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Kurzfassung I

Kurzfassung

In dieser Arbeit wird ein neuartiges Zylinderzuschaltkonzept vorgestellt, welches auf
einem in Grofiserie produzierten Vierzylinder-Turbomotor beruht. Durch Verwenden
einer Kurbel- und Nockenwelle mit Dreizylinder-Zindfolge und entsprechenden
Zindabstinden, werden zwei Zylinder parallel betrieben. Im Standardmodus bleibt ein
parallellaufender Zylinder abgeschaltet. Dies erzeugt eine Lastpunktverschiebung, welche
auf einen grofleren Bereich wirkt, als bei einer vergleichbaren Zweizylinderabschaltung.
Der Leerlaufbetrieb wird ermdglicht. Die Aufladung bleibt auch mit drei aktiven
Zylindern funktionsfahig und macht eine Zuschaltung des vierten Zylinders nur bei
Anforderung des maximalen Drehmoments notig. Durch das tiberhéhte Impulsangebot
am Turbolader bei gleichzeitigen Ausschieben von zwei Zylindern, wird das maximale
Drehmoment schon bei niedrigeren Drehzahlen erreicht. Der Abschaltbereich weitet die
Kraftstoffverbrauchsvorteile in den Bereich des neuen Zulassungszyklus aus. Die
Restgasentkopplung durch die Ziindabstidnde zusammen mit spaten Einlassschlief3-
Zeitpunkten, reduzieren die Klopfneigung. Die Verbrauchsvorteile wirken sich auf den
gesamten Kennfeldbereich bis in den Betrieb mit vier aktiven Zylindern aus.

Im ersten Teil dieser Arbeit wird das neue Motorkonzept erarbeitet und die nétigen
Anpassungen aufgezeigt. Die Entwicklung der Kurbelwelle wird diskutiert und eine neu
entwickelte Methode zur Kurbelwellenauslegung geht auf die Besonderheiten dieser
Kurbelwelle ein. Fir die Anpassung der Steuerzeiten wird eine neue Methode zur
Erzeugung von Hubkurven in analytischer Form hergeleitet. Diese Methode tragt zur
Entwicklung glatter ~ Ubertragungsfunktionen auch iiber den Bereich der
Verbrennungskraftmaschinen bei.

Anschliefend werden die Ergebnisse der Priifstandmessungen des Prototypenmotors
beschrieben und bewertet. In Spreizungsvariationen an zwei verschiedenen Lastpunkten
werden die Effekte der Lastpunktverschiebung auf die Restgasvertréglichkeit aufgezeigt
und die Auswirkung auf den Kraftstoffverbrauch bewertet. Weiter wird das neue
Brennverfahren dargestellt, die Vorteile betrachtet und auf die bestehenden
Herausforderungen eingegangen.

Abschliefend werden die gewonnen Erkenntnisse aus der Kennfeldvermessung dargestellt
und dienen zum Abgleich eines Simulationsmodel, welches in der Lage ist, eine Bewertung

des neuen Motorkonzept in zulassungsrelevanten Zyklen erlaubt.
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Abstract

This thesis shows a novel concept of cylinder activation, which is based on a mass-
produced four-cylinder turbo engine. By using a crankshaft and camshaft with a three-
cylinder firing order and corresponding firing intervals, two cylinders are operated in
parallel. In standard mode, one parallel-running cylinder remains deactivated. This
creates a load point shift that affects a wider range than a comparable two-cylinder
deactivation. Idling operation is made possible. Turbocharging remains functional even
with three active cylinders and makes it necessary to activate the fourth cylinder only
when maximum torque is required. Due to the increased momentum available at the
turbocharger when two cylinders are simultaneously expelling, the maximum torque is
already achieved at lower engine speeds. The deactivation range extends the fuel
consumption advantages into the region of the new approval cycle. The residual gas
decoupling due to the increased ignition intervals, combined with late intake valve closing
timings, reduce the knock tendency. The fuel consumption advantages affect the entire
engine map range all the way into operation with four active cylinders.

In the first part of this thesis, the new engine concept is developed and the necessary
modifications are shown. The development of the crankshaft is discussed and a newly
created method for crankshaft design addresses the special features of the new crankshaft.
A novel method for the analytical generation of valve lift curves is derived for the
modification of the valve timing. This method contributes to the design of smooth
transfer functions also over the field of internal combustion engines.

Subsequently, the results of the test bench measurements of the prototype engine are
described and evaluated. The effects of the load point shift on the residual gas tolerance
are shown in variations of spread at two different load points and the effect on the fuel
consumption is evaluated. Furthermore, the new combustion system is presented, the
advantages are considered and the present challenges are addressed.

Finally, the findings from the map measurement are depicted and serve to adapt a
simulation model that is capable of evaluating the new engine concept in certification-

relevant cycles.
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Einleitung 1

1  Einleitung

In der heutigen Zeit sieht sich die Automobilbranche mit dem gesteigerten
Umweltbewusstsein der Offentlichkeit konfrontiert. Zu den bekannten Anforderungen wie
Leistung, Komfort, Kosten und der Sicherheit im Straflenverkehr steigt die Nachfrage
nach umweltfreundlicher, individueller Mobilitéat. Neben den reglementierten schadhaften
Emissionen sind es vor allem die COx-Emissionen, die in 6ffentlichen Diskussionen die
entscheidende Rolle einnehmen. Erstmals einigten sich die teilnehmenden Lander auf der
21. UN-Klimakonferenz in Paris im Jahr 2015 auf das verbindliche Ziel, die globale
durchschnittliche Temperatur nicht hoher als 1,5°C iiber den vorindustriellen Wert
ansteigen zu lassen [1]. CO, ist laut Weltklimarat (IPCC!', [2]) als Hauptquelle des
anthropogenen Treibhauseffekt identifiziert. Der Verkehrs- und Transportsektor tragt mit
14% [3] einen erheblichen Anteil an den CO,-Emissionen anthropogener Quellen bei. In
den Jahren 2019 und 2020 machten PKWs mit Ottomotoren? mehr als 64% der
Neuzulassungen in der EU aus [4] und werden ungeachtet des Trends zu elektrifizierten
Antriebsstrangen auch in den néchsten Jahren einen grofien Beitrag zur Reduzierung der
COo-Emissionen leisten miissen.

Der in der Europaischen Union geltende Grenzwert fiir den spezifischen Flottenverbrauch

fiir PKWs eines Herstellers liegt seit 2020 bei 95 % 5, 6]. Pro Fahrzeug und zusétzliche

gCO,y
km

Uberschreitung ( ) des Grenzwerts fallen 95 Euro Strafe fir den Hersteller an.
Zusétzlich bepreist die Bundesregierung ab 2021 eine Tonne CO, zunéchst mit 25 Euro.
Danach steigt der Preis schrittweise bis auf 55 Euro in 2025 an [7]. Dies bedeutet eine
weitere Verteuerung des Benzinpreises in der Zukunft. Fiir die Fahrzeughersteller ergeben
sich somit monetidre Anreize weitere Investitionen in die Verringerung des
Kraftstoffverbrauchs und die CO»-Reduktion zu tatigen.

In der EU wurde seit 1996 der ,Neue Européischen Fahrzyklus® (NEFZ) eingesetzt, um
den Kraftstoffverbrauch aus den CO,-Emissionen zu bestimmen. Der NEFZ besteht aus

synthetischen Fahrmandvern mit moderaten Beschleunigungen und konstanten

Geschwindigkeitsniveaus. Dies fiihrt zu hohen Zeitanteilen bei niedrigen Motorlasten.

! Der Intergovernmental Panel on Climate Change (IPCC, Zwischenstaatlicher Ausschuss fiir
Klimaénderungen), im Deutschen oft als ,,Weltklimarat“ bezeichnet.
% Zusétzlich Ottomotoren in Plug-in Hybrid und Hybrid-Elektrischen Antriebstopologien
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Historisch wird der Lastpunkt n = 2000min~' und p,, = 2bar als Vergleichspunkt fiir
Saugmotoren im NEFZ herangezogen. Mafinahmen, die eine Verbrauchsverbesserung in
diesem Vergleichspunkt mit sich bringen, zeigen zu groffem Anteil diese Verbesserung

auch im korrespondierenden Ergebnis im NEFZ.

Serienzustand (z.T. A >1; AGR; Zylinderabschaltung); 77 Motoren; 07/2004
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Abbildung 1: FEV-Streuband — Kraftstoffverbrauch bei n=2000min™ und pn.=2bar [8]

Abbildung 1 veranschaulicht dazu das FEV-Streuband, Stand 2004, fiir diesen
Vergleichspunkt iiber Hubraum dargestellt. Die untere Grenze beschreiben Motoren mit
Technologien, die mit Hinblick auf diesen Vergleichspunkt entwickelt und optimiert
wurden. Dazu gehéren z. B. vollvariable Ventiltriebe (VALVETRONIC,[9-11]) und
geschichtete Brennverfahren mit magerer Verbrennung [12]. Dies sind jeweils Mafinahmen
zur Reduzierung von Ladungswechselarbeit.

Besonders die Lastpunktverschiebung stellt ein entscheidendes Konzept dar, den
Kraftstoffverbrauch im NEFZ-Vergleichspunkt zu reduzieren. Der relativ hohe Anteil der
Ladungswechselarbeit und Reibung bei niedriger Last wird mit einer Verschiebung zu
hoheren Lastpunkten verringert. Dies kann durch die Reduzierung des Hubraums erreicht
werden. Auch eine Vergroferung der Getriebetibersetzung an der Antriebsachse fiihrt zu
einer Lastpunktverschiebung. Der Lastpunkt wird zu kleineren Drehzahlen bei hoherer
Last verschoben. Um weiterhin das gleiche Leistungsniveau darzustellen, haben sich
dadurch auch Abgas-Turboaufladung und Benzindirekteinspritzung am Markt etabliert.
Zusammengefasst werden diese Trends ,,Downsizing” und ,,Downspeeding” genannt.
Verbrauchspotentiale bei immer kleiner werdenden Hubrdumen sind im oberen

Lastbereich durch ,klopfende“ Verbrennung begrenzt. Die Folgen bei hohen Downsizing-
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Graden sind Kompromisse hinsichtlich des Verdichtungsverhéltnis. Das ohnehin
reduzierte Verdichtungsverhéltnis im Vergleich zu leistungsdquivalenten Saugmotoren
bedingt einen Betrieb bei reduziertem thermischem Wirkungsgrad im gesamten Kennfeld.
Auch fordern hohe Leistungsdichten weitere Maflnahmen, um die steigenden
Temperaturen im Abgassystem zu begrenzen. Im simpelsten Fall muss aus Griinden des
Bauteilschutzes mit Mehreinsatz von Kraftstoff die maximal zuldssige Temperatur im
Abgassystem eingestellt werden. Dies verringert den Wirkungsgrad besonders bei ziigiger
Autobahnfahrt, was der Kunde am Kraftstoffverbrauch merkt.

Eine weitere Art der Lastpunktverschiebung stellt die Zylinderabschaltung dar. Bei
ausgefiithrten Vierzylindermotoren wird heute die Halfte der Zylinder abgeschaltet. Dies
wird erreicht durch die Deaktivierung der Einspritzung einzelner Zylinder. Zuséatzlich
wird durch Umschaltelemente im Ventiltrieb der Ladungswechsel abgeschaltet [13, 14].
Die iibrigen Zylinder werden soweit in der Last verschoben bis das gleiche
Antriebsdrehmoment erreicht ist. Komfortbedingt wird der Leerlaufbetrieb mittels
heutigen Abschaltkonzepten nicht dargestellt. Auch reichen zwei aktive Zylinder nicht
aus, einen Betrieb iiber der saugmotorischen Volllast zu ermoglichen. Es steht nur ein
kleiner Kennfeldbereich zu Verfiigung die Potentiale der Zylinderabschaltung zu nutzen.
Seit 01.09.2018 ersetzt der , Worldwide harmonized Light vehicles Test Cycle* (WLTC)
den ,Neuen Europiischen Fahrzyklus® (NEFZ) als Testzyklus zur Ermittlung des
Kraftstoffverbrauchs aus den CO,-Emissionen der in der EU zugelassener Fahrzeuge. Im
neuen Testzyklus werden die synthetischen Fahrmanéver ersetzt durch ein realitatsnahes,
dynamisches Profil. Die fiir die Zulassung relevanten Kennfeldbereiche werden zu hoheren
Lasten verschoben. Dies stellt neue Anforderungen an klassische Downsizing- und

Abschaltkonzepte, die ihr grofites Potenzial im NEFZ zeigten.



Stand der Technik 4

2 Stand der Technik

Grundsétzlich werden Technologien erforscht und zur Serienreife entwickelt, die den
Kompromiss aus Kundenwiinschen, Kosten und gesetzlichen Rahmenbedingungen im
Anwendungsfall am besten auflésen. Im Folgenden werden Schliisseltechnologien

angefithrt, die fiir diese Arbeit den Stand der Technik darstellen.

2.1 Variabilitat im Ventiltrieb

Nockenwellenversteller /Phasensteller:

Ein Nockenwellenversteller oder auch Phasensteller genannt, ermoglicht es die Einlass-
oder auch Auslassnockenwelle iiber einem variabel einstellbaren Versatzwinkel mit dem
Kurbeltrieb zu verbinden und somit die Einlass- oder Auslassspreizung zu verstellen.
Die entstehende Variabilitdt 16st unterschiedlichste Zielkonflikte in der Auslegung von
Ottomotoren auf. Daher ist diese Variabilitat nicht mehr wegzudenken und ist an einer

groflen Bandbreite von Innovationen beteiligt. Unter anderem zahlt dazu:

- Liefergradanhebung durch Ausnutzung der Druckwellendynamik bei Saugmotoren
durch ein variabel steuerbares FEinlassschlieBen im Hochdrehzahlenbereich, bei
gleichzeitiger maximalem Liefergrad im Niederdrehzahlbereich

- Einstellung der verbrauchsoptimalen Spreizung in der Teillast bei gleichzeitiger
Erméglichung des Leerlaufbetriebs

- Restgassteuerung

- Scavenging (Durchspiilen) fiir ein fritheres Anspringen des Abgasturboladers.

Bei gingigen Ausfithrungen ist der Stator mittels konstanter Ubersetzung mit dem
Steuertrieb verbunden und dreht somit mit halber Drehzahl des Kurbeltriebs. Zwischen
Stator und Rotor befindet sich eine Verstelleinrichtung, welche die relative Lage der
beiden Teile einzustellen vermag. Haufige Anwendungen sind hydraulisch ausgefiihrt, z.
B. als Fliigelzellenphasensteller, wie in Abbildung 2 links zu sehen. Hier wird iiber ein
elektrisch angesteuertes Magnetventil druckbehaftetes Ol an Funktionsflichen geleitet,
die die Verstellung bewerkstelligen. Die Weiterentwicklung mittels eines rein elektrisch
ausgefiihrten Verstellers verspricht dabei schnellere Verstellgeschwindigkeiten auch bei

niedrigen Motortemperaturen. Dabei iibernimmt z. B. in einem Planetenradgetriebe das
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auere Rad die Aufgabe des Stators. Die Planeten sind starr im Rotor gelagert. Das
Sonnenrad wird dabei elektrisch mit gleicher Drehzahl betrieben. Durch kurzzeitige

Drehzahldanderung kann somit der Phasenwinkel gedndert werden [15].

