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Kurzfassung

Neben der Leistungs- und Verbrauchsoptimierung stellt die Reduktion der Schallemission einen wesentlichen
Aspekt bei der Entwicklung von Verbrennungsmotoren dar. Die numerische Simulation des akustischen
Verhaltens erfordert die Kenntnis der Geschwindigkeiten auf der Oberflache des Motorblocks, die aus einer FE-
Analyse ermittelt werden konnen. Die dafiir bendtigten EingangsgroRen wurden bisher durch aufwéndige
Messungen, z.B. der Kurbelwellengrundlagerkréfte, bestimmt. Im Gegensatz dazu wird in diesem Beitrag ein
ganzheitlicher Ansatz prasentiert, bei dem, ausgehend von einem gegebenen Gasdruckverlauf im Zylinder,
zundchst die dynamischen Anregungen der Grundlager und der Zylinderwénde durch die Kolbenbewegung
ermittelt werden, woraus sich Uber eine Strukturdynamiksimulation die Oberflachenschnelle und daraus
schliellich die Schalldruckverteilung um den Motor berechnen lassen.

Die Simulationskette, bestehend aus elastischem Mehrkorpersystem (MKS) des Kurbeltriebs mit eingebetteter
Hydrodynamik, der Strukturdynamik (FEM) des Zylinderkurbelgehauses und der Olwanne sowie der
Akustiksimulation des umgebenden Luftvolumens wird am Beispiel eines Range-Extender Motors vorgestellt.
Anschlielend wird der Mehrwert des hier vorgestellten Ansatzes unter akustischen Gesichtspunkten bewertet.
Die Simulationskette ermdglicht kiinftig die Einflisse geometrischer Veranderungen des Kurbeltriebs, z.B. der
Kolbenfeingeometrie oder durch eine Kolbendesachsierung, auf die Schallemission des Motors computergestiitzt
zu ermitteln.

Schlisselwdrter: Kolbensekundarbewegung, Elasto-Hydrodynamik, Akustik, Finite Elemente Methode

1. Motivation

Der Schallemission von Kraftfahrzeugen kommt eine zunehmend gréRere Bedeutung zu, da sie den Komfort und
somit auch das Kaufverhalten entscheidend beeinflussen kann. Deshalb sollen die akustischen Auswirkungen
konstruktiver oder motorsteuerungstechnischer Anderungen méglichst schon im Entwicklungsprozess des
Fahrzeuges abgeschatzt werden konnen. Bislang dienen vorwiegend experimentell ermittelte Lagerkréfte als
Anregung fur Akustiksimulationen. Die Herausforderungen des Entwicklungsprozesses verlangen zum einen die
Minimierung des messtechnischen Aufwands und zum anderen ist deren Einsatz im frihen Stadium noch gar
nicht moglich. Deshalb wird in diesem Beitrag ein Weg prasentiert, den experimentellen Input fir die
akustischen Berechnungen durch vorgeschaltete elastische Mehrkorpersimulationen (MKS) zu ersetzen.
Zusétzlich kénnen auf diesem Wege durch eine ganzheitliche Simulation akustische Auswirkungen aufgrund
modifizierter Verbrennungsprozesse oder Anderungen am Kurbeltrieb (Geometrie der Kolben-Zylinderpaarung)
berechnet werden. Ein weiterer Vorteil einer vorgeschalteten elastischen Mehrkdrpersimulation ist die
Madglichkeit, die Verformungen der einzelnen Zylinderwande zu beriicksichtigen. Diese Verformungen
resultieren aus Kolbenquer- und Kolbenkippbewegungen und den aufgrund des Verbrennungsprozesses
wirkenden Gaskraften. Die Krafte, die durch diese Vorgange auf die Zylinderwande wirken, kénnen im
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Gegensatz zu den Lagerkraften messtechnisch nicht erfasst werden. Somit bietet der hier prasentierte Ansatz
nicht nur die Mdglichkeit, die experimentelle Bestimmung der Lagerkrafte als Schwingungsanregung der
Motorstruktur zu ersetzen, sondern gleichzeitig eine realistischere Schwingungsanregung der Motorstruktur zu
beriicksichtigen.

2. Simulationskette

Die Akustiksimulationen werden mithilfe eines ganzheitlichen Virtual Engineering Ansatzes durchgefihrt, bei
dem zundchst die dynamischen Anregungen der Grundlager und der Zylinderwande durch die Kolbenbewegung
ermittelt werden. Dazu wird eine elastische Mehrkdrpersimulation herangezogen, deren einzige Eingangsgrofie
ein experimentell bestimmter Gasdruckverlauf des Verbrennungsmotors ist (sieche Abb. 1a). Die wesentliche
Anregung im Zylinderkurbelgehduse (ZKG) wird vom Zylinderinnendruck, den Kurbelwellenhauptlagern sowie
der Kolbensekundarbewegung verursacht. Die Berechnung der Kolbenquer- und der -kippbewegung wéhrend
eines Betriebsspiels erfordert die Berucksichtigung der hydrodynamischen Schmierfilmreaktion sowie des
Festkorperkontakts zwischen Kolben und Zylinder. Die beiden Kontaktpartner Kolben und Zylinder werden in
die MKS-Simulation als elastische Korper integriert, welche lokale Deformationen aus dem elasto-
hydrodynamischen (EHD) Kontakt abbilden konnen. Die Hauptlagerkrafte ergeben sich nach der
Gleitlagertheorie aus der Losung der Reynoldschen Differentialgleichung. Zusammen mit den Gaskréften
werden die so generierten Kraftanregungen auf die FE-Struktur des Zylinderkurbelgehauses und der Olwanne
aufgebracht (siehe Abb. 1a, b).

