren Toleranzbandes um den Sollwert (hier: Erregerkraftamplitude) realisiert, wobei die
Einregelung fir jede zu messende Spektrallinie erneut erfolgen muf. Der Nachteil einer eher
langen MeRzeit wird von mehreren Vorteilen ausgeglichen, die eine gezielte Analyse der

zugrundeliegenden Nichtlinearitaten erlauben. Speziell die definierte Anregung an jeder indi-
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viduellen Spektrallinie und die Datenerfassung unter eingeschwungenen Bedingungen (keine

transienten Effekte) sind dabei zu nennen.

Fir den Verband wurden die folgenden zwei Frequenzbereiche untersucht: einer beinhaltet

eine globale Eigenform des Systems, der andere die lokale Kippschwingung des Kurbelwel-

lengrundlagerdeckels. Bilder 9 und 10 zeigen die gemessenen Spektren der Erregerkraft.

Man erkennt, daf? die Kraftamplitude sehr gut kontrolliert werden kann.

1) Verband mit Reibung
1a) 1190 Hz ... 1220 Hz (0,25 Hz Auflésung)

1b) 1460 Hz ... 1560 Hz (0,25 Hz Auflésung)

2) Verband ohne Reibung

2a) 1190 Hz ... 1220 Hz (0,25 Hz Aufldsung)

2b) 1350 Hz ... 1400 Hz (0,25 Hz Auflésung)
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Bild 9: Kraftspektren — mit Reibung
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Bild 10: Kraftspektren — ohne Reibung
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Bilder 11 bis 14 (unten) zeigen exemplarisch Beschleunigungsspektren an der Oberkante
des Kurbelwellengrundlagerdeckels in axiale Richtung. Fir die globale Eigenform (Bereiche
1a/2a) kann eine schwache Dampfungsnichtlinearitat beobachtet werden. Mit zunehmender
Kraftamplitude nimmt die Dampfung zu. AulRerdem ist eine leichte Verringerung der Steifig-

keit zu erkennen.
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Bild 11: Bereich 1a, Bild 12: Bereich 1b,
Beschleunigungsspektren mit Reibung Beschleunigungsspektren mit Reibung
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Bild 13: Bereich 2a, Bild 14: Bereich 2b,
Beschleunigungsspektren ohne Reibung Beschleunigungsspektren ohne Reibung

Far die lokale Eigenform (Bereiche 1b/2b) kann generell eine Dampfungsnichtlinearitat beo-
bachtet werden. Hier nimmt die Dampfung mit steigender Kraftamplitude jedoch ab. Zuséatlich
ist auch hier wieder eine Abnahme der Steifigkeit zu erkennen. Fir den Verband mit Flan-
kenreibung tritt dieser Effekt klar hervor — die Resonanzfrequenz fallt vom niedrigsten zum
héchsten Ktaftniveau um circa 5,5 Hz ab (fir den Verband ohne Reibung betragt der Abfall
lediglich 1 %).
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Alles in allem kénnen die folgenden Schluffolgerungen gezogen werden

1. Die Resonanzfrequenz nimmt fir den Verband mit Flankenreibung im ersten Bereich um
2,5 Hz zu, im zweiten jedoch um etwa 125 bis 130 Hz (in Abhangigkeit vom Kraftniveau).
Das deutet darauf hin, da® die Flankenreibung zu einer deutlichen Steigerung der Steifig-

keit fur die Kippeigenform des Kurbelwellengrundlagerdeckels fiihrt.

2. Die Dampfung ist fir den Verband mit Flankenreibung insgesamt hoéher als fir den Ver-

band ohne Flankenreibung.

Bevor die Modellierung des Flankenkontakts selber angegangen wird, um die nichtlinearen
Reibungseffekte zu erfassen, wird die Schraubverbindung zunachst alleine untersucht. Dies
erfolgt auf Basis der Daten aus dem Versuch ohne Flankenreibung. Hier sind keine — oder
zumindest vernachlassigbar kleine — zusatzliche Dampfungseffekte zu beobachten. Tabelle 3
zeigt die Korrelationsergebnisse, die mit Hilfe des Models nach Bild 5 erzielt werden kénnen.
Die maximale Frequenzabweichung von 6,51 % tritt fir die Kippeigenform des Kurbelwellen-
grundlagerdeckels auf. Es ist offensichtlich, dal} die gewahlte Modellierungsstrategie zu steif

ist und daher Uberarbeitet werden mulf}.