Abbildung 2: Fligelzellenphasensteller der Fa. HILITE [16] - links; Elektrischer Phasensteller von
Timken Company [17] - rechts

Schaltbare Ventilsteuerungen:

Die Funktion von Hubumschaltsysteme besteht darin, den Nockenfolger auf eine anderen
Nockenkontur zu schalten. Es gibt verschiedenste Ansétze, wie dies geschehen kann. Ein
Schiebenockensystem, wo zwei unterschiedliche Nockenkonturen auf Hiilsen axial
verschiebbar auf der Nockenwelle gelagert sind, findet bei Audi seit mehreren Jahren auf
der Auslassseite [18] und spéter auch auf der Einlassseite [19] Verwendung. Bei VW
ermoglicht solch ein System unter anderem eine Deaktivierung zweier Zylinder im Betrieb

120].
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Audi valvelift system C@BD

Ventilhubumschaltung, Einlass Audi
Variable valve opening, inlet
06/08

“fillige" Nocken
hohe Drehzahlen

“kleine" Nocken
niedrige Drehzahlen
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Abbildung 3: Ventilhubumschaltung AVS der AUDI AG [19]

Eine weitere géingige Ausfithrung sind Umschalthebel in Form einer schaltbaren
Verbindung von Nockenfolgerrolle und Rollenschlepphebel. Im nicht verbundenen
Zustand wird die Hauptnockenkontur nicht auf das Ventil iibertragen und entweder eine
zweite Kontur kommt in Eingriff oder eine komplette Deaktivierung ist die Folge. In

Abbildung 4 sind dazu einige Umschalthebel dargestellt.

Abbildung 4: Umschalthebel (von links nach rechts) der Fa. MAHLE [21], EATON [22] und DELPHI
[15]

Weiter gibt Ausfiihrungen, die eine Absenkung des Lagerpunktes des Rollenschlepphebels
vorsehen und iiber ein gezieltes Stellen des hydraulischen Ausgleichsté8els funktionieren.
Eine Losung zur Hubumschaltung ist tiber ein hydraulisches Tassenelement im

PORSCHE 911 seit 2001 in Serie [23].
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Abbildung 5: Umschalttasse PORSCHE VARIOCAM PLUS [15]

2.2 Direkteinspritzung

Unter Direkteinspritzung (DI, Direct Injection) versteht man das Einbringen des
Kraftstoffs direkt in den Brennraum und stellt somit eine interne Gemischbildung dar.
Im Gegensatz dazu steht die externe Gemischbildung, wie es z. B. die
Saugrohreinspritzung und Vergaser (historisch bei PKWs) sind. Die DI muss die
Verdampfung des Kraftstoffs und die Durchmischung mit der Frischluft in weniger Zeit
im Vergleich zu einer externen Gemischbildung bewerkstelligen, siche Abbildung 6 linke

Seite.
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Abbildung 6: Vergleich der Einspritzzeiten von Benzin-Direkteinspritzung und Saugrohreinspritzung -
links; Ansteuerung des Hochdruck-Einspritzventils HDEV der ROBERT BOSCH GmbH - rechts (a
Ansteuersignal, b Stromverlauf im HDEV, ¢ Nadelhub, d eingespritzte Kraftstoffmenge) [24]

Das Druckniveau von gewohnlichen Kraftstoffpumpen (ca. 6bar) reicht hierfiir nicht aus,
sodass von einem hoherem Kraftstoffdruckniveau eingespritzt werden muss. Hierzu
besitzen Otto-DI-Motoren immer eine Hochdruckpumpe (HDP), die héufig tiber spezielle
Nocken auf der Nockenwelle und einem oder mehreren abgreifenden Stoflel
drehzahlgerecht die notige Menge bei gewtinschtem Druckniveau (8-50 MPa) liefert.
Hierzu muss Arbeit aufgewendet werden, die als Verlust in der Gesamtbilanz auftaucht.
Zu den Vorteilen der DI zéhlt vor allem das bessere Emissionsverhalten im Kaltstart, da
bei externer Gemischbildung ein erheblicher Anteil des Kraftstoffs einen Wandfilm an
den kalten Wandungen auflerhalb des Brennraums bilden. Dieser Wandfilm erschwert
eine genaue Regelung auf eine stochiometrische Verbrennung, die unbedingt notwendig
fir die Emissionierung ist. Auflerdem entstehen durch die interne Einbringung des
Kraftstoffs weitere Freiheitsgrade hinsichtlich Einspritzzeitpunkt und Einspritzhéufigkeit,
wodurch neue Brennverfahren moglich werden.

Im Ottobereich werden héufig Spuleninjektoren verwendet. Diese erzeugen iiber Spulen
die benotige Beschleunigung eines Ankers, um eine Nadel in axialer Richtung zu bewegen.
Dieser Nadelhub gibt einen Querschnitt frei, durch den Kraftstoff in den Brennraum
stromen kann. Weitere Ausfithrung verwenden den piezoelektrischen Effekt, um tiber eine

angelegte Spannung eine rdumliche Ausdehnung in den piezoaktiven Bauteilen zu
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erzeugen, die wiederum ein querschnittfreigebendes Ubertragungsglied ansteuern. Im
Gegensatz zu Injektoren fiir eine Saugrohreinspritzung benotigt die Ansteuerung von DI-
Injektoren spezielle Leistungselektronik im entsprechenden Steuergerédt, vergleiche

Abbildung 6 rechte Seite.

2.3 Abgas-Turbo-Aufladung

Neben einer Anhebung des Hubvolumens, ergibt sich mittels Verdichtung der Ansaugluft
ein weiterer Pfad die mechanische Leistung einer Verbrennungskraftmaschine zu steigern.
Dabei ist es vor allem die Turbo-Aufladung, welche grofiflichigen Einzug in den
Ottomotor fand. Der ,Turbolader® besteht aus einer Radialturbine und einem
Radialverdichter, die iiber eine Welle verbunden sind. Getrieben durch die Enthalpie der
Verbrennungsabgase, erzeugt die Turbine die notige Antriebsleistung fiir den Verdichter
auf der Ansaugseite. Fur die stromungsmechanische Funktionsweise sei auf die
weiterfithrende Fachliteratur verwiesen [25-27]. Weiter werden hier wichtige Zusammen-
hange besonders fiir die ottomotorische Verwendung angefiihrt.

Uber eine stellbare Klappe, das sogenannte Wastegate, kann Abgas an der Turbine
vorbeigefithrt und somit der Ladedruck auf der Einlassseite gesteuert werden. Es ist
notwendig eine Abstimmung von Turbine, Verdichter und Ladungswechsel darzustellen,
die in einem weiten Kennfeldbereich den Gesamtwirkungsgrad nicht unverhaltnisméfig
verschlechtert.

Eine weitere Randbedingung stellt das Low-End-Torque-Verhalten dar. Das maximale
Drehmoment wird dabei schon bei niedrigeren Drehzahlen erreicht, um dem spontanen
Anspringen eines Saugmotors naher zu kommen. Es kommt im ottomotorischen Einsatz
daher meist zu Ausfithrungen mit kleiner Turbine, die bei niedrigen Drehzahlen ein hohes
Drehmoment erzeugen. Durch enge Querschnitte in der Abgasfithrung kénnen auch die
Einzelimpulse der Zylinder genutzt werden, um ein schnelleres Anspringen der Turbine
zu beschleunigen. Dadurch kommt es bei hoheren Durchsitzen zu groferen
Stromungsverlusten und der Wirkungsgrad der Aufladung sinkt. Es kommt zu mehr
Abgasgegendruck bei gleicher Aufladung und somit zu erhéhter Ladungswechselarbeit.
Ein erhohter Ansaugdruck, bzw. der daraus resultierende Druck bei Ziindung, wirkt sich
negativ auf die Klopfneigung aus. Eine Mafinahme, diese wieder zu verringern ist das
Absenken des Verdichtungsverhéltnisses. Dies fithrt somit zu einer Reduzierung des

thermischen Wirkungsgrades. Die Abgastemperatur steigt dadurch an. Gepaart mit der
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Erhohung der Leistungsdichte werden somit Malnahmen zum Bauteilschutz bei héheren
Leistungen notig. Dabei wird die Abgastemperatur-reduzierende Wirkung einer fetten
Verbrennung ausgenutzt, um das Uberschreiten der maximal zuldssigen Temperatur zu
verhindern. Dies wirkt sich besonders negativ auf den Kraftstoffverbrauch aus.

Diese Wirkzusammenhénge fiihren mafBgeblich zu den hohen Verbrauchen von
turboaufgeladenen Motoren bei hohen Leistungen und sind vor allem durch Mafinahmen,

die die Klopfneigung reduzieren, in Griff zu bekommen.

2.4 Lastpunktverschiebung

In der Teillast zeigen Ottomotoren die hochsten Verbrauche. Mafigeblich dafiir
verantwortlich sind die Ladungswechselarbeit und die Reibarbeit. Bei einem effektiven
Mitteldruck von pme=2bar werden mehr als ein Drittel des Kraftstoffs nur fir die
Uberwindung dieser Verluste aufgewendet. Dieser Anteil steigt bei niedrigerer Last weiter
an. Wenn das gleiche Antriebsmoment mit héheren Mitteldriicken erzeugt werden kann,
sinkt der Kraftstoffverbrauch durch die Vermeidung der relativ hohen Verluste.
Abbildung 7 verdeutlicht die Auswirkungen der Lastpunktverschiebung in einen
Ausschnitt des spezifischen Verbrauchskennfelds eines Ottomotors. Zusétzlich sind zwei
Kurven mit konstanter Leistung fiir verschiedene Hubvolumen dargestellt. Ausgehend
von n=2000min", py.=2bar kann, durch eine Verringerung des Hubvolumens von 31 auf
21, der Kraftstoffverbrauch um 13% verringert werden.

Eine Erhohung der Achsiibersetzung verschiebt den Lastpunkt auf der Kurve konstanter
Leistung zu niedrigeren Drehzahlen und hoheren Lasten und reduziert den
Kraftstoffverbrauch um weitere 7,8%. Gesamthaft konnen in diesem Beispiel, durch die

wirkende Lastpunktverschiebung, 19% des Kraftstoffverbrauchs vermieden werden.
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Abbildung 7: Ausschnitt des spez. Verbrauchskennfelds eines Ottomotors (eigene Darstellung)

2.4.1 Downsizing

Unter Downsizing versteht man grundsétzlich die Reduktion des Gesamthubraums eines
Motors. Dies bewirkt eine Lastpunktverschiebung. Bei stochiometrischen Brennverfahren
ist ein kleinerer Hubraum unweigerlich mit einer Drehmoment- und Leistungsminderung
gleichzusetzen. Dass das Konzept des Downsizings jedoch so erfolgreich Einzug in die
Entwicklung fand, ist zwei Schliisseltechnologien zu verdanken, die allein fiir sich
genommen vor allem einer Leistungssteigerung dienlich sind. Dabei handelt es sich um
die Turboaufladung in Kombination mit der Direkteinspritzung. Aufgeladene Motoren
mit Direkteinspritzung erreichen im NEFZ-Vergleichspunkt den Verbrauch von
optimierten Saugmotoren nicht. Wird jedoch ein im Hubraum reduzierter Motor in ein
vergleichbares Fahrzeug eingesetzt, zeigt sich die Erweiterung des NEFZ-Bereichs wie in
Abbildung 8 dargestellt. Bei gleicher Ausprdgung der Fahrwiderstandslinie, zeigt die
Skalierung des effektiven Mitteldrucks auf der y-Achse die erhohte Last. Hier kommt es
zu einer Lastpunktverschiebung, sodass der NEFZ-Bereich zu besseren Verbrauchen
verschoben wird [28-33]. Es ergibt sich ein neuer Vergleichspunkt, welcher jedoch stark
abhingig von der gewahlten Getriebetibersetzung und dem Grad des Downsizings ist.
Wird ein Motor mit 21 Hubraum durch einen Motor mit 1,41 Hubraum ersetzt, ergibt

1

sich durch eine simple Skalierung des NEFZ-Vergleichspunkt (n = 2000min™' und p,,, =
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2bar , siche Abbildung 1) iiber das Hubraumverhaltnis® ein Lastpunkt von n =
2000min? und p,, = 3bar . Hieraus lisst sich der Trend zum Downsizing der
vergangenen Jahre ableiten. Durch eine Verkleinerung der Motoren ergeben sich weitere
Vorteile. Hohere Leitungsdichten verbessern das Warmlaufverhalten. Gepaart mit dem
niedrigerem  Reibungsniveau kleinerer Aggregate, zeigen solche Motoren im
Gesamtkraftstoffverbrauch vor allem im NEFZ niedrigere Verbréauche als Saugmotoren,

die in vergleichbaren Fahrzeugen zu finden sind.
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Abbildung 8: NEFZ-Bereiche mit verschiedenen Downsizing-Graden [34]

Bei relativ simplen Motoren mit Saugrohreinspritzung, ohne Variabilitdt im Ventiltrieb
und einem optimierten Verdichtungsverhéltnis (e < 13 ) sind im NEFZ-Vergleichspunkt
Bestwerte von 370 53 méglich. Aufgrund der erhohten Klopfneigung haben aufgeladene
Motoren mit Saugrohreinspritzung geringere Verdichtungsverhéltnisse mit € < 9 [35] und
dadurch Nachteile im Wirkungsgrad im gesamten Kennfeld. Bei Motoren mit
Direkteinspritzung verschlechtert sich dieser Wert weiter. Zum einen ist das hohere
Reibniveau aufgrund der zusatzlichen Hochdruckpumpe dafiir verantwortlich und zum
anderen fehlt die entdrosselnde Wirkungen des verdampften Kraftstoffes, welcher bei
externer Gemischbildung mit angesaugt werden muss. Ein héherer Sammlerdruck wird

notig, um die gleiche Ladung darzustellen, welches die Ladungswechselarbeit verringert.

Im Gegenzug vermag die Direkteinspritzung in Kombination mit einem

3 Exakt ergibt sich eine Last von p,,, = 2.86bar bei n = 2000min™!
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Aufladungskonzept das Verdichtungsverhédltnis wieder ein wenig anzuheben. Werte von
e =9,5—10,5 sind typisch [36-44]. Der dafiir entscheidende Effekt ist die kiihlende
Wirkung des verdampfenden Kraftstoffs im Brennraum. Ein Temperaturunterschied von
20K nach dem Ansaugen erhoht das Verdichtungsverhéltnis von € =9 auf € = 10,7,
wenn nur die Verdichtungsendtemperatur als Kriterium herangezogen wird (siehe Kapitel
4.7)

Die Verbréduche zeigen weitere Nachteile durch die erhohte Leistungsdichte an der
Volllast. Die erhohte Klopfneigung hat eine Spétverstellung der Verbrennung zur Folge,
welches den Verbrennungswirkungsgrad absenkt. Turbolader-Auslegungen, die das
maximale Drehmoment schon bei niedrigen Drehzahlen (Low-End-Torque) aufweisen,
sind von Kundenseite bevorzugt. Solche Auslegungen sind nachteilig fiir den
Abgasgegendruck der Turbine bei hoheren Drehzahlen. Zusammen mit den hohen
Leistungsdichten fiihrt dies zu einem erhéhten Temperaturniveau und zu einer grofleren
Belastung der Bauteile im Abgassystem. Dies muss durch Bauteilschutzmafinahmen, wie
z. B. Anfetten, auf der maximal zuldssigen Temperatur gehalten werden. Durch diese
MafBnahmen steigt vor allem bei hoch aufgeladenen Motoren der Kraftstoffverbrauch

erheblich in hohen Lastbereichen.