Abbildung 1:Simulationskette: Die Kraftanregungen infolge der Gaskréafte werden aus einer elastischen
Mehrkdrpersimulation entnommen und dem FE-Modell der Motorenstruktur aufgepragt. Eine
dynamische Strukturanalyse liefert die resultierende Oberflachenschnelle, mit der die Berechnung
der Schalldruckverteilung im AuRenraum erfolgt.

Die anschlielende Strukturdynamiksimulation wird mithilfe der FEM [10] im Frequenzbereich durchgefiihrt, um
den Rechenaufwand zu reduzieren. Demzufolge miissen die in der MKS berechneten Anregungskréfte einer
Fourier-Transformation [9] unterzogen werden. AuBerdem werden die auf die Zylinderknoten wirkenden
Kraftverldufe in Druckverldufe umgerechnet, um die Belastung auf das FE-Netz interpolieren zu kénnen (siehe
Abb. 1a, b). Die verwendeten Diskretisierungen in der MKS und der FE-Simulation sind nicht koinzident. Die
nichtlineare elastische MKS des Motors erfordert aus Rechenzeitgrinden Modelle mit einer reduzierten Anzahl
von Freiheitsgraden. In der MKS wird daher fiir die elastische Zylinderwand ein grobes Modell verwendet.
AuBerdem wird im MKS-Modell ausschlielich die Zylinderwand als elastischer Korper modelliert. Im
Strukturdynamikmodell kommt es dagegen auf die detaillierte Abbildung der Oberflache des ZKGs und der
Olwanne an, was eine wesentlich feinere Diskretisierung erfordert. Auf eine zur elastischen MKS koinzidente
Vernetzung der Zylinderinnenwande muss daher bei der Strukturdynamikanalyse verzichtet werden.

Die in der elastischen MKS berechneten Kréfte missen dafiir auf die Knoten der FE-Diskretisierung
transformiert werden. Eine statisch &quivalente Belastung mithilfe von Knotenkréaften auf der feineren FE-
Diskretisierung zu erzeugen, ist einfach mdglich. Eine energiedquivalente Belastung erfordert eine detailliertere
Betrachtung. Im Gegensatz zu Knotenkréften kénnen Dricke als Flachenlast einfach auf ein anderes Netz zur
Erzeugung einer &quivalenten Belastung interpoliert werden. Aus diesem Grund werden die in der
Mehrkorpersimulation gewonnenen Kréfte zunéchst in Flachenlasten umgewandelt, um diese anschlieBend auf
die Flachenmittelpunkte der FE-Diskretisierung zu interpolieren. Ein Vergleich hinsichtlich der resultierenden
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Lasten und Momente der unterschiedlichen Diskretisierungen hat gezeigt, dass die durch die Umrechnung
auftretenden Abweichungen hinreichend klein sind.

Mit dieser Anregung wird eine Schwingungsanalyse der Gesamtstruktur im Frequenzbereich durchgefihrt (siehe
Abb. 1b), um die Oberflachenschnellen der Struktur zu gewinnen. Diese Oberflachenschnelle wird als
Randbedingung bendtigt, um in einer Nachlaufrechnung die Schallabstrahlung in das umgebende Luftvolumen
zu berechnen (siehe Abb. 1c). Wegen der Kompaktheit der Motorenstruktur kann die Ruckwirkung des
umgebenden Luftvolumens auf die Strukturschwingungen vernachldssigt werden. Die Kopplung der
Freiheitsgrade der Struktur und des Fluids erfolgt Uber spezielle Interface-Elemente im Fluid-Modell, wodurch
an der gemeinsamen Grenzschicht eine koinzidente Diskretisierung notwendig ist. Auf die Knoten der Interface-
Elemente werden die zuvor berechneten Schnellen der Strukturoberflache mithilfe spezieller Randbedingungen
aufgebracht, was die Berechnung der Druckwerte an den Fluidknoten ermdglicht. Zur Effizienzsteigerung wird
das kugelférmige Luftvolumen mit zur Peripherie grober werdenden Elementen diskretisiert (siehe Bild 1c). Die
Motorstruktur wird mit einer durchschnittlichen Kantenldnge von 4 mm vernetzt. An der Peripherie des
Luftvolumens betragt die Kantenldnge der Fluidelemente im Durchschnitt 50 mm. Mit der Nachlaufrechnung
werden die Verteilung und der Verlauf des Schalldrucks an beliebigen Punkten im Raum berechnet.

Die beschriebene Entkopplung bewirkt durch die Unterteilung in reduzierte Teilprobleme mit wesentlich
weniger Freiheitsgraden eine signifikante Ersparnis von Rechenzeit, da der Zusammenhang zwischen
Freiheitsgradanzahl und Rechenzeit nichtlinear ist

In motorischen Anwendungen dominieren die halben und je nach Zylinderanzahl auch die ganzzahligen
Motorordnungen das abgestrahlte Geréusch des Verbrennungsmotors. Deshalb werden in diesem Beitrag in der
Akustiksimulationen vorwiegend ganzzahlige Vielfache der halben Motorordnung berechnet. Aufgrund des sehr
hohen Rechenaufwands pro zu berechnender Frequenz wurden im vorliegenden Fall nur so viele Frequenzen
berechnet, wie fur eine hinreichende Genauigkeit erforderlich sind.