Tabelle 3: Ausgangskorrelation fir den Verband ohne Reibung

Zustand | Anzahl der Anzahl der Mittlere Maximale Mittlerer | Minimaler
verfligbaren | zugeordneten Fre- Frequenzab-| MAC MAC Wert
Testeigen- Testeigen- quenzab- | weichung Wert [%]
formen formen weichung [HZ] [%]
[Hz]
Ausgang 26 22 0,28 6,51 91,72 72,22

Zwei alternative Varianten fir die Schraubverbindung wurden deshalb entwickelt:

Variante 1 (Bild 15)

- Verbindung des Kurbelwellengrundlagerdeckels zum Zylinderkurbelgehause tber koinzi-

dente Knoten und starre Elemente

- Abbildung der Schrauben lGber Volumenelemente

- Verbindung der Schrauben Uber koinzidente Knoten und starre Elemente (RBE2)
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Variante 2 (Bild 16)
- Verbindung des Kurbelwellengrundlagerdeckels zum Zylinderkurbelgehduse tber koinzi-

dente Knoten und starre Elemente
- Abbildung der Schrauben als Punktmassen
- Verbindung der Schraubenmassen tber Constraint-Elemente (RBE3)
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Bild 15: Variante 1 Bild 16: Variante 2

Tabelle 4 zeigt die Korrelationsergebnisse fiir die beiden Varianten 1 und 2. Fir beide Vari-
anten kdnnen sehr gute Ergebnisse erzielt werden. Speziell fir die Kippeigenform des Kur-
belwellengrundlagerdeckels ist die Frequenzabweichung in beiden Fallen kleiner als 2 %.

Folglich sind beide Varianten gleich gut zur Abbildung der Schraubverbindung geeignet.

Tabelle 4: Korrelation fur Verband ohne Reibung — Varianten

Zustand | Anzahl der Anzahl der Mittlere Maximale Mittlerer | Minimaler
verfiigbaren | zugeordneten Fre- Frequenzab- MAC MAC Wert
Testeigen- Testeigen- quenzab- | weichung Wert [%]
formen formen weichung [HZ] [%]
[Hz]
Var. 1 26 24 -0,29 -2,80 95,21 87,54
Var. 2 26 24 -0,36 -2,81 95,42 87,18

Fir beide Varianten konnte beobachtet werden, dal} die Versuchseigenformen 19 und 20
nicht mit MAC-Werten groRer 70 % zugeordnet werden konnten. Eine nahere Betrachtung
zeigte, dal® die zugehdrigen Eigenformen aus der Analyse sehr eng benachbarte Eigenfre-
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quenzen aufweisen (Frequenzabweichung von circa 3,6 %). Eine erneute Korrelation unter
Verwendung einer Unterraumtransformationsmethode (siehe auch [6]), die eine Korrelation
von Linearkombinationen von Eigenformen erlaubt, liefert schlieRlich eine gute Korrelation
aller 26 Versuchseigenformen. Speziell die MAC-Werte der vorher unbefriedigend zugeord-
neten Eigenformen 19 und 20 konnten auf Uber 85 % angehoben werden. Die zugehérigen

Frequenzabweichungen waren dabei kleiner 1 %.

Nach adaquater Modellierung der Schraubenverbindung, soll nun die Flankenreibung eben-
falls berucksichtigt werden. Um dies zu erreichen, werden die Versuchsdaten aus dem
Schrittsinusversuch genutzt. Die Berechnung der zugehdrigen analytischen Frequenzgange
wird auf zwei verschiedenen Weisen durchgeflihrt: zum einen mittels einer linearisierten Be-
rechnung auf Basis der harmonischen Balance, zum anderen mit Hilfe einer rein linearen FE-

Berechnung.