2.4.2 Zylinderabschaltung

Eine weitere Moglichkeit die positiven FEffekte der Lastpunktverschiebung im
Teillastbereich auszunutzen stellt die Zylinderabschaltung (ZAS) dar. Die Nachteile einer
weiteren Reduzierung des Gesamthubraums und die damit notwendige hohere Aufladung
wird somit vermieden. Hier wird die Reduzierung des wirkenden Hubvolumens nicht
durch eine Verringerung des Einzelzylindervolumens erreicht, sondern durch die
Moglichkeit die Anzahl der zur effektiven Leistung beitragenden Zylinder in bestimmten
Kennfeldbereichen zu reduzieren. Diese hat die grofiten Potentiale bei grofivolumigen
Saugmotoren. ZAS ist in der Automobilbranche in den frithen 1980 Jahren bei General
Motors erstmalig in Erscheinung getreten, wurde jedoch in kiirzester Zeit wieder vom
Markt genommen. Danach hat erst im Jahr 2000 Mercedes-Benz einen 61-V12 (51-V8)
mit Bankabschaltung [14, 45] ZAS fir eine Generation in Serie gebracht. Weiter hat
Honda 2003 einen 3,51-V6-Motor auf den amerikanischen Markt platzieren konnen.
DaimlerChrysler hat 2004 den 5,71-V8 HEMI®-Motor [46] mit einer Abschaltvorrichtung

fir die Ventilbewegung in einem Saugmotor prasentiert. 2009 hat Bentley mit einem
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6,751-V8-Motor [47] und 2011 Mercedes-AMG einen weiteren GroBvolumigen 5,51-V8
Saugmotor mit ZAS in Serie gebracht [48].

Ein weiteres Beispiel eines Downsizingkonzepts mit Zylinderabschaltung stellt ein von
VW in 2012 in grofler Stiickzahl in Serie gebrachter 1,41 R4-Zylindermotor [20] und
Nachfolger [49] dar.

In Abbildung 9 ist hierzu das Verbrauchspotential im Abschaltbetrieb zu erkennen. Uber
20% CO,-Einsparung sind bei unterster Teillast moglich. Die angedeuteten
Fahrzeuggeschwindigkeiten auf den Ganglinien zeigen das grofle Potential im
Stationdrbetrieb, wie es zum Beispiel im NEFZ der Fall ist. Fahrten mit konstanter
Geschwindigkeit in der Stadt und auf Landstrafien im Geschwindigkeitsbereich zwischen
50km/h und 100 km/h liegen im Abschaltbereich und zeigen mehr als 5%
Verbrauchsvorteile gegeniiber dem 4-Zylinder-Betrieb.

275
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75+

Abschaltbereich

Drehmoment [Nm]
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254
0
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Abbildung 9: Verbrauchspotential im Zylinderabschaltbetrieb des VW 1 41 Vier-Zylindermotor mit
Turboaufladung und Direkteinspritzung von 2012 [20]

In dieser Darstellung wird der begrenzte Abschaltbereich deutlich. Hohere Drehzahlen
sind aufgrund des eingesetzten Umschaltmechanismus nicht méglich. Der 2-Zylinder-
Betrieb ist aus Komfortgrinden unter einer Drehzahl von 1200min? als kritisch
einzustufen und daher nicht vorgesehen. Die zeitlich weiter auseinander liegenden

Zindungen verursachen eine grofle Amplitude im instationdren Drehmoment- und
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Drehzahlverlauf und es kommt zu merklicher Drehungleichférmigkeit fiir den Fahrer [50—
52]. Der Leerlaufbetrieb ist nicht moglich. Als Folge wird eine Umschaltung der
Betriebsarten immer nétig, wenn das Fahrzeug zum Stillstand gekommen ist bzw. wieder
anfahrt, wie es zum Beispiel im Stadtverkehr an Ampeln oder beim Abbiegen der Fall
ist. Der Umschaltvorgang erfordert ein Angleichen der Betriebsarten und kostet pro
Umschaltung Kraftstoffverbrauch [53]. Im NEFZ wird der Abschaltbereich 7,2-mal pro
Kilometer verlassen. Bei 11km Linge sind das 80 Uberschreitungen. Besonders bei
Beschleunigungen (aber auch bei Steigung oder Mehrbeladung) verschieben sich die
Ganglinien zu héheren Momenten und die Grenzen des Abschaltbereichs werden haufiger
tiberschritten. Dies erhoht besonders im hoherlastigen WLTP den CO»-Ausstoss mit tiber
240 Umschaltungen und verringert das Potential der gezeigten Zylinderabschaltung im

neuen Zulassungsverfahren.
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3  Ziel der Arbeit

Das Ziel dieser Arbeit ist es ein Verbrauchskonzept mit Zylinderabschaltung zu
entwickeln, welches die Nachteile konventioneller Konzepte iiberwindet. Vor allem den
begrenzten Abschaltbereich der Zweizylinderabschaltung soll erweitert werden, um
sicherzustellen, dass relevante Lastbereiche des WLTPs ausreichend im Abschaltbereich
liegen, um verbrauchsintensive Umschaltungen zu minimieren. Der aus Komfortgriinden
bei Zweizylinderabschaltung fehlende Leerlaufbetrieb soll ermoglicht werden.
Verbrauchspotenziale durch Lastpunktverschiebung gilt es in die erschlossenen,
zyklusrelevanten Kennfeldbereiche zu erweitern. Zugleich sollen durch weitere motorische
Mafinahmen die Verbrauchspotenziale, die sich durch die Zylinderabschaltung ergeben,
weiter ausgebaut werden. Die Gemeinsamkeit der angefithrten Ziele kann daher als
iibergeordnetes Ziel definiert werden. Die Hauptbetriebsart des neuen Motorkonzepts ist
der Zylinderabschaltbetrieb und nur bei Bedarf des maximalen Drehmoments werden alle
Zylinder verwendet. Das Abschaltkonzept wird in ein Zuschaltkonzept tiberfiihrt.
Zusammengefasst ergibt sich ein Hauptziel, welches durch drei Unterziele detailliert
werden kann:

Der Abschaltbetrieb stellt die Hauptbetriebsart dar, durch

e die Erweiterung des Abschaltbetriebs zu hoheren Drehzahlen und Lasten,
e die weitere Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs im Abschaltbetrieb, und

e die Ermoglichung des Leerlaufbetriebs.
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4 Theoretische Grundlagen

4.1 Vier-Takt-Prozess

Der Vier-Takt-Prozess besteht aus zwei Umdrehungen der Kurbelwelle. Diese zwei
Umdrehungen beschreiben einen Verbrennungszyklus samt Ladungswechsel. Man

unterteilt weiter in die folgenden vier Takte:

- Ansaugen
- Verdichten
- Expandieren

- Ausschieben

In Abbildung 10 ist dazu exemplarisch der Druckverlauf im Brennraum eines Zylinders
zu sehen. Die unteren Totpunkte (UT) sowie die Zuordnung der oberen Totpunkte dem
Ladungswechsel (LWOT) und der Ziindung (ZOT) sind dargestellt.

Somit ergeben sich folgende Kurbelwinkel fiir die Totpunkte:

- ZOT = 0°KW
- UT = £180°KW
- LWOT = 360°KW

LWOT uT Zz0T uT LWOT

Zylinderdruck

Ansaugen Verdichten Expandieren Ausschieben

-360 -180 0 180 360
Kurbelwinkel [TKW]

Abbildung 10: Vier-Takt-Prozess

4.2 Kenngrofen

Die wichtigsten Messgrofien am Motorenpriifstand und daraus abgeleitete Rechengrofien
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werden im Folgenden eingefiihrt. Wahrend des Betriebs ist es essentiell die eingebrachte
Energie, die abgegebene Arbeit sowie die Zusammensetzung des Verbrennungsgemisches

zu erfassen. Daraus ergeben sich die effektiven Messgrofien:

- Kraftstoffmassenstrom thy, []

- Verbrennungsluftverhaltnis X\ [—]

- Drehzahl n [}

- Motordrehmoment My, [Nm)]

- Abgaskomponente @y, [Vol — %]

Weiter sind fiir eine Bewertung der inneren Prozesse des Bilanzraum stationére
Temperaturen und Driicke notwendig. Detailliertere Aussagen konnen iber
hochaufgeloste Druckdaten im Brennraum sowie im Ein- und Auslasssystem geschehen.
Der Begriff Indizierung hat sich fiir die kurbelwinkelaufgeloste Messtechnik etabliert.
Jedem Kurbelwinkel ¢ wird somit ein Druckwert p(¢) = D, zugewiesen.

Die Kenntnis des unteren Heizwerts H, und des Mindestluftbedarfs L, aus der

Kraftstoffanalyse ist fiir Aussagen iiber Wirkungsgrad und Massenstrome entscheidend.

Die gemessenen Groflen stehen fiir die folgenden Rechengrofien zu Verfiigung.

Effektive Arbeit
Die effektive Arbeit W, [J] fiir Viertakt-Motoren (Anzahl Arbeitsspiele pro Umdrehung
i=0,5) ergibt sich durch:

W o— 2rMp

e .

1

Innere/indizierte Arbeit

Mit Hilfe der Hochdruckindizierung kann das Arbeitsintegral fiir einen Zylinder
naherungsweise diskret gelost werden. Man erhélt die innere Arbeit W, [J]. Die Begriffe
innere Arbeit und indizierte Arbeit werden im Sprachgebrauch synonym verwendet. Es
gilt folgender Zusammenhang:

$6=T720°
Wi,real = %pdv ~ Wi = Z p‘b AV(b
6=0°

Hochdruck- und Ladungswechselarbeit

Die vier Takte des Arbeitsprozesses kann man einteilen in Hochdruckprozess und
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Ladungswechsel. Die anfallende Arbeit fiir das Verdichten und die geleistete Arbeit der
Expansion nach Verbrennung werden der Hochdruckarbeit zugewiesen. Diese entspricht
laut Definition 360°KW bzw. eine Umdrehung und beginnt im UT des
Verdichtungstaktes. Der Rest wird dem Ladungswechsel zugeschrieben. Es ergibt sich der

Zusammenhang
$=720° $=180° $=540°
Wi= > DyAVe= D DyAVy+ D Dy AV, = Wyp + Wiy
$=0° $=—180° $=180°

Hochdruckprozess Ladungswechsel

Reibarbeit, effektive und innere Grofien:

Der Unterschied zwischen der inneren und effektiven Arbeit besteht in der Reibung. Diese
Reibarbeit ist demnach als Differenz dieser Groflen definiert:

W, =W, =W, =Wyp + Wy — W,
Alle folgenden Grofien, welche sich auf eine Arbeit beziehen, kénnen somit als effektive-,
innere - oder Reibarbeit formuliert werden. Diese werden durch den gewéhlten Index e,
Li“ und ,r voneinander abgegrenzt. Die innere Arbeit kann man weiter aufteilen in die

Ladungswechselarbeit mit dem Index ,LW* und den Hochdruckprozess ,HD*

Leistung
Mit der Drehzahl wird aus der Arbeit die Leistung P [kW] errechnet:
P, =2mnM,; = W_,n i P,=Wn- i; P,=P,—P,

Spezifische Arbeit/ Mitteldruck

Bei gleicher Dichte des Arbeitsgases im Brennraum bedingt der Hubraum die abgegebene

Arbeit. Demnach bietet es sich an, Lastpunkte (n, W) tiber eine hubraumbezogene Grofie
auszudriicken. Damit werden verschieden grofle Motoren im gleichen spezifischen
Lastpunkt miteinander vergleichbar. Aus dieser Uberlegung folgt die spezifische Arbeit
w [-25] = X%]. Die Einheit der spezifischen Arbeit stellt physikalisch einen Druck dar.
Dies wird besonders aus der Definition der inneren Grofle ersichtlich. Daher spricht man
auch von einem Mitteldruck p,, [5]. Ublicherweise wird die spez. Arbeit in [MPa]
angegeben und der Mitteldruck in [bar|. Folgende Zusammenhénge ergeben sich:
W, X PedV,

Wi = Pme = Vi = Vi ;

W; = Wrpw + Wgp = PLw + Pup

Die anteilige Arbeit eines Zylinders bezogen auf das Einzelzylinderhubvolumen V,, zeigt,

€.

We = Pme = Wy = Pmr = W; — W
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bis auf Schwankungen der Arbeit unter den Zylindern, den gleichen inneren Lastpunkt
wie der gesamte Motor. Die Verrechnung der zylinderspezifischer Mitteldriicke geschieht
iiber den Umweg der absoluten Arbeit:

ZnZyl Vh WZyl,n Nzy1 Vh

p = 57 P
m,Mot el VH Vh i1 VH m,Zyl#n

Wirkungsgrad

Aus der Bilanzierung des eingesetzten Kraftstoffs mit unterem Heizwert H, [kig]

eingesetzten und der abgegebenen Leistung kann der effektive Wirkungsgrad ¢ [%]

errechnet werden:

Spezifischer Kraftstoffverbrauch

Bezieht man den Kraftstoffverbrauch auf die Leistung erhalt man den spezifischen

Verbrauch b [3]. Diese Rechengréfie verhélt sich antiproportional zum effektiven

Wirkungsgrad und ist wie folgt definiert:

¢ Pe neffHu’ ' I T]IH

1

u

Frischluft-/Abgasmassenstrom

Mit bekanntem Kraftstoffmassenstrom, Verbrennungsluftverhéltnis und aus dem

Mindestluftbedarf L M] kann der zugefiihrte Frischluftmassenstrom mpg ., [kg]

min [ kgk s
. : k

und weiter der Abgasmassenstrom 1m g, 8] errechnet werden.

Mprisch — >\Lminanr

mAbgas = Mpyisch + Mg, = mKr<>\Lmin + 1)

Liefergrad, Luftaufwand und Fanggrad

Als Liefergrad N\ [—] wird das Verhéltnis der Ladung nach Einlassventilschluss zur
maximal moglichen Ladung bezeichnet. Diese maximale Ladung ergibt sich aus dem

Hubraum und der Dichte die aulerhalb des Brennraums herrscht.
_ M adung
V5PRet
Dabei gibt es verschiedene Moglichkeiten diese zu definieren. Zum einen kann auf den

>\LG

Zustand unmittelbar vor den FEinlassventilen, sprich im Einlasssammler, referenziert
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werden. Dies fiihrt zu einem maximalen Wert von 1 fiir den Liefergrad. Zum anderen
kann auf den Umgebungszustand beziehungsweise Standardbedingungen referenziert
werden. Das heifit eine mogliche Aufladung kann Druck und Temperatur noch dndern.
Daher konnen bei dieser Definition auch Werte groier 1 entstehen.
Im Gegensatz dazu ist der Luftaufwand N\, [—] das Integral des Massenstroms durch die
Einlassventile iiber einen Zyklus, bezogen auf einen Referenzzustand.