Schwankungen im Verbrennungsprozess werden im vorliegenden Beitrag nicht berticksichtigt. Es ist
anzunehmen, dass diese zwischen direkt aufeinander folgenden Verbrennungen vernachléssigbar klein sind. Die
jeweilige Last auf den Motor (Leerlauf, Teillast, Volllast) wird bereits Uber den Gasdruckverlauf als
Eingangsgrofie der MKS beriicksichtigt. Des Weiteren wird fir die nachfolgenden Berechnungen von einem
warmgelaufenen Motor ausgegangen, da ansonsten zusatzlich die Temperaturdnderung und die dadurch
verursachten Wechselwirkungen in der Simulation berticksichtigt werden miissten. Dies wiirde die Komplexitét
und den erforderlichen Aufwand enorm steigern. Der Warmlauf stellt eher ein Spezialproblem dar, zunéchst gilt
es die Schallabstrahlung im normalen Betrieb zu optimieren. Deshalb konzentriert sich der vorliegende Beitrag
auf diesen Aspekt und liefert eine Mdglichkeit, das akustische Verhalten von Verbrennungsmotoren schon friih
im Entwicklungsprozess zu berechnen.

3. Elasto-Hydrodynamik des Kurbeltriebs

Die Strukturdynamik des Zylinderkurbelgehduses (ZKG) wird sowohl durch die aus der Kurbeltriebbewegung
resultierenden Zwangskréfte als auch direkt durch den Gasdruck im Zylinderraum angeregt. Eine Alternative zur
aufwendigen experimentellen Bestimmung dieser GroRen stellt die Mehrkorpersimulation (MKS) unter
Einbeziehung der tribologischen Systeme des ZKGs dar. Zum einen werden die Kurbelwellenhauptlager und
zum anderen die Lagerung des Kolbens im Zylinder betrachtet. In beiden Fallen sorgt ein trennender
Schmierfilm fur die Kraftibertragung zwischen den Lagerpartnern. Der dabei im Ol entstehende Druck kann so
grof3 sein, dass die resultierenden Verformungen der Lagerbestandteile in der GréfRenordnung des Schmierspalts
liegen und somit den Druckaufbau beeinflussen. Dieser hydrodynamische Druckaufbau wird durch die
Reynoldssche Differentialgleichung beschrieben, welche simultan zur Simulation der Strukturverformung sowie
der globalen Bewegung geldst werden muss. Die Berechnung der Elasto-Hydrodynamik des Kurbeltriebes und
die elastische Mehrkorpersimulation werden mithilfe des MKS-Programms EMD (Eigenentwicklung des IFME
der OvGU Magdeburg) durchgefiihrt.

3.1 Elasto-Hydrodynamik

Die Schmierfilmdynamik stellt ein Problem der Strémungsmechanik dar. Ausgehend von der Impuls- und
Massenbilanz am infinitesimalen Volumenelement kann unter Annahme eines Newtonschen Fluids und unter
Berlicksichtigung der GroRenverhaltnisse am Schmierspalt sowie ideal glatter Oberflachen die Reynoldssche
Differentialgleichung abgeleitet werden

o (h3 op o (h® op oh oh oh
— (=) +=(—F) = — — 12— . 1
. <77 8x>+8y (77 8y) 6 (u1 +u2) am+6(v1 + ) 8y+ P 1)
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Die Gleichung beschreibt den Aufbau des hydrodynamischen Drucks p in Abhédngigkeit vom zeit- und
ortsveranderlichem Schmierspalt h, den Geschwindigkeiten der Lageroberflachen® wy,us,v1, v und der
dynamischen Viskositat des Ols 7. Eine analytische Losung von (1) ist nur fir geometrische Grenzfalle moglich.
Da das zu diskretisierende Gebiet im Fall des Kolben-Zylinder-Kontakts aus mehreren geschlossenen Kurven
besteht (Nabenbohrungen auf der Schaftflache), wird eine numerische Lésung mittels FEM unter Anwendung
des Galerkin Ansatzes gewahlt. Nach partieller Integration der linken Seite von (1) und Beachtung der implizit
erflillten Neumannschen Randbedingungen ergibt sich die schwache Formulierung des Problems in folgender
Form:
h? oh Oh

Op Oa  Op Oa oh B
/(77 <8x 8x+8y 8y>+6(“1+“2)a$a+6(v1+v2)aya+12 o a>dG_0 @)
G

Unter Einfuhrung der (blichen FE-Ansitze fiir den Druck p(z,y,t) =N7T(z,y)-p(t) und fir die
Gewichtsfunktion a(z,y) = N¥(z,y)-a ergibt sich ein lineares Gleichungssystem zur Berechnung des
Druckes p

K-p=r . ®)
Die Matrix K enthélt dabei alle Terme der linken Seite von (1), wéhrend im Vektor r die Storglieder der rechten
Seite eingehen. Zu beachten ist, dass aufgrund der Struktur der schwachen Formulierung lediglich lineare
Formfunktionen N verwendet werden mussen.
Einer besonderen Aufmerksamkeit bedarf die Bestimmung der Spaltfunktion 7 und deren zeitlicher Anderung
Oh/ot = h. Der nominelle Spalt liegt in der GroRenordnung der zu erwartenden Verformungen, weshalb sich
die Spaltfunktion als Uberlagerung von Starrkdrperbewegung und elastischer Deformation der Lagerbauteile,
hier Kolben und Zylinder, ergibt. Analoges gilt fiir /1, siehe (4)

h = hstarr + Ukol + Uzyl f h= hstarr + Upot + uzyl . (4)

Die in (4) auftretenden GroéRen kénnen aus der elastischen Mehrkérpersimulation (Kap. 3.2) gewonnen werden,
wobei zu beachten ist, dass Kolben und Zylinder beliebige Positionen zueinander einnehmen kdnnen, wodurch
Interpolationen notwendig werden. Als geeignet hat sich hier die bikubische Spline-Interpolation erwiesen,
Details sind in [1] zu finden.