Bei der ersten Option wird die Berechnung der analytischen Frequenzgange, wie in Abschnitt 2
beschrieben, durchgefiihrt. Neben anderem ist hier die direkte Analyse fir verschiedene Kraftni-
veaus moglich. Die Analyse selber erfolgt mit den validierten FE-Modellen der Komponenten
sowie der Schraubverbindungsvariante 2. Bei der zweiten Option wird ein lineares FE-Modell
genutzt, welches ebenfalls auf Basis der validierten Komponentenmodelle und der Schraubver-
bindungsvariante 2 aufgebaut wird. Um den Kontakt abzubilden, werden zusétzliche lineare Fe-
dern in der Kontaktregion eingebaut. Die Federsteifigkeiten werden dabei auf Werte gesetzt, die
mittels der linearisierten Methode auf Basis der harmonischen Balance gewonnen werden
kénnen. Dampfung wird durch individuelle modale Dampfung berticksichtigt, und die verschie-
denen Kraftniveaus kdnnen Uber individuelle Federsteifigkeiten und/oder Dampfungswerte erfal3t
werden. Fir die praktische Anwendung kann die korrekte Wahl der Parameter a priori allerdings

Schwierigkeiten bereiten.

Bild 17 zeigt den Vergleich zwischen Versuch und Analyse fir den Anregungsfreiheitsgrad
fur beide untersuchten Frequenzbereiche. In Bildern 18 und 19 sind die drei senkrechten
(axialen) Meffreiheitsgrade auf dem Kurbelwellengrundlagerdeckel gezeigt. Alles in allem
kann eine gute Ubereinstimmung zwischen Versuch und Analyse erzielt werden. Die lineari-
sierte Methode auf Basis der harmonischen Balance uberschatzt dabei jedoch leicht den
Grad der Nichtlinearitat. Beide Analysemethoden erlauben allerdings die korrekte Erfassung

der zusatzlichen, reibungsindizierten Steifigkeit (zweiter Frequenzbereich). Daher sind beide
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Methoden gleich gut dazu geeignet, die nichtlinearen Effekte in der Kontaktregion zu erfas-

sen.
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Bild 17: Frequenzantworten am Erregerpunkt— Frequenzbereiche 1 und 2
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Bild 18: Frequenzantworten auf dem Kurbelwellengrundlagerdeckel — Frequenzbereich 1
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Bild 19: Frequenzantworten auf dem Kurbelwellengrundlagerdeckel — Frequenzbereich 2

4. Zusammenfassung

In dieser Veroffentlichung wurde die Modellierung von Zusammenbauten von Gehausebau-
teilen eines Verbrennungsmotors behandelt. Bei diesen Zusammenbauten findet man eine
Vielzahl an Flanschverbindungen, die zum Steifigkeits- und Dampfungsverhalten des Ge-
samtverbandes beitragen. Am Beispiel eines Vierzylinderverbrennungsmotors wurde eine
Finite Elemente Modellierungstechnik vorgestellt, die auf eine korrekte Abbildung der

Flanschregion zwischen Zylinderkurbelgehause und Kurbelwellengrundlagerdeckel zielt.

Die Kopplung von Zylinderkurbelgehduse und Kurbelwellengrundlagerdeckel kann in vier
Schnittstellen unterteilt werden: zwei Schraubverbindungen und zwei Flankenkontakte. Es
konnte gezeigt werden, dal} die Schraubverbindungen hinreichend genau mit Hilfe linearer
FE-Modellierungstechniken abgebildet werden kdénnen. Bei den Flankenkontakten kommen

hingegen nichtlineare Effekte hinzu, die zusatzlich erfal3t werden muissen.
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Um die Reibung in den Kontaktflachen der Flanken zu erfassen, wurden zwei verschiedene
Wege beschritten. Zum einen wurde ein klassisches lineares FE-Modell verwendet, wobei
weitere Federn eingeflihrt wurden, um die zusatzliche reibungsinduzierte Steifigkeit zu erfas-
sen. Zum anderen wurde eine linearisierte Methode angewendet, die auf der harmonischen
Balance beruht. Diese Methode ist dazu in der Lage, nichtlineare Dampfungs- und Steifig-

keitseigenschaften abzubilden.

Beide Herangehensweisen wurden mit experimentellen Daten verglichen, die aus kraftgere-
gelten Schrittsinusversuchen gewonnen wurden. Die Wirksamkeit der Methode konnte damit
veranschaulicht werden. Speziell die linearisierte Methode auf Basis der harmonischen Ba-
lance ist dazu in der Lage, die Systemantworten unter verschiedenen Lastzustanden vorher-
zusagen. Bei der Methode mit linearem FE-Modell missen die verschiedenen Lastzustande
dagegen uber individuelle Einstellungen der Federsteifigkeiten und der modalen Dampfun-

gen eingestellt werden.
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