720° .
fo Mein dkp

ViPRet

Das Verhaltnis beider Grofien ist der Fanggrad Ng [—]:

>\LA =

- mLadung - >\LG
F— ,720° . d DY
j(‘) rnein P LA

o

Restgas

Restgas besteht aus den Produkten, also der rechten Seite, der allgemeinen

Reaktionsgleichung:
y

Wiahrend des Ladungswechsel wird das Restgas durch den Ausschiebtakt aus dem
Brennraum befoérdert, um danach wieder mit Frischgas gefiillt zu werden. Dabei ergeben
sich diverse Steuerstrategien, um Restgas komplett aus dem Brennraum auszuspiilen,
aber auch um einen gewiinschten Anteil im Brennraum zu belassen. Man spricht von
interner Restgassteuerung, wenn Restgas zykluskonform wéhrend des Ladungswechsels
dem Brennraum zugefithrt wird. Hierzu kann man unterscheiden zwischen a) Riickhalten
b) Riicksaugen, c) Riickschieben oder d) eine Uberlagerung aus Riicksaugen und
Riickschieben. Beim Riickhalten wird das Auslassventil frithzeitig geschlossen, sodass die
Abgase im Brennraum nicht weiter ausgeschoben werden und somit beim néchsten

Ansaugvorgang bereits im Brennraum verbleiben.

Hub [mm)]
N

\\s
-7
k\
-
e

2
uT L[wOoT UT UuT LwOT UT uT L[wOoT UT uT L[wWOT UT

Abbildung 11 Strategien zur internen Restgassteuerung - Einlasshub (Volllinie); Auslasshub
gestrichelte (Linie)
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Hier wird in der Regel keine Konditionierung der Restgasmasse vorgenommen. Die
riickgefiihrte Restgasmasse ist dementsprechend heiff. Was im Teilastgebiet der
Gemischbildung dienlich ist und die Ziindrandbedingungen verbessert, zeigt sich vor
allem bei hoheren Lasten als kritisch und verschlechtert die Klopfrandbedingungen.
Daher stellt eine Restgasstrategie stets einen Kompromiss aus Teillast und
Aufladebetrieb dar. Eine Aufgabe der eingesetzten Variabilitit zur Steuerung des
Ladungswechsels dient dabei diesen Zielkonflikt aufzulésen.

Bei konstantem Luftaufwand fithrt Restgas zur Reduzierung der Frischluftmenge und
bietet somit im Umkehrschluss die Moglichkeit zur Entdrosselung, um die Dichte im UT

anzuheben.

Spezifischer Gemischheizwert

Fir die Herleitung des spez. Gemischheizwert wird die Kenntnis der Zusammensetzung
der im Brennraum befindlichen Gemischmasse mgq,,¢ [kg] vorausgesetzt. Dazu gehort

unter anderem der Restgasanteil x, {%} und das Verbrennungsluftverhaltnis X.

Die folgenden Zusammenhénge bestehen:
MaGesamt — MErisch + My, + Mo = My, (>\Lmin + 1) + XresMGesamt
>\Lmin + 1
1—x

res

= MGesamt — MKy

Der spez. Gemischheizwert q,,, [kig] beschreibt die pro Einheit Masse zugefithrte chemisch

gebundene Energie aus dem Kraftstoff und ist definiert durch:

— Ir H — res H
u N F1 " NL_ 41 ®
My

_ r
qzu - H
MGesamt
— X
res

Zum einen besagt dieser Zusammenhang, dass bei stochiometrischen Brennverfahren die
spez. zugefithrte Energie nicht vom Lastpunkt abhédngt. Daraus lasst sich folgern, dass
auch die Spitzentemperatur, bei sonst gleichbleibenden Randbedingungen nicht vom
Lastpunkt abhéngt. Zum anderen wird der Einfluss von Restgas deutlich. Restgasanteile
grofer Null fiihren zwangsweise zu einer Reduzierung der pro Einheit Masse zugefiithrten
chemisch gebundenen Energie. Dies hat unter anderem FEinfluss auf die
Spitzentemperatur und auf den Fortschritt der Verbrennung. In Abbildung 12 sieht man
hierzu eine graphische Darstellung in Abhéngigkeit vom Restgas und Lambda. Zusétzlich
stellt Am,, die Massendnderung dar, die sich bei konstantem Kraftstoffeinsatz bei
verschiedenen Restgasgehalten bzw. Lambda einstellt. Bei einem Restgasgehalt von 50%

liegt somit ein spez. Gemischheizwert von 1,4 kJ/kg vor und um die gleiche Energie im
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Brennraum zu haben, erhoht sich die Gesamtmasse um 100%. Auch bei einer Erhohung
des Lambdas auf 2 liegt der Gemischheizwert bei 1,4 kJ/kg und die Gesamtmasse steigt
auf 200%. Vernachlassigt man die kalorischen Eigenschaften von Luft und Restgas, erhalt

man somit einen Anschaulichen Zusammenhang zwischen einer Restgas- und

Lambdaanderung.
3 3
Gruret Q2u,2,0s=0%
= ~. FbA= Ampe .
&D 2 - \~\‘ € 2 i
~ ~ ~. - —_
S | AU e — E
— RN Qo res=15% - T
3 1 . S 7 sLres _ ——|1 q
o Teur=1.2 \/\\‘\~ 9zu,2r0,=30%
- \\\\‘ ~
0 Qzu) =14 X Ampe 0
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1 1.2 1.4 1.6 1.8 2
Xres H A H

Abbildung 12 Vergleich Restgas- gegen Lambdadnderung

Variationskoeffizient:

Die ottomotorische Verbrennung ist behaftet durch Schwankungen von Verbrennung zu
Verbrennung. Zu einem geringen Anteil sind es leichte Unterschiede in Fillung und
Lambda zum Einlassventilschluss, welche sich in einer Abweichung um den zeitlichen
Mittelwert niederschlagt. Zum grofleren Anteil konnen diese durch mangelnde
Gemischbildung, Ladungsbewegung oder der Gemischzusammensetzung verursacht
werden. Diese Instabilititen im  Brennverfahren zeigen sich in  groflen
Zyklusschwankungen. Als Indikator der Stabilitat wird daher der Variationskoeffizient
(COV *) eingefithrt. Dieser stellt die auf den zeitlichen Mittelwert bezogene
Standardabweichung einer Messgrofie dar. Eine gingige Bewertung stellt {iberdies der

COV des indizierten Mittelwerts dar:

Gpmi
cov,,, =2
Pmi

4.3 Vergleichsprozess

Bezieht man die nutzbare technische Arbeit W,, welche in einem geschlossenen

4 Coefficient of variation
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Kreisprozess entsteht, auf die eingesetzte Energiemenge Q, , so erhédlt man eine Aussage

zZu’
iiber die Effizienz eines Prozesses. Dies ist die Definition des thermischen Wirkungsgrades

und lautet.

LW
th Q

zu

Die Zusammenfassung der Abfolge von Zustandsidnderungen, welche in erster Naherung
den Prozess einer Hubkolbenmaschine mit Verbrennung beschreiben, bildet den
Vergleichsprozess. Dieser ist geeignet, die thermodynamischen Ablaufe im Grad der
Komplexitat herabzusetzen und somit eine vereinfachte Darstellungsweise und
Interpretationsgrundlage zu ermoglichen. Der  Gleichraumprozess stellt  den
Vergleichsprozess fiir einen Ottomotor dar. Folgende Vereinfachungen finden

Verwendung:

- Als Arbeitsgas wird ein thermisch und kalorisch perfektes Gas angenommen
- Verdichtung und Expansion sind als isentrop zu sehen
- Verbrennung und Ladungswechsel werden durch eine isochore

Wérmezufuhr /-abfuhr dargestellt
Die Abfolge der Zustandsénderungen setzt sich zusammen aus einer

- isentropen Verdichtung von unteren zu oberem Totpunkt,
- isochoren Wérmezufuhr im oberen Totpunkt,
- isentropen Expansion von oberen zu unterem Totpunkt und

- isochoren Wérmeabfuhr im unteren Totpunkt.

Weiter ist in Abbildung 13 diese Abfolge im pV- und im TS-Diagramm dargestellt:



Theoretische Grundlagen

25

Azu

Druck [Pa]

OND

@ Jab

9

@
O

dzu - dab |@

Temperatur [K]

V2 Volumen [m?] V1

Abbildung 13: pV- und TS-Diagramm des Gleichraumprozess

Daraus ergeben sich die Zustandspunkte (ZSP):

Tabelle 1: Eckpunkte des Gleichraumprozess

S1

Entropie [3

J] Sy

ZSP \& p; i
1 Vi c i 1 b1 T
2 thil p.e” Ter !
3 thil Pz% Tz"‘qzvu
4 Vi i 1 E_z 8331

Die isochor zugefiihrte/abgefithrte Warmemenge ergibt sich demnach zu:

Qou = CV(T3

—Ty) =c,(Tye" ' —=Te" ) =ce™ (T, —T))

Qab = CV(T4 - Tl)
Fiir den thermischen Wirkungsgrad kann dadurch folgendes hergeleitet werden:
¢, (Ty = Ty)

Wi Uy — |qab| _ |qab| _
T T T =G oy
Cvgni 1~ 4

']’] = — ==
T Uy Uy

1

= ol Ner

In diesem  vereinfachten Fall reduzieren sich die  Abhéangigkeiten des
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Gleichraumwirkungsgrad ngpr auf das geometrische Verdichtungsverhaltnis € und den

Isentropenexponent k.

80 80
R
60 £ 160
— 2~ —
éo '/'/’ 43 — §‘
= 40 > 40
O S <
IS /,/ - S
. ~
20 e 20
7
e
0 0
0 5 10 15 20 1 1.1 1.2 1.3 1.4
e [—] K [-]

Abbildung 14: Gleichraumwirkungsgrad in Abhdngigkeit des Verdichtungsverhéaltnisses und

Isentropenexponent

In Abbildung 14 ist der Gleichraumwirkungsgrad iiber diese beiden Abhéngigkeiten
dargestellt. Durch die getroffenen Annahmen kann nun intuitiv argumentiert werden und
Mafinahmen werden in erster Instanz bewertbar. So reduzieren sich die Parameter, die
zur Wirkungsgraderhohung zur Verfiigung stehen auf zwei. Jedoch kann das
Verdichtungsverhéltnis in  Realitit nur begrenzt erhoht werden. Fir den
Isentropenexponent stellt ein Wert von 1,4 das Maximum dar, welches nur mit trockener
Luft bei Umgebungsbedingungen erreicht werden kann. Da bei einer
Temperaturerhohung dieser Wert monoton fallt, stellt der Gleichraumwirkungsgrad mit

k = 1,4 das Maximum bei gegebenen Verdichtungsverhaltnis dar.

Findet die isochore Energiezufuhr zu frith bzw. zu spat statt, verringert sich der
Wirkungsgrad. Dabei verhalten sich beide Félle in der theoretischen Betrachtung dhnlich
und liefern das gleiche Resultat. Ausgangspunkt fiir die Uberlegung ist das Volumen V.,
in dem die versetzte Energiezufuhr sattfindet. Findet die Energiezufuhr vor ZOT statt,
kommt es zur Temperatur- und Druckzunahme ausgehend von Zustand 2’ zu 3. Es folgt
die isentrope Verdichtung bis in den ZOT und anschliefend die isentrope Expansion
zuriick zum Zustand 3’. Dabei wird keine Arbeit geleistet. Im anderen Fall gilt gleiche
Logik, nur findet die isentrope Verdichtung und Expansion vor der Energiezufuhr statt.

Der erreichte Zustand 2’ ist identisch zu dem Fall mit frither Energiezufuhr. V,, ist das
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neue Kompressionsvolumen und ein neues kleineres Verdichtungsverhéltnis €’ ergibt sich.
Dementsprechend kommt eine Spatverstellung der Verbrennung ideal gesehen einer
Reduzierung des Verdichtungsverhaltnisses gleich. Es wird effektiv der Wirkungsgrad

verringert.

4.4 Ladungswechsel

Als Ladungswechsel wird der Vorgang des Ausschiebens der verbrannten Gase und des
darauffolgenden Ansaugens von Luft bei direkteinspritzenden Motoren oder Luft-
Kraftstoff-Gemisch bei saugrohreinspritzenden Motoren beschrieben. In folgender
Betrachtung werden grundlegende Uberlegungen hinsichtlich des Ladungswechsels und
der Beitrag der dabei aufzuwendenden Arbeit gezeigt und erldutert. Hierzu sind in
Abbildung 15 der Ladungswechsel zweier Lastpunkte bei n = 2000min~! im Detail
dargestellt. Die linke Spalte zeigt einen Mitteldruck von p_, = 2bar und die rechte Spalte
zeigt einen Mitteldruck von p_, = 7bar. Die obere Reihe zeigt den Zylinderdruck tber
Kurbelwinkel aufgetragen. Zusétzlich sind der Ein- und Auslassdruck der angrenzenden
Kanale dargestellt. Unten sieht man den Massenstrom iiber Kurbelwinkel in und aus dem
Brennraum, durch jeweils eins der Ein- und Auslassventile. Zuséatzlich ist jeweils das
Steuerdiagramm hinterlegt. Da sich Driicke und Massenstrome gegenseitig bedingen, ist

es hier moglich diese Groflen im Ladungswechsel in Relation zu betrachten.
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uT LWOT UuT
Kurbelwinkel [PKW] Kurbelwinkel [PKW]

Abbildung 15: Ladungswechsel bei n=2000min™, pn.=2bar und py..=7bar; Ein- und Auslasshubkurven

uT LWOT uT

hinterlegt (gepunktete Linie); Druck im Zylinder und im Einlass- und Auslasssystem (oben),

Massenstréme durch die Ein- und Auslassventile (unten)

Ein Phénomen des realen Ladungswechsel ist der sogenannte Vorauslassstofl. Der
Vorauslass beschreibt die erste Phase des Offnungsvorgang des Auslassventils. Es kommt
zu einem Druckausgleich von Brennraumdruck zu Auslassdruck unmittelbar nach Aé.
Dies ist ein tragheitsbehafteter Vorgang, welcher durch den nur stetig grofier werdenden
Querschnitt des 6ffnenden Ventils weiter verzogert wird.

Bei niedriger Last stellt sich der Druckausgleich ohne signifikante Auswirkungen ein. Bei
hoherer Last tiberschreitet die Druckdifferenz das kritische Druckverhéltnis und es kommt
zu einer Stromung mit Schallgeschwindigkeit im engsten Querschnitt. Dies macht sich
durch eine Massenstromspitze im unteren Diagramm bemerkbar. Diese Spitze sorgt in
diesem Beispiel fir ca. 60% des gesamten Massenstroms durch das Auslassventil. Der
hohe Impulseintrag auf die stehende Abgassaule erzeugt eine Druckwelle, welche sich mit
Schallgeschwindigkeit in den Auslasskanal und die anliegenden Kanéle fortpflanzt. Im
Auslassdrucksignal des hohen Lastpunkts ist dies durch vier Wellenberge des zugrunde
liegenden Vierzylindermotors zu erkennen. Eine entscheidende FEigenschaft eines
Vierzylinders ist die zeitliche Ubereinstimmung der Vorauslassstoe mit der

Uberschneidung der in der Ziindfolge folgenden Zylinder. Es entsteht eine negative
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Druckdifferenz iiber den Zylinder hinweg, was Restgas in den Zylinder stromen l&sst.