Die Ruckkopplung zur Mehrkoérpersimulation erfolgt (iber die aus der Integration des Drucks resultierenden
Krafte, die den zugehérigen Kraftangriffspunkten (Markern) des MKS-Modells aufzuprégen sind. Die rechte
Seite von (5) resultiert unter Verwendung der Losung von (3), welche notwendigerweise in jedem Schritt der
Zeitintegration und zusatzlich beim Aufstellen der Jacobimatrix zu ermitteln ist.

3.2 Elastische Mehrkérpersimulation

Die MKS stellt ein geeignetes Mittel sowohl zur Berechnung der Bewegung von starren als auch von elastischen
Korpern unter Wirkung &uRerer Lasten dar. Ausgehend von der Starrkérperbewegung und der dieser Bewegung
Uberlagerten, als klein angenommenen, elastischen Deformation kann folgende nichtlineare
Bewegungsdifferentialgleichung abgeleitet werden

MMKS(qu>Z+hw<waquaqu) +hel(qu7qu) = ha(Z,z) . (5)

Darin bezeichnet M/ s die Massenmatrix des Systems, welche z.B. tber die Verschiebung des Schwerpunktes
von den Deformationen q,, abhangig ist. Der Vektor z = [r,w, q, |7 fasst die Starrkérperfreiheitsgrade und die
elastischen Freiheitsgrade zusammen. Die Vektoren h,, und h; auf der linken Seite von (5) reprasentieren die
gyroskopischen und die Zentrifugalkrafte (Index w) sowie die Ruckstellkréafte infolge der Elastizitat der Struktur
(Index el), siehe [2]. Die rechte Seite beinhaltet schlieBlich alle duReren, auf den Korper wirkenden Kréfte,
wobei hier auch die Interaktion zwischen den Korpern, insbesondere also die vom Olfilm zu tbertragenden
Krafte, enthalten sind, siehe z.B. [3].

Zur Losung im Zeitbereich wird (5) in den Zustandsraum transformiert, wodurch aus einer gewd&hnlichen
Differentialgleichung (ODE) zweiter Ordnung ein System von zwei ODEs erster Ordnung hervorgeht.

s || z
Mk s(qu) y —h,,(w, qu, 4u) — her(qQu, Gu) + ha(z, 2)

Zur numerischen Ldsung von (6) kommen aufgrund der Steifigkeit der Differentialgleichung bei zusétzlicher
tribologischer Interaktion aus Rechenzeitgriinden nur implizite ODE-Solver infrage. Fur die hier betrachtete

b, ug -lokale Geschwindigkeit von Kolben(1) und Zylinder(2) in Druck-Gegendruckrichtung
V1,V2 -lokale Geschwindigkeit von Kolben(1) und Zylinder(2) in Hubrichtung
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Anwendung hat sich der Algorithmus ODE23t (implementiert in FORTRANS90 in Anlehnung an ode23t der
MATLAB ode-suite) als geeignet erwiesen.

Aus Rechenzeitgriinden muss die Anzahl der Freiheitsgrade so gering wie moglich gehalten werden. Elastische
Strukturen, hier die Zylinderbiichse, werden mittels FEM diskretisiert, wodurch die entstehenden Gleichungen
eine grofle Anzahl an Freiheitsgraden aufweisen. Mit Hilfe einer modalen Reduktion werden die Anzahl der
Unbekannten reduziert und die Gleichungen entkoppelt. Zusétzlich kann tber die Auswahl der beriicksichtigten
Eigenformen die Anzahl der Freiheitsgrade zweckmaRig reduziert werden, ohne dass die Anzahl an Markern
bzw. Knoten zur Auswertung der elastischen Verformungen davon betroffen ist. Das Spektrum der in der
Anregung enthaltenen Frequenzen stellt ein MaR fur die zu beriicksichtigenden Eigenformen dar. Darlber hinaus
sind aufgrund der Form der hydrodynamischen Druckverteilung im Schmierspalt Verformungsanteile zu
erwarten, die lediglich durch hochfrequente Eigenformen abgebildet werden kénnen. Unter diesen Bedingungen
wurde in [4] ein Verfahren zur Identifikation geeigneter Eigenformen vorgeschlagen. Dieses Verfahren geht von
einem hydrodynamischen Lastkollektiv aus, welches mit einem starren Modell fiir einen Arbeitszyklus berechnet
wurde. Damit kann die prozentuale Beteiligung einer jeden Eigenform an den resultierenden Verformungen
bestimmt werden. Selektiert werden diejenigen Eigenformen, deren Beteiligung oberhalb einer zu definierenden
Schranke liegt.

Als Ergebnis der Simulation stehen Deformationswege und -geschwindigkeiten sowie Kréfte an den definierten
Markern zur Verfiigung, welche nun als EingangsgréRen fur die Simulation der Strukturdynamik des gesamten
Zylinderkurbelgehaduses verwendet werden.

4.  Strukturdynamik des Zylinderkurbelgehauses und der Olwanne

Das Ziel der strukturdynamischen Simulation ist es, ausgehend von den mithilfe der MKS berechneten
Anregungen in den Zylindern und Motorlagern, die Verschiebungen bzw. die Schnellen infolge der
Strukturschwingungen an der gesamten Oberflache von ZKG und Olwanne zu bestimmen. Diese GréRen dienen
als Randbedingung fiir die nachgeschaltete entkoppelte Akustiksimulation. Zu diesem Zweck wurde aus
quadratischen Tetraederelementen ein FE-Modell aufgebaut, das infolge der Geometrieapproximation eine hohe
Anzahl von Freiheitsgraden aufweist.

Eine Reduktion auf modale Freiheitsgrade ist im vorliegenden Beispiel ausschlieRlich fur die Motorenstruktur
moglich, da die Umgebungsluft unter Freifeldbedingungen keine stehenden Wellen ausbilden kann.
Entsprechende Fluidmoden treten ausschlieRlich innerhalb von akustisch abgeschlossenen Kavitaten auf. Fur die
hier durchgeflhrten Berechnungen kann auf eine modale Reduktion der Motorenstruktur verzichtet werden, was
in Kapitel 6.2 noch ausfiihrlich begriindet wird.

Die Zeitintegration erfordert aus Stabilitatsgriinden eine sehr kleine Zeitschrittweite und somit einen sehr grof3en
Berechnungsaufwand. Um hohe Rechenzeiten zu vermeiden, wurde wie in [8] statt einer Lésung im Zeitbereich
eine Losung im Frequenzbereich gewahlt.

Die aus der MKS stammenden Anregungen wurden zunéchst mittels FFT in den Frequenzbereich transformiert.
Zur Berechnung der Verschiebungen des Systems wird das lineare Bewegungsdifferentialgleichungssystem der
FEM mithilfe des harmonischen Zeitansatzes u(x,t) = u(x)e** ebenfalls in den Frequenzbereich
transformiert. Es ergibt sich

(—?M, +iQC, +K,)a(x) =f, . 7)

In (7) sind M, die Massenmatrix, C, die Dampfungsmatrix, K, die Steifigkeitsmatrix, 1 die komplexe
Amplitude der Verschiebungen, £, die duReren Lasten, i die imaginre Einheit und € ist die Kreisfrequenz der
Systemanregung.

Wie bereits in Kapitel 2.2 erortert, werden aus Rechenzeitgriinden die MKS-Simulationen mit einer minimalen
Anzahl von Freiheitsgraden durchgefiihrt. Deshalb ist die in der MKS verwendete FE-Diskretisierung sehr viel
grober als die Diskretisierung, die fiir die strukturdynamischen Berechnungen verwendet wird. Wahrend die
integral wirkenden Grundlagerkrafte problemlos aufgeprégt werden kdnnen, ergibt sich beim Aufpragen der
lokalen, aus dem Schmierfilm sowie dem Gasdruck entstehenden Kréfte an der Zylinderwand ein Problem
infolge der inkompatiblen Netze. Zur direkten Verwendung der Knotenkraftverldufe aus der MKS missten die
Diskretisierungen identische Knotenanzahl und -koordinaten aufweisen.

Eine Interpolation der an den Knoten des gréberen Netzes vorhandenen Kréfte auf die Knoten des feineren
Netzes muss eine energiedquivalente Belastung ergeben. Da eine solche Interpolation die Kenntnis der
Ansatzfunktionen erforderlich macht, wurde hier ein anderer Weg gewahlt. Nachdem die zeitlichen
Kraftverlaufe auf die Zylinderwénde in den Frequenzbereich transformiert worden sind, werden diese uber die
zugehorigen Flachen in Driicke umgewandelt. Diese Methode bietet den Vorteil, dass Driicke problemlos von
Knoten einer gréberen Diskretisierung auf Knoten einer feineren Diskretisierung interpoliert werden kénnen. Die
Driicke sind auf der Zylinderoberflache definiert, wodurch in einem kartesischen Koordinatensystem eine 3D-
Interpolation notwendig wird. Durch eine Koordinatentransformation fiir einen Zylinder mit konstantem Radius
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sind die Punkte der ZylinderauRRenflache eindeutig durch Hohe und Winkel beschreibbar. Es wird eine lineare
2D-Interpolation beziglich Winkel- und Hohenkoordinate verwendet, um die Druckwerte an den Knoten der
feineren FE-Diskretisierung zu berechnen. Diese Druckwerte werden als dynamische Last fur die
Strukturdynamik verwendet. Fir die Schwingungsanalyse der Struktur werden die Dricke n&herungsweise auf
die Mittelpunkte der einzelnen Elementflachen aufgebracht. Dazu werden die Druckwerte aller Knoten der
jeweiligen Elementflache gemittelt.

Es mussen alle Schritte des Arbeitsprozesses des 4-Zylinder-Motors (Ansaugen, Verdichten, Ziinden,
Ausschieben) erfasst werden, wodurch die zeitlichen Kraft- bzw. Verschiebungsverldufe Uber eine
Kurbelwellendrehung von 720° (ibergeben werden missen. Im Frequenzbereich geht die Information der
Zundreihenfolge verloren, wodurch auf alle Zylinder identische Lastspektren aufgebracht werden kénnen.