Weiter zeigen die oberen Diagramme den Abfall des Zylinderdrucks auf den Einlassdruck
wahrend des Ansaugens. Ein ansteuerbares Drosselelement (Drosselklappe) sorgt bei
gegebenen Luftdurchsatz fiir den geringen Einlassdruck. Der entstehende Verlust kann in
der Auftragung des Zylinderdrucks iiber das momentane Zylindervolumen geschehen. Das

sogenannte pV-Diagramm ist in Abbildung 16 zu sehen.

4 - 4
Pme = 2bar Pme = 7har Ao
3 3
B B
2. 2 v 2 8
Q. E§ Eg =
1 1
As S
0 L_As Es 0
UT V(1] oT UT OT

Vi
Abbildung 16: pV-Diagramm bei n=2000min™, pn..=2bar und p..=7bar; Hochdruckschleife hellegrau
hinterlegt, Ladungswechsel dunkelgrau hinterlegt; E6: Einlassventil éffuet, Es: Einlassventil schlief3t,

A6: Auslassventil offnet, As: Auslassventil schlieft

Der niedrige Lastpunkt weist einen stark ausgepriagten Ladungswechsel auf. Der hohe
Lastpunkt dagegen ist weitestgehend entdrosselt. Im pV-Diagramm beschreibt die
eingefarbte Fliache die geleistete Arbeit. Die dunkler eingefirbte Ladungswechselschleife
von UT zu UT tiber den LWOT hinweg entspricht der Ladungswechselarbeit. Beim
niedrigen Lastpunkt ist mehr Arbeit notig, um den Gasaustausch zu bewerkstelligen.
Bezogen auf die effektive Arbeit, macht die Ladungswechselarbeit demnach bei geringerer
Last einen iiberproportional grofieren Anteil an der Gesamtarbeit aus. Im gezeigten
Beispiel betragt dieser Wert 31% bei der niedrigen Last und im Gegensatz dazu 2% bei
der hohen Last. Daher erweisen sich Mafinahmen, die die Ladungswechselarbeit
reduzieren, besonders bei niedriger Last als vorteilhaft. Wohingegen eine Reduzierung
der Ladungswechselverluste bei hoherer Last weniger Einfluss auf die Gesamtarbeit
haben. Das heifit, eine Lasterhéhung reduziert nicht nur die Ladungswechselverluste,
sondern verringert den relativen Beitrag dieser.

Um Aussagen fiir den Gesamtprozess zu verallgemeinern und eine Abschétzung des
Beitrags der Ladungswechselarbeit zu treffen, kann ein idealisierten Ladungswechsel

hergeleitet werden. Die sich ergebene idealisierte Ladungswechselarbeit kann wie folgt
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erstellt werden:

- Die Integrationsgrenzen fiir den Ladungswechsel sind UT bis UT.
- Ausgeschoben und angesaugt wird jeweils auf konstantem Druck p, s bzw. pe;, yr-
- Die Offnungs- und Schliezeitpunkte sind an den jeweiligen Totpunkten

- Stromungsvorgénge erfolgen instantan und ohne Verluste.

Fir den Ladungswechselarbeit gilt: ppy iqeal = Pei — Paus
Man beachte, dass die Arbeit hier rein als Mitteldruck vorliegt. p.;, ~ und py, wirken
iber den gesamten Kolbenhub und es gilt: Pryw igeal Vi = Wiw idew- Durch die
Bedingung, dass p,;, yr im UT wirkt, ergibt sich die eingeschlossene Masse bei gegebener
Temperatur im Zylinder. Um den Ubergang zur realen Ladungswechselarbeit zu
erreichen, kann ein Term p,,, eingefithrt werden, welcher zum idealisierten
Ladungswechselmitteldruck addiert wird.

PLw = PLW.ideal T Preal = Pein,u — PAus T Preal
PLW ideal stellt bei den oben gegeben Randbedingungen den bestmoglichen
Ladungswechsel dar, wenn alle Stromungsvorgénge als verlustfrei angenommen werden.
Jedoch kann p,,, die Ladungswechselarbeit im Betrag auch verringern, wenn z. B.
vollvariable Ventiltriebe mit Es weit vor UT in der Berechnung berticksichtigt werden
sollten.
Aus den mnachfolgenden Zusammenhdngen kann ein idealisierter Lastpunkt in
Abhéngigkeit des Zustands nach Ladungswechsel erzeugt werden. Hierzu setzt man

(i. —iv.) in (v.) ein und formt nach p,,, um.

) Mo Quu . . Pein,uT Vn €

i. = ==, i) Quu = Mpadunedyus i) My, qune = :

( ) Pup Vh ( ) Q Lad gq ( ) Ladung RTein,UT e —1
. pmth . 1— Xses
(iv.) Pme = Pup + PLw + Preiv;  (V.) Me = Q. (Vi) q,, = N

_ . RTure — 1
= M =Mgp + (1 4 Dreat — Paus pRmb) C mit C = ,UT ©

pein,U Azu €
N MNeQu _ NePEin,UuT
me Vh C

Nicht bekannte Werte werden in Anlehnung an Messdaten gewéhlt. Eine Kombination

aus den folgenden Annahmen ist représentativ fiir den gewahlten Bereich.
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- Der Restgasgehalt skaliert linear zur Druckdifferenz tiber Zylinder von minimal
X,es = 2% bis maximal x,., = 20%,

- Der Hochdruckprozess verlauft linear zwischen einem Wirkungsgrad von myp =
37,5% bei X, = 2% und nyp = 33% bei x,., = 20%.

- Die Frischluftmasse stromt bei konstanter Ansaugtemperatur Ty, ., = 90°C in
den Zylinder und erzeugt durch Mischung mit dem 600°C heilem Restgas die
Mischungstemperatur T, ;-

- Das Kraftstoff-Luftgemisch entspricht A =1 im UT.

- Der Reibmitteldruck wird konstant zu pg,;, = 0,7bar angenommen.

Daraus ergeben sich die Kurven in Abbildung 17. Man sieht auf der linken Seite die
Ladungswechselarbeit iiber den Lastpunkt aufgetragen und auf der rechten Seite
zusatzlich relativ zum Lastpunkt. Weiter sind jeweils zwei Falle mit konstantem

Restgasgehalt als Berandung dargestellt.

(o))
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Xres = 20% — » , 7 Z 4-Zyl. Messdaten
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—, / )
— / - - é
5 -0,4 / - 30 <
= / ‘< — Xres = 2% \4' — Xres — 2% 3
= 1 =
= -0,6 - 15z
e ~ a
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_0,8 o Xres = 20% — » — 0
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Abbildung 17: relativer Beitrag der Ladungswechselarbeit zur Gesamtarbeit

Der Einfluss von heiflen Restgas auf die ideale Ladungswechselarbeit wird deutlich. Die
Darstellung im rechten Diagramm zeigt den stark iiberproportionalen Anteil der
Ladungswechselarbeit bei niedriger Last. Bei p,,=2bar nimmt der ideale
Ladungswechselarbeit 25% der abgegeben Gesamtarbeit an. Zusétzlich sind die
Messdaten eines Vierzylindermotors als Streuband hinterlegt. Die nicht beachteten
Stromungsverluste und Abweichungen in den Annahmen fiihren zu einem Versatz zu
héheren Anteilen.

Dieser Ansatz erlaubt es, weitere Uberlegungen hinsichtlich einer Lastpunktverschiebung
mittels Zylinderabschaltung anzustellen. Hierzu zeigt Abbildung 18 die Auspridgung der

Ladungswechselarbeit, wenn eine geringere Anzahl an Zylinder die effektive Last erzeugen
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miissen. Das Diagramm zeigt die theoretische maximale Last, die mit einer bestimmten
Anzahl an Zylinder ohne zusétzliche Aufladung erreichbar ist. Vier aktive Zylinder
erzeugen 10bar effektive Last. Drei Zylinder generieren bei gegebenen Randbedingungen
7,5bar. Zwei Zylinder erzeugen saugmotorisch nur noch 4,5bar und liegt demnach unter
50% der erreichten Last von vier Zylinder. Mit einem aktiven Zylinder konnen maximal
2bar effektive Last erreicht werden, dies aber mit vollig endrosseltem Ladungswechsel.

Die Reibung nimmt in den beide letzten Féallen die entscheidende Rolle ein.

0 50
/ - dl —
~ =]
T2 S 7 0
o) 7 [
— s 30 E
304 7 =
= V3 P 1 akt. Zyl. 20 g
E 0.6 N PR gakt. Zyl. =
— — —3akt. Zyl. 10 3
4 akt. Zyl. S =

0,8 \ o TE= 0

01 2 3 4 5 6 78 910 01 2 3 45 6 7 8 9 10
Pme [bar] Pme [bar]

Abbildung 18: relativer Beitrag der Ladungswechselarbeit zur Gesamtarbeit mit unterschiedlicher
Anzahl aktiver Zylinder
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4.5 Verbrennung

Folgend werden Kenngréflen der Verbrennung definiert und der Einfluss dieser in einer
theoretischen Betrachtung dargelegt. Die Verbrennung stellt die Warmezufuhr dar, die
durch die Oxidation des Kraftstoffs im Brennraum entsteht. Dies kann immer nur endlich
schnell passieren. Daher kommt es zu einem zeitlichen Verlauf der Umsetzung und weicht
von der isochoren Warmezufuhr des Vergleichsprozesses ab. Riickschliisse auf die Giite
der Umsetzung sind anhand der normierten Form des kumulierten Verlaufs der

Energiefreisetzung moglich. Dieser wird Brennverlauf genannt und stellt das folgende

Integral der Brennrate [ d(%B dar. Wird dieses Integral auf die im Kraftstoff enthaltene

Wiérmemenge bezogen, erhdlt man den Umsatz bzw. die Umsatzrate:
1 [%°dQg —
XU:QB<¢>:_/ (gde)
QK QK do d)
Folgend werden Kenngrofien der Verbrennung eingefithrt und néher betrachtet. In
Abbildung 19 ist dazu ein idealisierter Brennverlauf herangezogen, um den Umsatz und

die Umsatzrate zu zeigen.
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Abbildung 19: normierter Kraftstoffumsatz und Umsatzrate

Ein entscheidender Kennwert ist dabei der Zeitpunkt des 50% Umsatz
(CA50 [°PKW nZOT]). Dieser stellt die Schwerpunktlage der Verbrennung dar und
bestimmt in erster Ndherung die Giite der Verbrennung. Dabei sorgen theoretisch
Schwerpunktlagen nahe des ZOT fiir hochste Wirkungsgrade. In Realitat zeigt sich eine
Schwerpunktlage um 8°KW als optimal. Der Versatz des Umsatzes ist durch die
Verstellung der Ziindung zyklusgenau moglich.

Eine weitere wichtige Kenngrofle stellt die Brenndauer dar. Dabei wird die Differenz der

Kurbelwinkel zweier Bezugspunkte ausgewertet. In den haufigsten Fallen werden hier der
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10%- und der 90%-Umsatzpunkt gewahlt. Somit erhilt man eine lineare Naherung des
Mittelteils. Kurze Brenndauern sind von Noten fir einen effizienten Umsatz. Diese kann

jedoch nur tiber das gesamte Brennverfahren beeinflusst werden. Dazu gehoren u.a.:

- Erzeugung makroskopischer —Ladungsstrukturen (Tumble-, Swirl) tber
Einlasskanalfithrung, SchlieBzeitpunkt der Einlassventile oder Asymmetrie der
Ventilerhebung

- mikroskopische Ladungsbewegung (Turbulenz, Zerfall der makroskopischen
Ladungsbewegung)

- Gemischaufbereitung

- Ladungszusammensetzung und -zustand

- Zindenergie

- Brennraumgeometrie.

Weiter sieht man in Abbildung 19, dass nicht die gesamte Kraftstoffenergie umgesetzt
wird. Aufgrund unvollstdndiger und unvollkommener Verbrennung nimmt nicht der
gesamte Kraftstoff an der Verbrennung teil und kann tiber die nicht vollstandig oxidierten
Komponenten im Abgas bestimmt werden. Diese Bilanzierung der zugefithrten und

abgefithrten Warmemengen entspricht dem Wirkungsgrad aufgrund unvollstandiger

Verbrennung.
my, H, — Z? m; H; Z? m; H; Z? ;M H;
verb Unvoll = Ih]&(rI—Iu o m - MAbgrhKrHu
.. M. .
mit m; = P, HAbe
Mit n : Anzahl Abgaskomponenten
P; : Volumenanteil aus der Abgasmessung

M;, Mayg : Molare Masse der Abgaskomponente; Molare Masse des Abgases
H,H, : Unterer Heizwert der Abgaskomponente und des Kraftstoffs

Unter vollkommener Verbrennung versteht man einen Umsatz bis zum chemischen
Gleichgewicht. Vor allem bei einem stochiometrisch vorliegenden Gemisch bleiben
Zwischenprodukte zum Ende der Verbrennung iibrig, welche tiiber dem chemischen
Gleichgewicht liegen. Zu unvollstindiger Verbrennung kommt es, wenn nicht geniigend
Luft fiir den vollstandigen Umsatz zur Verfliigung steht.

Der Bestimmung des Verlaufs des energetischen Umsatzes kommt daher entscheidende
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Bedeutung bei der Vermessung zu. Das heifit, es muss wahrend der Messung die
Berechnung des Umsatzes geschehen. Dazu wird folgend eine Methode aufgezeigt, die mit
wenig Rechenaufwand gelost werden kann. Fiir ein geschlossenes System ergibt die

Energiebilanz (1. Hauptsatz der Thermodynamik) folgende Zusammenhénge:
dU =dQ 4+ dW + dHgg = dQg + dQy — pdV + dHppy = dQy — pdV
mit dQy = dQg +dQy, + dHgp

Weiter wird zwischen Heizverlauf und Brennverlauf unterschieden. Dabei stellt der
Heizverlauf Qp die Warmezufuhr durch den Brennverlauf Qg samt aller Verlusten Qv +
dHpp wahrend der Verbrennung dar und ist damit die Grofie der beobachtbaren
Wiérmezufuhr. Die hauptsachliche Differenz von Heizverlauf und Brennverlauf sind die
instationdren Warmeverluste, wenn man die Verluste aufgrund eines Enthalpieverlust
tiber den Bilanzraum vernachlassigt (Blow-By, dHgg). Mit der Hochdruckindizierung
wird eine Echtzeitauswertung der beobachtbaren Warmefreisetzung moglich. Dazu wird
die Energiebilanz von einem Messpunkt zum néchsten aufgestellt. Es werden
Vereinfachungen und Annahmen getroffen, sodass die zur Verfligung stehenden
Messwerte ( p;,V; ) fiir die Losung ausreichen und in Echtzeit wéihrend der
Messdatenerfassung berechnet werden kénnen. Der sich ergebende Wert liefert somit den
Wiérmeeintrag durch den gemessenen Druckverlauf. Dieser enthalt neben der
Energiefreisetzung durch die Verbrennung auch alle Verluste und entspricht daher dem
Heizverlauf. Der groite Anteil nimmt dabei der Wandwérmeverlust ein. Undichtigkeiten
wie z. B. Blow-By an den Kolbenringen kénnen weitere Verluste darstellen. Weiter sind
hier noch jegliche Art von Messfehler zu erwiahnen, wie Winkelfehler des OT-Abgleichs
und Thermodrift des Drucksensors, die schon in kleiner Auspréagung nicht reale Verluste
erzeugen.