5. Akustiksimulation des Zylinderkurbelgehauses und der Olwanne

Fir die Berechnung der Schallabstrahlung des ZKG und der Olwanne im Freifeld wird ein kugelférmiges
Fluidvolumen mit zur Peripherie des Fluidgebietes hin grofer werdenden akustischen 10-Knoten-
Tetraederelementen modelliert (siehe Abbildung 1c). Die Berechnung des Schalldruckes erfolgt analog zur
Strukturdynamik-Simulation im Frequenzbereich. Mithilfe des Ansatzes p (x,t) = p (x) e** ergibt sich aus der
akustischen Wellengleichung

1 8%*p(x,t)

mit der Wellenzahl k& = Q/c die Helmholtz-Gleichung
VIVP (%) +k°p(x) =0 . ©

Aus der schwachen Formulierung der Helmholtz-Gleichung (9) folgt die FE-Formulierung des Gesamtsystems
analog zu (7) in der Form

(—2°M,, +iQC, +K,) P (x) = —ipoQf, . (10)

In (8) bis (10) sind M, die Massenmatrix, C,, die Dampfungsmatrix, K, die Steifigkeitsmatrix, p die komplexe
Amplitude der Verschiebungen, fp die auBeren Lasten, i die imagindre Einheit, py die Ruhedichte, 2 die
Kreisfrequenz der Systemanregung und & die Wellenzahl.
Die Akustiksimulation erfolgt wie in [14] ungekoppelt, d.h. Rickwirkungen des Fluids auf die schwingende
Festkorperstruktur werden nicht berticksichtigt. Somit ergibt sich durch die entkoppelte Berechnung beider
Modelle ein signifikanter Rechenzeitvorteil. Die in Kapitel 4 berechneten Verschiebungen der Oberflache des
ZKG und der Olwanne werden mithilfe spezieller Interface-Elemente in das Submodell des Fluidvolumens (10)
als Randbedingungen aufgebracht. Die Interface-Elemente koppeln den Druck im akustischen Fluid mit den
Beschleunigungen bzw. Verschiebungen der Strukturoberflache

10p (x) 2 -

> ox n=-0n-ua(x) |, (11)
mit p als die komplexe Dichte und n als der Normalenvektor auf der Strukturoberflache.
Die Sommerfeldsche Abstrahlbedingung [11] verlangt, dass keine Reflektionen am Rand des diskretisierten
Fluidgebietes auftreten. Bei der Randelemente-Methode (BEM) [5] ist diese Bedingung automatisch erfillt. Im
vorliegenden Fall werden die Akustiksimulation und die strukturdynamische Berechnung komplett mithilfe der
FEM durchgefiihrt. Die Sommerfeldsche Abstrahlbedingung kann dabei alternativ sowohl mit absorbierenden
Randbedingungen [6], infiniten Elementen [7] oder mittels Perfectly Matched Layer (PML) [15] erfullt werden.
Fur Finite Volumen Methoden (FVM) [12] sind auBerdem beispielsweise Captured Matched Layer [13]
anwendbar. Die Sommerfeldsche Abstrahlrandbedingung lautet

lim {7" <8‘;§nx) + zkﬁ(@) + f)(:v)} =0 . (12)

r— 00

In (12) ist r der Radius der Fluidkugel, 7 die imaginére Einheit und & die Wellenzahl.

In einer Vorstudie (Schallabstrahlung einer Rechteckplatte im Freifeld) wurden Vergleiche mit einer
analytischen Lésung durchgefiihrt (mithilfe des Rayleigh-Integrals), um die Auswirkungen der Verwendung von
absorbierenden Randbedingungen und infiniten Elementen zu untersuchen. Es wurde festgestellt, dass kein
signifikanter Einfluss auf die Ergebnisse besteht. Bei der Nutzung Impedanz-basierter absorbierender
Randbedingungen werden im Vergleich zur Nutzung von infiniten Elementen oder PML keine zusétzlichen
Elemente oder Freiheitsgrade bendtigt. Es wird lediglich die Anderung des Druckes in Normalenrichtung linear
mit dem Druck selbst verkn(pft

n P <i +z’k> p(z) . (13)

ox
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Die Rechenzeit ist also bei den absorbierenden Randbedingungen nach (13) geringer. Deshalb wird hier diese
Art der Randbedingung verwendet.

6. Ergebnisse der Simulationskette

6.1 Ergebnisse der elastischen Mehrkérpersimulation

Innerhalb des MKS-Programms EMD wurde das dynamische Verhalten einer Zylinderbuchse des betrachteten 4-
Takt Ottomotors mit dem in Kap. 3 beschriebenen Verfahren simuliert. Die Buchse wurde aus dem vollstandigen
ZKG herausgeldst und als idealisierte, am oberen und unteren Ende auf dem AuBendurchmesser eingespannte
Zylindergeometrie Ubernommen. Nach Diskretisierung der Buchse mittels FEM wurde mit dem in Kap. 3.2
beschriebenen Vorgehen eine modale Reduktion auf 200 Freiheitsgrade durchgefuhrt, wobei sich 63
Freiheitsgrade als ausreichend fur die Abbildung der Verformung ergeben haben. Die hdchste Eigenfrequenz der
noch berlcksichtigten Eigenform liegt bei 191 kHz.

30 T T T T T T T T T T T 2
o —— Gaskraft
H \ --==-== Seitenkraft
= 20F . 1"z
=3 =3
= "‘", %
g N g
ﬁ "' %“‘0, ""‘ q:)
© . "~," * > '“’"\. =
O 10k, 3 !,,’ S \, ‘(l 0 $
et A s, R’ ‘%"‘\, 4
\‘». & ., iy
Sovnae” “Verass’
0 - - - 1 1 1 1 + -1
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

° KW
Abbildung 2:Kréfte am Kolben (iber einem Arbeitsspiel aufgetragen

Die Abbildung 2 zeigt die am Kolben wirkenden Kréfte Gber einem Arbeitsspiel. Aus dem Gasdruck resultiert
die Gaskraft, welche kurz nach Zind-OT (Oberer Totpunkt) den Maximalwert annimmt. Durch die seitliche
Abstitzung des Kolbens entsteht die von der Zylinderwand aufzunehmende Seitenkraft. In Abhéngigkeit vom
Pleuelwinkel erreicht die Seitenkraft einen maximalen Wert von 1.8 kN bei 387° KW, der erst nach dem
Maximum der Gaskraft auftritt.

|

g SIS

==

Abbildung 3:Verformungen einer Zylinderbuchse (5000fach tiberhoht) - links: Kolben nahe Z-OT bei

maximaler Seitenkraft, rechts: Kolben 70 ° nach Z-OT, zusatzlich Wirkung des Gasdrucks
erkennbar
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Die Seitenkraft bewirkt ber den trennenden Schmierfilm eine hydrodynamische Druckverteilung an der
Zylinderwand und fuihrt zu den in Abbildung 3 links gezeigten Verformungen der Zylinderbuchse im Bereich der
Kolbenanlage (Druckseite). Weiterhin resultiert daraus eine Verjiingung in Bolzenrichtung und damit eine
globale Verformung der Buchse auf der Gegendruckseite.

101

— Hubrichtung
====== Querrichtung PR

Grundlagerkraft [kN]

| | | | | | | I | | |
60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
° KW

Abbildung 4: Aus dem Kurbeltrieb resultierende Krafte am Kurbelwellen-Grundlager tber ein Arbeitsspiel

Ferner wirkt in Abhéngigkeit von der Kolbenposition der Gasdruck auf den Zylinder, woraus sich die in
Abbildung 3 rechts dargestellte zusétzliche Verformung im Bereich oberhalb des Kolbenbodens ergibt.

Des Weiteren wird das Zylinderkurbelgehduse ber die Grundlager der Kurbelwelle durch die aus der
Kurbeltriebbewegung resultierenden Kréfte angeregt, siehe Abbildung 4.

6.2 Untersuchung der modal reduzierten Modelle des ZKGs und der Olwanne

Die Abbildung 5 zeigt die Schalldruckverteilung in einem Schnitt senkrecht zur Kurbelwellenachse durch das
Fluidvolumen. Die Ergebnisse wurden in Abbildung 5 in der Mittelebene des hohlen kugelférmigen
Fluidgebietes visualisiert. Die Ergebnisse der Akustiksimulation mit und ohne modaler Reduktion wurden fur
eine Drehzahl von 2500 U/min und eine Last von 47 Nm miteinander verglichen. Dazu wurden die viertel,
halben und ganzen Motorordnungen bis 2 kHz berechnet. Um die Auswirkung einer modal reduzierten
Schwingungsanalyse flir eine nachgeschaltete Akustiksimulation isoliert untersuchen zu kénnen, wurde die
Struktur fiir diesen Vergleich ausschlielich durch die Grundlagerkréfte angeregt und nicht durch die in diesem
Beitrag vorgestellte Berlicksichtigung der Anregung in den Zylinderwénden.

Summenpegel

SCha"gg.l;Ck in dB(A) Ohne modale Reduktion
137.4
134.9
132.5
130.1
127.7
125.4
123.1
120.8
118.6
116.5
114.3
112.2
110.2
108.2
106.2
104.3
102.4
100.5
98.7
9.9
95.1
93.4
91.7
90.0

30 Eigenformen berticksichtigt 1000 Eigenformen bertcksichtigt

Abbildung 5:  Vergleich  der  resultierenden  Schalldruckverteilungen ~ bei  Berechnung  der
Strukturschwingungen mit und ohne modaler Reduktion des FE-Modells des Motors
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Der Vergleich der Schalldruckverteilungen in Abbildung 5 zeigt, dass eine modale Reduktion der
vorgeschalteten FE-Schwingungsanalyse sehr viel héhere Schwingungsamplituden der Struktur liefert, welche
auch zu wesentlich héheren Schalldruckpegeln im Luftvolumen fiihren. Die Ergebnisse stimmen qualitativ gut
tberein, eignen sich aber nicht fir eine quantitative Auswertung.

Es wurde eine Konvergenzstudie hinsichtlich der Anzahl der erforderlichen Eigenformen durchgefiihrt, um
sicherzustellen, dass ausreichend viele Eigenformen beriicksichtigt wurden. Die Abbildung 5 zeigt den Vergleich
der Schalldruckverteilung, fur eine modale Reduktion mit 30 berticksichtigten Eigenformen und mit 1000
berticksichtigten Eigenformen. In der logarithmischen Darstellung sind keine Unterschiede zu erkennen. Die 30.
Eigenfrequenz ist mit 3218 Hz groRer als das 1,5fache der hdchsten Frequenz des betrachteten
Frequenzbereiches.

U, Magnitude U, Magnitude
+7.465e-04 +3.900e-04
+6.843e-04 +3.575e-04
+6.221e-04 +3.250e-04

- +5.599e-04 +2.925e-04
+4.976e-04 +2.600e-04
+4.354e-04 & +2.275e-04
+3.732e-04 +1.950e-04
+3.110e-04 t +1.625e-04
+2.488e-04 +1.300e-04
+1.866€-04 | +9.750e-05 @
+1.244e-04 = +6.500e-05 <\

+3.250e-05
+0.000e+00

+6.221e-05
+0.000e+00

U, Magnitude

+3.349e-03
+3.070e-03
+2.791e-03
- +2.512e-03
+2.233e-03
+1.954e-03
+1.675e-03
- +1.395e-03
+1.116e-03
+8.373e-04
+5.582e-04
+2.791e-04
+0.000e+00