In der Literatur gibt es verschiedenste Ansétze der Heizwerberechnung mit Abschétzung
zur Genauigkeit bei gegebener Rechenintensivitét [54, 55]. Eine simple und anschauliche
Herleitung besteht aus der Aufteilung der Zustandsidnderung, um von einem Messpunkt
zum nachsten zu kommen. Dabei kann man erst von einer isochoren Wérmezufuhr
ausgehen, um den gemessenen Druck zu erreichen, jedoch bei gleichbleibenden Volumen,
mit folgender isobaren Warmezufuhr, um bei gleichbleibendem Druck das Volumen des

nachsten Zustandpunkts zu erreichen. Daraus erhélt man folgende Gleichungen:

1
dQ,_ony = me,dTy = %’Vdp = ——Vdp

Cp K
de:konst = medTp = ﬁpdv - kK—1 pdv
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1
dQH = dQv:konst + de:konst = m (Vdp + deV)

AQ, 1 AV Ap
Ab ‘K—1<RPA¢+VA_¢>

Wahlt man nun einen sinnvollen Wert fiir das k, erhalt man mit diesem Zusammenhang
eine gute Naherung der realen Warmezufuhr und damit Riickschliisse auf die Brenndauer
und auf den Verbrennungsschwerpunkt. Damit wird eine Beurteilung der
thermodynamischen Prozesse wahrend der Messung moglich.

Fiir die Prozesssimulation ist jedoch der Brennverlauf von Néten. Eine Methode diesen
zu erhalten, ist die Wahl eines Wandwérmemodells und eine iterative Anndherung an den
gemessen Zylinderdruck, bei Berticksichtigung aller messbaren Verluste. In dieser Arbeit

wurde dafiir das 0D/1D-Motorprozesssimulationstool GT-SUITE [56] verwendet.

4.6 Klopfen

Unter Klopfen versteht man eine abnormale Verbrennung, die charakterisiert wird durch
hochfrequente Druckschwankungen im Zylinder. Es kommt zu einer Selbstentziindung
des noch nicht von der Flamme erfassten Gemischs. Diese Selbstentflammung im Endgas
fiihrt dabei zu plotzlicher Freisetzung hoher Anteile chemischer Energie. Es kommt zu
Druckwellen mit hoher Amplitude, welche einen starken Anstieg der Temperatur mit sich
bringt. Die durch die Druckspitzen erhohten Warmeiibergangskoeffizienten erzeugen mit
den iiberhohten Temperaturen enorme lokale Warmeintréage, die zu erhohter Erosion und
Aufschmelzungen der Brennraumwénde fiihren. In Extremféllen kann es zu massiven
mechanischen Versagen kommen und somit zu Komplettschédden des Motors [57].

Eine Reihe von Theorien, wie Klopfen entsteht, ist in [58] zu finden. Vor allem das
Erreichen der lokalen Selbstziindungszustand wird dabei als ein entscheidender Faktor
angefiihrt. Das FErreichen des Selbstziindungszustand wird vor allem durch das
Fortschreiten der Vorreaktionen im Endgas bedingt. Dabei wirkt ein hoherer Druck
reduzierend auf die Ziindverzugszeit und die Temperatur beschleunigt die Vorreaktionen.
Es ergeben sich mehrere interne und externe Einflisse auf die Klopfneigung [59-62].
Frithe Ziindwinkel erzeugen hohe Druckgradienten und die Spitzentemperatur steigt. Vor
allem im FEndgas steigt die Temperatur und der Selbstziindungszustand wird dadurch
lokal schneller erreicht. Daher ist eine Spatverstellung der Ziindung das einfachste

operative Mittel, um eine klopfende Verbrennung zu vermeiden, wenn auch auf Kosten
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der effektiv nutzbaren Arbeit und damit auch auf den Wirkungsgrad.

Ein Kraftstoff mit hoher Oktanzahl oder Methanzahl liefert eine geringe Klopfneigung
bzw. geringe Ziindwilligkeit.

Hohere Verdichtungsverhéltnisse wirken sich negativ auf die Klopfneigung aus, da bei
gleicher Fillung das Temperaturniveau durch die Verdichtung steigt.

Niedrige Ansauglufttemperaturen, Abgasriickfihrung und gute Kihlung senken das
Temperaturniveau bei  Verdichtungsende. Ablagerungen verringern dabei den
Wiérmeiibergang. Hohere Leistungsdichten, wie sie bei aufgeladenen Motoren
vorkommen, erzeugen dabei heiflere Brennraumwinde, was sich vor allem auf die
Temperatur im Endgas auswirkt und somit die Klopfneigung ansteigen lasst. Heifles
Restgas kann die Verdichtungsendtemperatur erhohen und somit die Zindwilligkeit
erhohen.

Weniger Zeit fir die Vorreaktionen im Endgas reduziert die Klopfneigung. Hohe
Stromungs- und Flammengeschwindigkeiten durch gezielte Ladungsbewegung vermogen
dabei die Verbrennung zu beschleunigen und wirken somit klopfmindernd. Aus diesem
Grund sinkt die Klopfneigung auch mit steigender Motordrehzahl. Auch kiirzere
Flammenwege durch kompakte Brennraumformen mit zentraler Ziindkerze und
optimierten Quetschspalte verkiirzen die mogliche Zeit fiir Vorreaktionen.

120
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Abbildung 20: Zylinderdruckverlauf mit und ohne klopfende Verbrennung [57]

In Abbildung 20 sieht man hierzu einen Zylinderdruckverlauf mit und einen ohne
klopfende Verbrennung. Im Drucksignal sind die hochfrequenten Anteile (>10kHz) dem

normalen Druckverlauf iiberlagert. Diese werden als klingelndes metallisches Gerdusch
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auch fiir den Menschen hoérbar. Die hochfrequenten Schwingungen ergeben im
Korperschall des Motorblocks ein charakteristisches Signal. Dieses Signal kann durch
einen piezoelektrischen Klopfsensor erfasst und zylindergenau durch die Motorelektronik
interpretiert werden. Der Zundwinkel wird bei erkanntem leichten Klopfen nach spét
verstellt und allméhlich auf den Vorsteuerwert zuriickgefiihrt. Somit kann sichergestellt
werden, dass im Betrieb der frithestmogliche Ziindzeitpunkt eingestellt wird und dabei
nur leichtes Klopfen zugelassen wird, um so nah wie moglich an den
wirkungsgradoptimalen Bereich zu kommen.

Laut Russ [63] benétigt man eine Erhéhung der Oktanzahl um einen Punkt, um bei
gleicher Klopfstarke den Ziindzeitpunkt um 1°KW nach frith zu verschieben. Darauf
aufbauend ergeben sich weitere Sensitivitdten an einem Forschungsmotor, die als

Richtwerte dienen konnen:

- Einlasstemperatur: 1°KWzzp/ 7K o
- Einlassdruck: 3-4°KWyzp / 0,1bar |
- Verdichtung: 6°KWyzp/ le-Einheit %
- Abgasgegendruck: 1°KWzzp / 0,3bar g—
- Luftverhéltnis: 1°KWyzp/0,07 X -Einheit
(Maximum des Oktanzahlbedarfs bei A = [ I I
0,85 09 0,95 1 1,05
0,95 mit beidseitigem Abflachen des Bedarfs Luftverhaltnis %
Abbildung 21: Oktanzahlbedarf tiber

um, wie in Abbildung 21 dargestellt) Lo
ampda

Neben Klopfen gibt es noch weitere Verbrennungsanomalien, die zwar seltener auftreten,
jedoch umso zerstorender fiir den Motor sind. Dazu gehort das Extremklopfen, welches
durch hoéhere Amplituden gekennzeichnet ist und stochastisch auftritt. Eine weitere
Verbrennungsanomalie ist die sogenannte Vorentflammung. Diese tritt bevorzugt bei
niedrigen Drehzahlen und hohen Ladedriicken in Volllastnahe auf und beginnt, anders
als bei Klopfen und Extremklopfen vor dem Ziindzeitpunkt [64]. Die Vorentflammung
tritt vermeintlich ohne Vorgeschichte auf und verhindert besonders bei hochaufgeladenen
Ottomotoren eine weitere Leistungssteigerung [65]. Ein einziges Auftreten kann, im
Gegensatz zum Klopfen, zu einem Zerstoren des Motors fithren. Weiter gibt es noch
Glithziindungen, bei denen eine weitere Verbrennungszone durch iiberhitzte Oberflachen
erzeugt wird. Dabei kann eine klopfende Verbrennung begleitend auftreten und der
Zundzeitpunkt ist nicht weiter kontrollierbar [66]. Die Glithziindung kann dabei an der

Zundkerze, dem Auslassventil, dem Kolbenboden sowie den Quetschkanten im
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Zylinderkopf oder an Ablagerungen im Brennraum beginnen. Dabei handelt es sich um
einen selbsterhaltenen Effekt, da durch die unkontrollierbare Verbrennung der
Brennraum vom vorhergehenden Arbeitsspiel mit einer Glihziindung immer weiter

aufgeheizt wird.

4.7 Verlustanalyse

In der folgenden Betrachtung werden die getroffenen Vereinfachungen schrittweise mit
den thermodynamischen Gesetzmafligkeiten ersetzt und nach jedem Schritt ein
Teilwirkungsgrad definiert. Nahert man sich so dem gemessenen Zylinderdruckverlauf,
stellen die jeweiligen Differenzen der Teilwirkungsgrade die Verluste der einzelnen
Vereinfachungen dar und vermeidbare Einzelverluste werden quantifizierbar. Die daraus
entstehende Verlustanalyse ist in verschiedenen Quellen in diversen Variationen zu finden.
Diese unterscheiden sich im Wesentlichen kaum und vermogen die qualitativ gleichen
Aussagen zu treffen. Jedoch sind Verlustanalysen auf Basis des vollkommenen Motors
nach DIN 1940, wie zum Beispiel in [67] beschrieben, stets ohne Berticksichtigung des
Restgases. In [68] und [69] wird dies weiter thematisiert und das Restgas ist in die
Verlustanalyse mit aufgenommen. Die in dieser Arbeit verwendete Verlustanalyse beruht
auf der Methodik des verwendeten 0D/1D-Motorprozesssimulationstool GT-SUITE
v2016 [70, 71]. Die Methodik beruht auf dem simulativen Abgleich eines Messpunktes in
der Simulationsumgebung. Durch nachtragliche Simulationen kénnen die gewiinschten
Verluste freigestellt werden. Dabei ist die Reihenfolge entscheidend, um eine sinnhafte
Differenzierung der Verluste zu erhalten. Folgend werden diese Schritte aufgezeigt,

erldutert und mit dem erhaltenen Verlust in Kontext gebracht:

1. Der erste zuséatzliche Simulationszyklus wird mit der realen Zusammensetzung anstelle
von Luft durchgefiihrt. Ansonsten finden alle Annahmen des Gleichraumprozesses
Verwendung. Wird der sich ergebene Wirkungsgrad m; = Mgeale Laqung VoM
Gleichraumwirkungsgrad abgezogen, ergibt sich der Verlust Ange.ie Ladung:

2. Eine weitere Simulation wird mit einer isochoren Energiezufuhr bei realem
Verbrennungsschwerpunkt (CA50), durchgefiihrt. Ansonsten bleiben alle Annahmen
gleich der ersten Zusatzsimulation. Man erhalt den Wirkungsgrad n, = ngas0. Es
ergibt sich aus der Wirkungsgraddifferenz mit der vorhergehenden Simulation der
Verlust An, = Ancaso-

3. Der Verlust Ang = ANyerb Unvon Stammt aus der dritten Simulation unter zuséatzlicher
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Berticksichtigung der unvollsténdigen und unvollkommenen Verbrennung, welche aus
den gemessenen Emissionen berechnet wird. Hierzu wird wieder die Differenz n, =

MVerb,unvoll ZU T errechnet.

. In einer weiteren Simulation wird im Simulationszyklus der reale Brennverlauf
verwendet. Der Wirkungsgrad n, = My verlans €rze€ugt durch Subtraktion mit dem
Wirkungsgrad aus vorheriger Simulation den Verlust An, = ANy verlan -

. In der fiinften Zusatzsimulation werden die kalorischen Eigenschaften des Gemisches
mitberiicksichtigt. Das heif3t alle Stoffdaten sind nun temperatur- und druckabhéngig.
Der sich ergebene Wirkungsgrad lautet my =mgegs und der Verlust Ang =
ANRcalgas-

. In der sechsten Zusatzsimulation werden die Wandwéarmeverluste aktiviert und man
erhalt den Wirkungsgrad mg = TMyanq- Nach Subtraktion mit vorherigem
Wirkungsgrad my erhélt man den Verlust Ang = ANyyana-

Alle Verluste bis zu diesem Schritt beziehen sich ausschliefilich auf die Hochdruckarbeit.

. Im siebten Schritt wird keine weitere Simulation durchgefiihrt. Jedoch werden die
Verluste des Ladungswechsels Anp,jungsweensel» d€s Kompressionsverlustes A,
und des Expansionsverlustes Ang,, aus dem realen Drucksignal der abgeglichenen
Simulationsergebnisse, durch Subtraktion vom sechsten Simulationszyklus, errechnet.

Es ergibt sich zusammengefasst der Verlust fiir den gesamtheitlichen Ladungswechsel

Ang = Anpy-

Die kumulierten Verluste aus den ersten sieben Schritten ergeben die Differenz aus

Gleichraumwirkungsgrad und inneren Wirkungsgrad n, = n,.

8. Im achten Schritt kann mittels der gemessenen Reibung in Form des

Wirkungsgradverlusts Ang = Ang,;, auf den effektiven Wirkungsgrad mg = Mgy

geschlossen werden.

Man erhalt den Zusammenhang:

Nett = MGR — Z An);
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=MNgr — [AnReale Ladung + Ar](]CAE')O + Arr]Verb.Unvoll + Arr]\/'erb.\/'erla + Arr]Reaulgams
+ AMyana T ANpw + Anpepp)

Die aus dieser Vorgehensweise gewonnenen Verluste konnen nun weiter in fiinf
Hauptverluste zusammengefasst werden. Diese sind:
1) Kalorik: ANk atorik = ANReale Ladung T AMRealgas
2)
3)
4) Ladungswechsel:  Anpw = ANpagungsweensel T AMkomp T ANk
5)

Verbrennung ATlVerb = AT]CA50 + AT]Verb.Unvoll + AT]Verl:».\/'erlau

Wandwérmeverluste: ANy and

Reibung: ANgeib

Kalorik:

Die Verluste aufgrund der realen Ladung und der realen Stoffdaten werden zweckméfig
zusammengefasst in der Kategorie Kalorik, auch wenn diese in der Abfolge mehrere
Schritte auseinander liegen. Diese hier getroffene, willkiirliche Definition wird aufgrund
der Ubersichtlichkeit in spdteren Betrachtungen herangezogen. Obwohl in der ersten
Simulation die Stoffdaten verandert werden, liegt in dieser der groflere Schwerpunkt auf
der Prozessfithrung und die Konsequenzen aus deren Definition. Beginn und Ende der
ersten Simulation liegt jeweils im UT, eine Kurbelwellenumdrehung voneinander
getrennt. Da die Anfangsbedingungen erst mit Es bekannt sind, kommt es zu einer
isentropen Riick- beziehungsweise Vorausrechnung des Druckverlaufs von bzw. nach Es.
Hierbei kommt es zu Verlusten, die eigentlich vom Ladungswechsel herriihren. Aufgrund
der UT-UT Definition werden diese vermeintlichen Ladungswechselverluste, die durch Es
nach UT entstehen dem Hochdruckprozess angerechnet. Im Umkehrschluss tauchen diese
Verluste bei ES vor UT im Kompressionsverlust des Ladungswechsel auf. Daher muss bei
Verlustanalysen mit vollvariablen Ventiltrieb oder bei Spreizungsstrategiewechsel, wie sie
bei einem Brennverfahren mit spdtem Es der Fall ist, zur Vorsicht geraten werden.