Abbildung 6:  Schwingungsamplituden bei 902 Hz (oben) und 1708 Hz (unten) fur die FE-
Schwingungsanalyse mit (links) und ohne (rechts) modaler Reduktion

U, Magnitude
+1.571e-04
+1.440e-04
+1.309e-04

+7.855e-05
+6.545e-05
+5.236e-05
+3.927e-05 @Y
+2.618e-05

+1.309e-05
+0.000e+00

In Abbildung 6 werden zur Veranschaulichung Ergebnisse der FE-Schwingungsanalyse gezeigt, die mit und
ohne modaler Reduktion berechnet wurden. Die Bilder verdeutlichen noch einmal am Beispiel von zwei
verschiedenen Frequenzen, dass die FE-Schwingungsanalyse mit einer modalen Reduktion das
Schwingungsverhalten nur qualitativ richtig abbildet, aber sehr viel groRere Verschiebungsamplituden berechnet.

6.3 Einfluss durch die Berlcksichtigung der Kréafte auf die Zylinderwande

Wie Abbildung 5 zeigt auch Abbildung 7 die Schalldruckverteilung in der Mittelebene der Luftkugel senkrecht
zur Kurbelwellenachse fiir 2500 U/min und 47 Nm Last. Im Gegensatz zu Abbildung 5 wird in Abbildung 7 der
Frequenzbereich bis 5 kHz tber die halben und ganzen Motorordnungen dargestellt.
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Summenpegel

Schalldruck in dB(A) ]
126.0 ohne Zylinderkrafte mit Zylinderkraften

Abbildung 7:  Schalldruckverteilung ohne (links) und mit (rechts) Berlicksichtigung der Zylinderkréfte

Es ist klar zu erkennen, dass die zusétzliche Berticksichtigung der Kréfte auf die Zylinderwénde einen groRen
Einfluss auf die Akustiksimulation hat. Die Olwanne ist zwar weiterhin als ein dominanter Strahler zu erkennen,
aber das Schalldruckfeld stellt sich sowohl beziiglich der Verteilung als auch der Pegel deutlich anders dar. Dies
zeigt, dass die Kréafte auf die Zylinderwande aufgrund von Kolbenquer- und —kippbewegungen und dem
Verbrennungsprozess als Anregung fiir die Strukturschwingungen keinesfalls zu vernachldssigen sind und
innerhalb einer Akustiksimulation bzw. Schwingungsanalyse unbedingt beriicksichtigt werden sollten. Dies ist
mithilfe des in diesem Beitrag vorgestellten ganzheitlichen Virtual Engineering Ansatzes zur Schwingungs- und
Akustiksimulation eines Verbrennungsmotors mdglich. Fur die Akustik ist dabei nicht die Erhéhung der
Schallabstrahlung des ZKGs von Bedeutung, sondern die Beriicksichtigung der Kréfte auf Zylinderwénde als
zusitzliche Anregungsquelle des Gesamtsystems. Uber Korperschallpfade erreicht die tber die Zylinderwénde
eingebrachte Energie Strukturbereiche mit hohen Abstrahlgraden und steigert die abgestrahlte Schallleistung
signifikant. Die Olwanne ist ein Beispiel eines solchen Strukturbereiches. In Abbildung 7 ist deutlich zu
erkennen, dass die Erhdhung der seitlichen Abstrahlung durch die Beriicksichtigung der Zylinderkréfte
wesentlich unkritischer ist als die Erhéhung der Schallabstrahlung des Olwannenbodens. Das ZKG wird zwar
durch die Zylinderkrafte ebenfalls viel starker zu Schwingungen angeregt, ist aber aufgrund der sehr profilierten,
kleinflachigen Struktur und auch der grofen Wandstarken im akustischen Sinne ein eher untergeordneter
Strahler.

7. Zusammenfassung und Ausblick

Im vorliegenden Beitrag wurde ein ganzheitlicher Virtual Engineering Ansatz présentiert, der in der Lage ist,
zum einen die experimentelle Bestimmung von Lagerkréften als EingangsgroBe fiir die strukturdynamische
Berechnung zu ersetzen und zum anderen die aus der Kolbenbewegung und dem Verbrennungsprozess
resultierende Anregung der Zylinderwande zu berechnen. Dafiir wird lediglich der Gasdruckverlauf in den
Zylindern des Verbrennungsmotors als einzige Eingangsgréfe bendtigt.

Es wurde anhand von Simulationsergebnissen gezeigt, dass die in der vorgeschalteten elastischen
Mehrkorpersimulation berechneten Anregungen der Zylinderwénde unbedingt in der FE-Schwingungsanalyse
bertcksichtigt werden sollten, da die bisher géngige alleinige Berticksichtigung der Schwingungsanregung Uber
die Lagerkréfte nicht ausreichend ist.

Mithilfe des vorgestellten Ansatzes konnen akustische Konsequenzen, die sich aus Modifikationen des
Kurbeltriebes ergeben, direkt berechnet und bewertet werden. Zukiinftig sollen mdgliche Einflussgrofien zur
Verbesserung der Akustik, wie die Lagergeometrie, die Kolbenfeingeometrie, die Kolbendesachsierung, die
Kolbenhemdsteifigkeit und die Kurbelgehdusegeometrie, mit Verwendung des hier présentierten Vorgehens
detailliert untersucht werden. Erste Untersuchungen des Einflusses von verschiedenen Kolbendesachsierungen
wurden bereits in [16] durchgefuhrt. Der vorgestellte ganzheitliche Berechnungsansatz soll weiterhin als
Grundlage fir computergestiitzte Optimierungen dienen.
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