Die Aktivierung der realen Stoffdaten und somit die primédre Abhédngigkeit dieser von der
Temperatur (und sekundidr vom Druck) kann erst nach Beriicksichtigung der
vorhergehenden Schritte geschehen, die Einfluss auf die Brennraumtemperatur haben.
Diese sind die beiden Kategorien Verbrennung und Wandwérmeverluste.

In Abbildung 22 sind hierzu die Warmekapazitdten und der Isentropenexponent
relevanter Stoffe und Gemische iiber Temperatur dargestellt [72]. In den oberen

Diagrammen sind die Verldufe von Luft, Restgas und einem stochiometrischen Oktan-
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Gemisch zu sehen. In den Diagrammen in der unteren Zeile sicht man die Verlaufe der
Einzelstoffe Methan (CH4), Methanol (CH40), Ethanol (C2H60), Oktan(C8H18),
Wasser (H20), Kohlendioxid (CO2) und Kohlenmonoxid (CO). Bei CO sei drauf
hinzuweisen, dass CO und Luft sich nahezu identisch verhalten und man so eine Kopplung
der Diagramme hat. Dies beruht auf den eingeschrankten Bewegungsfreiheitsgraden der
zweiatomigen Molekiile N, O, und CO. H20 und CO2 sind neben N, die
Hauptkomponenten von Restgas. Diese weisen schlechtere kalorischen Eigenschaften auf
als reine Luft, jedoch immer bessere als ein stochiometrisches Luft-Kraftstoff-Gemisch
dank des N,. Eine isentrope Verdichtung mit Restgas verlauft somit immer mit hoherem
k ab. Bei gleichen Randbedingungen werden somit hoéhere Driicke und Temperaturen
durch einen erhohten Restgasanteil erzeugt. Dies fordert die Ziindrandbedingungen und
kompensiert zu einem Teil die einhergehende Ausdiinnung des brennbaren Gemisches. In
nicht klopfrestriktiven Kennfeldbereichen ist dies wiinschenswert. Hoheren spezifischen
Wiarmekapizitidten fiihren zu geringeren Temperaturzunahmen bei gleichartiger
Energiezufuhr. Zuséatzlich zur Ausdiinnung und damit Reduzierung der zugefiihrten
Energiemenge vermag dies die Spitzentemperatur durch die Verbrennung zu reduzieren.
Dabei ist es stark fallabhéangig, ob nun die hohere Temperatur der Mischung im UT und
nach Verdichten die Vorreaktionen im Endgas fordern oder durch das Absenken der
Prozesstemperatur eine bessere Kiihlung der Brennraumwéande die
Verbrennungsirregularitaten wie Klopfen reduzieren oder erhohen. In Mengen bis 3%
kann Restgas klopfmindern sein. Im Generellen iiberwiegt der Temperaturbeitrag von
heiflem Restgas bei hoheren Restgasanteilen und eine klopfende Verbrennung wird

wahrscheinlicher.
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Abbildung 22: spez. isobare und isochore Warmekapizitédt und Isentropenexponent von trockener Luft,

Restgas und einem stéchiometrischen Luft-Oktan-Gemisch (eigene Darstellung, Daten aus [72])

Werden Bauteile im Abgastrakt zu hohen Temperaturen ausgesetzt, miissen diese vor
Versagen geschiitzt werden. Dieser Bauteilschutz kann durch eine Anreicherung des
Kraftstoff-Luft-Gemisches erreicht werden. Die kalorischen Eigenschaften spielen dabei
eine entscheidende Rolle. Ein angereichertes Luft-Kraftstoff-Gemisch weist dabei ein
niedrigeres k auf und fiihrt so zur Reduzierung der Verdichtungsendtemperatur. Dies
kommt ebenso den Klopfrandbedingungen zu Gute und hélt sich bis zu einem gewissen
Punkt die Waage mit der erh6hten Reaktionsfreudigkeit des Gemisches im Endgas [57].
Andererseits sorgt das entstehende CO im Abgas zur Erhéhung des k wéihrend der
Expansion. Somit wird von einer geringeren Ausgangstemperatur effizienter expandiert.
Dies fithrt zu kélterem Abgas bei gleicher Leistung, jedoch erhohtem Kraftstoffeinsatz.

Effekte, die der erhéhten absoluten Verdampfungsenthalpie des gesteigerten
Kraftstoffeinsatzes zugeschrieben werden, sind eher zweitrangig zu betrachten. Dies zeigt
eine idealisierte Uberlegung. Die bei einem direkteinspritzenden Motor vorhandene
Kithlung durch das instantane Verdampfen des Kraftstoffs, ergibt bei konstanten

kalorischen Eigenschaften folgende vereinfachten Zusammenhénge:

m 1—x
it my, Ahy = mg,, amt AT und xp, = —2— = Ros
mit Mye, A\ mGesathp,Gebamt und Xg, Gesamt >\Lmin n 1

MGesamt Cp,Gesam >\Lmin +1 Cp,Gesamt

Daraus folgt aus dem Totalen Differential eine Sensitivitat:
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Man erkennt, dass eine Steigerung des Kraftstoffeinsatz um 10% (A = 0,9) das Gemisch

Cp,Gesamt

nur um 2,6K kiithlen vermag. Dies wiederrum erzeugt nach idealer Verdichtung mit einem
¢ = 10 eine Differenz von ca. 6K. Durch diese idealisierte Uberlegung erhélt man somit
den bestmoglichen Fall. In einer realeren Betrachtung kann diese Differenz nur geringer

ausfallen und man erhélt nur eine Aussage zur Groflenordnung des Effekts.

Verbrennung;:

Die Einzelverluste, die aus dem Versatz, dem realen Verlauf und der Vollstéindigkeit der
Verbrennung entstehen, ergeben kombiniert den gesamten Verlust aufgrund der
Verbrennung. Dabei werden reale Einfliisse, welche aus der Gemischaufbereitung und
Zusammensetzung der Ladung, sowie dem Stromungszustand bei Ziindung und
Verbrennung in einen bewertbaren Wirkungsgradverlust tiberfithrt. Zum Beispiel fiihrt
eine Gemischausdiinnung zu schlechteren Ziindrandbedingungen und ebenso zu langeren
Brenndauern. Ein erhohtes Turbulenzniveau aus dem gezielten Zerfall des
Stromungszustand vermag die Verbrennung wieder zu beschleunigen. Dabei ergeben sich

direkte Steuermoglichkeiten aus dem Ladungswechsel. [73, 74]

Wandwérmeverluste:

Die Berechnung der Wandwérmeverluste wird nach WoschniGT [70] vorgenommen und
stellt einen Ansatz nach Woschni [75, 76] dar, mit optimierten Ubergangskoeffizienten
fir den Ladungswechsel. Der allgemeine Ansatz Q = Ah, (TGas Mitte — Twana) mit der
Brennraumoberfliche A, Ubergangskoeffizient h, = 3,26 p®8 WO’SDEO’2 T-9%  dem

Bohrungsdurchmesser Dy und der gemittelten Gasgeschwindigkeit im Zylinder w =

C,Sp + C, Zd\ff (p — py,) liefert dabei den instationdren Warmetibergang in das

r r

Kiihlmittel. Dabei handelt es sich um einen phidnomenologischen Ansatz. Die
Koeffizienten C; und C, sind Abschnittsweise definiert und sind tiber viele historische
Messkampanien und globalen Energiebilanzen immer weiter optimiert worden. Ein
solcher Ansatz liefert nur gemittelte Warmetiberginge und keinen lokalen. Im Vergleich
zu weiteren Ansidtzen (Hohenberg, Bargende, Kleinschmidt [67]) zeigen sich der
instationare Warmeiibergang und der Integralwert als unterschiedlich. Unterschiede im

Wiérmeverlust fiihren zu unterschiedlichen Brennverlaufen. Daher ist es ratsam, iiber eine



Theoretische Grundlagen 45

Energiebilanz den Integralwert des Wéarmeverlustes mit Messdaten einzustellen. Mit
Kenntnis der thermischen Massen um den Zylinder und des Kiihlmittelsystems, kann

iiberdies eine gemittelte Brennraumwandtemperatur berechnet werden.

3000 2 b

— 2000
r

[u——

= 1000

-180 -90 0 90 180 -90 0 90 180
Kurbelwinkel ["KW] Kurbelwinkel ["KW]

Abbildung 23: Einfluss der Last auf den Wandwéarmetibergang bei n=2500min’

Abbildung 23 zeigt hierzu eine Variation der Last bei n = 2500min~!. Unter Verwendung
einer idealisierten Simulation wird der Restgasgehalt und die Starttemperatur bei X =1
gleichgehalten. Als Verbrennungsmodell dient ein pradiktiver Ansatz mit eingeregeltem
Verbrennungsschwerpunkt von 8°KW, welcher mit der Last proportional skaliert und
ahnliche ~Verbrennungsraten liefert. In Abbildung 23 a) sind hierzu die
Temperaturverlaufe dargestellt. Ein Einfluss der Last auf die gemittelte
Brennraumtemperatur ist nicht zu erkennen. Der offensichtliche Einfluss der Last auf den
Druckverlauf in Abbildung 23 b) ist trivial, dient aber zur Verdeutlichung, dass die
Verlaufe der Warmeverlustleistung in ¢) und des Warmetibergangskoeffizienten in d)
iiberwiegend dem Druckverlauf folgen. Somit zeigt sich die unmittelbare Entkopplung

der Temperatur von der Last aus der theoretischen Betrachtung bestatigt.
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4.8 Emissionen

Den Emissionen kommt eine besondere Rolle in der Beurteilung des Brennverfahrens zu.
Die schadhaften Komponenten unterliegen einer gesetzlichen Beschrankung. Zu diesen
gehéren CO (Kohlenstoffdioxid), NOx (Stickstoffoxide) und HC (Kohlenwasserstoffe).
Zusitzlich miissen hier die Partikelemissionen erwahnt werden, welche durch die
Einfiihrung von Direkteinspritzer bei Ottomotoren ebenso eine Rolle spielen wie bei der
Dieselverbrennung. Da man bei ordentlicher Katalysatorauslegung im warmen Zustand
von vollstandiger Konvertierung ausgehen kann und in den Messkampagnen immer nur
Rohemissionen gemessen werden, ist dieser Aspekt in dieser Arbeit von geringerer
Bedeutung. Entscheidender ist die Aussage iiber den thermodynamischen Prozess.
Insbesondere ist der Emergieanteil, welcher durch die nicht vollstandig oxidierten
Komponenten (CO, H, und HC) den Bilanzraum verlésst, von grofiem Interesse. Welchen
Einfluss man auf den Kraftstoffverbrauch erwartet, kann mit folgendem Zusammenhang
ermittelt werden. Eine gingige Kenngrofie zur Bewertung der gasformigen Emissionen ist
die Darstellung dieser als spezifische Emission. Diese besteht aus dem auf die Leistung
bezogenen Massenstrom der jeweiligen Komponente. Weiter kann man diese Grofle iiber
das Heizwertverhéltnis energiedquivalent skalieren, sodass man die nun erhaltene Grofie
mit dem eingesetzten Kraftstoff verrechnen kann. Somit erhélt man eine Aussage, wieviel
Kraftstoff pro Leistung im Abgas den Bilanzraum verldsst. Weiter entspricht diese
Formulierung der Definition des spez. Kraftstoffverbrauchs. Folgender Zusammenhang
ergibt sich:
H

b _ “Temi Mo

omi = H, D, mit: m,, &le und mAbg Mg, (AL, + 1)
H @1 ppemi (>\Lmin + 1)mKr M. . H

— b emi _ emi ~“emi N b
HU Pe kpen’ll MAbg HU ( min + ) e

Eine generalisierte Form wird erreicht indem man b, ; auf den eff. Kraftstoffverbrauch
b, bezieht und eine sinnhafte Einheit fiir die Konzentration ¢, ; fir die

Abgaskomponente wéhlt:
bemi _ M Herm : _ MJ — SLuft
G = Peminp MAbg i, (AL, + 1) mit Hy = 41,51(—g und L, = 14.1g—Kr

e

Es ergeben sich die folgenden Zusammenhénge:

b 0 :
CO: Seo 7(70, mit HCO = 10,103%
H,: % = ¥Pu, 3,01 %22 ;  mit Hyy = 119,972y

b 6 '
C3H8: =928 = @3y 256@’ mit Hegps = 46,3545
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Mit eingesetztem Kraftstoff dieser Arbeit ergibt sich somit fiir 1% CO im Abgas eine
Erhohung des Kraftstoffverbrauchs um 3,55%. Fur 1% H, kommt es zu einer Erhéhung
des Kraftstoffverbrauchs um 3,01% und fiir 1%o (1000ppm) C3H8-Aquivalent im Abgas,
erhoht sich der Kraftstoffeinsatz um 2,56%. Auf eine Wasserstoffmessung im Abgas
konnte in dieser Arbeit nicht zuriickgegriffen werden. Fiir die Berechnung des
Verbrennungswirkungsgrad 1y, und der Brennverlaufe aus Kapitel 4.5 wird daher fiir
den Wasserstoffanteil 1/3 des CO-Anteils angenommen [70]. Dies stellt im leicht fetten
Bereich von 0,9 < A < 1 eine konservative Abschiatzung dar und wird somit zu einem

konstanten Fehler.

Kohlenmonoxid

Als Hauptquelle der CO-Emissionen bei A < 1 ist die unvollstindige Verbrennung zu
nennen. CO stellt die erste Oxidationsstufe wéahrend der Reaktion zu CO, dar. Bei
Luftmangel kann diese daher nicht vollsténdig geschehen und CO verbleibt im Abgas.
Somit ist die CO-Konzentration im Abgas ein Indikator fiir eine fette Verbrennung.

Auflerdem kommt es zu CO aus unvollkommener Verbrennung durch das , FEinfrieren®
der Gemischzusammensetzung im Brennraum. Bei hohen Temperaturen des verbrannten
Gemischs im Brennraum (ca. 2000K-2800K) laufen die Reaktionen beziiglich der CO-
und CO,-Bildung um Gréflenordnungen schneller ab, als das Fortschreiten der
Verbrennung. Somit stellt das chemische Gleichgewicht bei den vorliegenden
Bedingungen eine sehr gute Annahme dar. Dieses liegt bei diesen Temperaturen auf der
Produktseite (CO+H,) der Wassergasreaktion (K, > 1 fir T > 1100K [67]). Kommt es
nun zu einer  stetigen  Abkithlung durch die Expansion, fallen die
Reaktionsgeschwindigkeiten exponentiell ab und die Konzentrationen andert sich nur
noch langsam. Der Gleichgewichtszustand ,friert” ab einer Temperatur von ca. 1700K
ein [77]. Somit werden CO-Konzentrationen erzeugt, die auch bei stochiometrischer
Verbrennung  iitber der Konzentration des chemischen Gleichgewicht  bei

Umgebungstemperatur liegen [75].

Unverbrannte Kohlenwasserstoffe

Bei den HC-Emissionen ergibt sich ein komplexeres Bild. Dabei spielt das Brennverfahren
eine wichtige Rolle. Saugrohreinspritzer oder Direkteinspritzer im Schichtbetrieb weisen

z. B. anders gewichtete Quellen fiir unverbrannte Kohlenwasserstoffe im Abgas auf. In
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dieser Arbeit fand ein konventionelles Ottobrennverfahren mit Direkteinspritzer und
vorgemischter Verbrennung Verwendung. Daher wird hier nur auf die wichtigsten Quellen
eingegangen und auf weiterfithrende Literatur verwiesen [67, 75, 77, 78]. Hinter der
Flammenfront kommt es zu keiner messbaren HC-Konzentration [79]. Dies fithrt zu der
vereinfachten Annahme, dass Kohlenwasserstoffe nur ins Abgas gelangen kénnen, wenn
diese nicht von der Flamme erfasst werden und an keiner Nachoxidation im heiflen Abgas

teilnehmen. Die Hauptquellen der HC-Emissionen ergeben sich daher zu:

- Gemisch, welches nicht von der Flamme erfasst wird und

- Zundaussetzer.

Die sogenannte Flammenloschung entsteht durch hohe Temperaturgradienten in der
Flammenausbreitungsrichtung. Der Flammenfortschritt wird unterbunden durch das
Erreichen einer, in Relation, kalten Wand. Besonders Gemisch in Spalten wird somit
nicht erfasst. Als Beispiele sind hier die Zylinderkopfdichtung, der Spalt zwischen Kolben
und Brennraumwand, der Ventilsitz und die Diisenlécher des Injektors zu nennen. Stark
ausgepriagter Wandfilm auf dem Kolben oder an der Brennraumwand kann die
Verbrennung und Nachoxidation iiberstehen und tragt nicht nur zur Erhohung der HC-
Konzentration im Abgas bei, sondern zusétzlich zur Partikelbildung. Daher spielt die
Geometrie des Brennraums eine wichtige Rolle.

Weitere HC-Quellen ist das rasche Abkiihlen der Flammenfront durch Expansion, was
ebenso zum FErloschen der Flamme fiihren kann. Weiter konnen zu geringe
Ausbreitungsgeschwindigkeiten zu einem Erloschen der Flamme fithren. Dabei kénnen
lokal auftretende Inhomogenitaten, wie z. B. Kraftstoffausdiinnung das Fortschreiten der
Flamme unterbinden. Auch starke Auffaltung der Flammenfront und damit Abreiflen mit
Ausloschung dieser stellt eine potenzielle HC-Quelle dar. Weiter kann fliissiger Kraftstoff
und dessen Phasentibergang eine zu grofle Wéarmesenke darstellen. Dabei kommt es neben
der potentieller HC-Bildung auch zu Partikelbildung, die auf lokal fetten Zonen basiert
80].

Bei starker Ausdiinnung des Luft-Kraftstoffgemisches oder sehr grofem Vorziindbedarf
kann es zu Ziindaussetzer kommen. Dabei reicht die eingebrachte Energie nicht aus, um
einen Verbrennungsfortschritt zu gewéhrleisten. Somit konnen teilweise oder auch

ganzliche Zylinderfiillungen unverbrannt ins Abgas gelangen [81, 82].
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Stickstoffoxide

Die Bezeichnung Stickstoffoxid, oder auch Stickoxid genannt, stellt den Uberbegriff von
Verbindungen aus Stickstoff und Sauerstoff dar. Die Wichtigsten in der motorischen
Verbrennung sind dabei NO und NO,. Dabei entsteht wéihrend der Verbrennung
groBitenteils NO, welches dann nach langerer Verweilzeit unter atmosphérischen
Bedingungen fast vollstandig zu NO, umgewandelt wird. Die Bildungsmechanismen von
NO kénnen in vier Unterpfade aufgeteilt werden. Aus dem Luftstickstoff in der fetten
Flammenfront entsteht das so genannte Prompt-NO schon bei Temperaturen ab 1000K
nach dem Fenimore-Mechanismus. Bei magerer Verbrennung entsteht NO iiber den N,O-
Pfad. Weiter besteht eine mogliche NO-Bildung durch Stickstoff, der im Kraftstoff
gebunden ist, welches jedoch bei konventionellen Kraftsoffen nicht der Fall ist. Die
wichtigste Quelle fiir eine stochiometrische homogene Verbrennung stellt das thermische
NO dar. Dabei lauft die NO-Bildung hinter der Flammenfront ab. Der
Bildungsmechanismus  wird  durch den  erweiterten  Zeldovich-Mechanismus
beschrieben [83, 84]. Dieser besteht aus den folgenden drei Reaktionen und den

dazugehorenden Geschwindigkeitskoeffizienten der Hin- und Riickreaktionen laut [75]:

38000

k
1)O4+N, «3NO+N mit k, =76el3e 7 undk , =1,6el3

3150

k
AN+0, «3>NO+0O mit k,=64e9Te 7

19500
T

und k , =1,5e9 T e

23650

k
3)N+OH «>NO+H mit ky=4,1lel3 und k_, = 2el4 e =%

In [67] findet man eine genaue Beschreibung wie das Zeitgesetz und die Reaktionsordnung

aus den Reaktionen abzuleiten ist. Daraus ergibt sich fiir die zeitliche Anderung der

Konzentration [NO] folgender Zusammenhang:

d[NO]
dt

Die NO-Bildung wird durch die erste Reaktion bestimmt, da diese auf Grund der stabilen

= I [O][N,] + ks [N][O] + 165 [NJ[OH] — k_, [NOJ[N] — k_,[NOJ[O] — k_3[NOJ[H]

Ns-Dreifachbindung die langsamste ist. Die Geschwindigkeitskoeffizienten der ersten
Reaktion ist bis 3000K stets mindestens fiinf Zehnerpotenzen geringer als die der beiden
anderen. Dadurch wird der entstehende atomare Stickstoff aus der ersten Reaktion sofort
in der zweiten und dritten Reaktion zu NO umgesetzt. Daher bleibt die Konzentration

[N] nach einer kurzen Anlaufphase konstant [77]. Es gilt:
% ~ 0 = ky [O][N,] =k, [N][O,] — 13 [NJ[OH] + k_,[NOJ[O] + k_;[NOJ[H]
—k,[NOJ[N]

Es ergibt sich folgende Vereinfachung:
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d[NO] d[NO] d[N]
% - a T -~ ZalO]INy] -2k, [NOJIN]

Somit siecht man den Haupteinfluss des ersten Geschwindigkeitskoeffizienten. Die NO-

Bildung hangt daher sehr an der Temperaturabhangigkeit dieses
Geschwindigkeitskoeffizienten (daher thermisches NO) und an der Konzentration des
atomaren Sauerstoffs [O]. Die Ny>-Konzentration dndert sich kaum und fallt daher nicht
ins Gewicht.

Da Restgas die Spitzentemperatur und gleichzeitig das Sauerstoffniveau herabsetzt, kann
man im Umkehrschluss iiber die NOy-Konzentration im Abgas auf den Restgasanteil

wahrend der Verbrennung schlieflen.
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4.9 Kurbeltrieb

Die Auslegung hinsichtlich des dynamischen Verhaltens eines Kurbeltriebs setzt die
Kenntnis der Massenkrafte an der Kurbelwelle und am Kurbelgehduse voraus. Anders
als in der Literatur wird ein eigener Ansatz auf Basis komplexer Kreisfunktionen fiir die
Herleitung gewahlt, um den Besonderheiten der, in dieser Arbeit verwendeten,
Kurbelwelle gerecht zu werden. Die notigen Zusammenhange fiir die gesamte Bilanz der
Massenkrafte und -momente mit rotatorischem Ausgleich und Ausgleichswellen werden
im Anhang im Detail eingefiihrt und hergeleitet (siche Kapitel 11.1). An dieser Stelle
werden nur die Gleichungen der oszillierenden Massenkrafte und -momente fir die
gesamte Kurbelwelle angefiihrt, welche nétig sind, um Kurbelsterne konstruieren zu

koénnen:

R Nord
— jk
FOSZ,MOt(d)) - Z [erJ
k=1

Norg
MOSZ,MOt(d)) = Z |}/]keJka
k=1
Die grafische Losung von [l?k und ﬁ/l\k fir k =1 und k = 2 in der komplexen Ebene ergibt
die Kurbelsterne fiir die erste und zweite Ordnung der Massenkrafte und -momente, wie
aus der Literatur bekannt [76, 85, 86]. Abbildung 24 zeigt diese im Fall eines
konventionellen Vierzylindermotors mit géngiger Ziindfolge 1-3-4-2 und &dquidistanten

Ziundabstdnden von 180°KW.

Massenkrafte Massenmomente

1342

Abbildung 24: Kurbelstern eines 4-Zylinder Motors erster und zweiter Ordnung der oszillierenden
Massenkriéfte und -momente

Da die Einzelkrifte Fi genau um den Zindabstand verschoben sind, bekommt die

grafische Losung in der komplexen Ebene geometrische Bedeutung und entspricht der
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Frontansicht der Kurbelwelle.
Ein rotatorischer Ausgleich muss in drei Dimensionen betrachtet werden. Die gesamte
Bilanz der Massenkrifte und -momente ergibt sich zu:

-~ . ) jXROt Nord - ) O
Frior(0) =F1e® [ 1—xp,, | + Z F ek 1

0 k=2 0

—~ . 1— XRot Nord 1 Do 0
Mygor (0) = Me® | jxpe, + Z M 0|+ Z o | 0
0 k=1

k=2 Micr i
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4.10 Ventiltrieb

Der Ventiltrieb ist dafiir verantwortlich, den Ladungswechsel im Zylinder zu erméoglichen.
Hierzu gibt es Ein- und Auslassventile, welche zu festen Zeitpunkten 6ffnen und wieder
schlielen. Dazu wird tiiber ein Kurvengetriebe, dem Nocken, aus einer Drehbewegung eine
translative Bewegung erzeugt. Die Nocken befinden sich auf der zugehorigen Nockenwelle.
Uber eine Kopplung an die Kurbelwelle mittels halber Ubersetzung bei einem Viertakt-
Prozess, kann jeweils eine Erhebung pro zwei Kurbelwellenumdrehungen gesteuert
werden. Daraus ergibt sich das Steuerzeitendiagramm. Die wichtigsten Kenngrofien sind

in Abbildung 25 dargestellt.

— — —Auslass

AS ES Einlass
£ DI
&, s SN
Q / h
= / \
s / \

Aal // o | IAs, Es
v J L

70T Expandieren UT Ausschieben LWOT Ansaugen UT Verdichten 70T

Abbildung 25: Steuerzeitendiagramm

Der zeitliche Abstand der Hiibe in Kurbelwinkel zu einer Referenz aus dem Zyklus wird
als Spreizung bezeichnet. Diese stellt immer eine relative Grofle dar. Die Definition sieht
das Hubmaximum hierbei als Referenzzeitpunkt der jeweiligen Kurve. In dieser Arbeit
findet die Definition mit Abstand zum LWOT Verwendung. Dabei sind negative
Spreizungen dem Auslasshub zuzuweisen und positive dem Einlasshub. Die sich

ergebenen Kenngroflen sind:

- Auslassspreizung (AS)
- Einlassspreizung (ES)

Sind beide Ventile gleichzeitig geoffnet kommt es zu einem Kurzschluss von Ein- und
Auslasssystem. Dies wird in Anlehnung an das Steuerdiagramm Uberschneidung genannt,
welche im Diagramm grau eingeférbt ist.

Die Auslegung der Hubkurven hat grofien Einfluss auf die Giite des Ladungswechsels.
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Ideal wéren ein unendlich schnelles Offnen und Schliefen des Ventils, um das bestimmte
Integral der Hubfunktion (Fiilligkeit) zu maximieren. Jedoch unterliegen die Kurven in
einem mechanischem Ventiltrieb technische Grenzen. Fir die Auslegung bendtigt man
die Geschwindigkeit und die Beschleunigung des Ventils, um auf die wirkenden Kréfte zu
schliefen. Diese erhélt man durch einfaches und zweifaches Differenzieren der Hubkurve
h(t) nach der Zeit. Es ist sinnvollerer mit der Hubkurve und deren Ableitungen, als
bezogene Groflen, aufgelost iiber den Kurbelwinkel ¢ bzw. iiber Nockenwellenwinkel 6 =

%, zu arbeiten. Die folgenden Zusammenhéange ergeben sich fiir konstante Drehzahlen:

dh _ dhy,, do _ .
Vabs = laps = dt - d:; dt bez(b hbez = Vhez W mit d) =W
i} d(hj,d _dyy d dhy_, d
Qabs — habs = ( bezd)) beZ d) d) bes d) W+ d)hbez = hbez abezﬁ“o2

dt B, = do dt  bez
=0

dt

UJ

Man kann durch eine Momentenbilanz alle Massen, die fiir die Bewegung des Ventils
mitbeschleunigt werden, auf eine Ersatzmasse m .4 reduzieren. Diese Massen sind unter
anderem Zwischenglieder der Betétigung, wie z. B. Hebel und Stangen, sowie das Ventil
und ein Teil der Feder. Es ergibt sich die gegen die Bewegungsrichtung wirkende
Massenkraft zu:

Fy = m, g2,
Ein typischer Hub und dessen Ableitungen, sind in Abbildung 26 zu sehen. Die

wichtigsten Kennwerte sind in den Diagrammen gekennzeichnet und werden folgend

erlautert:
Hub Geschwindigkeit - Beschleunigung
=l =
El £ 2
) g g
S ) g
'_518 8 Vzu :‘
53 C%Q Aneg
¢ "KW] ¢ ["KW] ¢ PKW]

Abbildung 26: Ventilhub, -geschwindigkeit und -beschleunigung

Es muss sichergestellt werden, dass der Kontakt zum Nocken wund aller
Ubertragungselemente immer gegeben ist. Dafiir ist es notig, die Kontakte stets mit einer
Kraft zu beaufschlagen. Die negative Beschleunigung a, ., erzeugt dabei die kritische

Tragheitskraft, welche durch eine entgegenwirkende Federkraft so weit ausgeglichen
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werden muss, dass eine definierte Mindestkraft verbleibt. Weiter muss das Ventil bei
Nullhub im Ventilsitz gehalten werden. In konventionellen Ventiltrieben werden daher
vorgespannte Riickstellfedern verwendet, die diesen Anforderungen gerecht werden. Aus

der Betrachtung der Federkennline ergeben sich folgende Randbedingungen:

F(x=0)=F,
F<X = hmax) = F2 = anegrnred + Fmin
F,—F
F(x)=F, +%h =F, +cph

max

Da die Federkraft das Reibniveau im Ventiltrieb bestimmt, ist eine unverhaltnisméfig
ausgelegte Feder zu vermeiden.

Eine sinnhafte Hubauslegung versucht zudem, die Fiilligkeit des Hubs zu maximieren.
Dazu ist es noétig, die beiden positiven Hauptbeschleunigungen a,.,; und a. , zu
erhohen. Damit das Ventil wieder zur Ruhe kommt muss das bestimmte Integral

fo 2 ap,dd = 0 sein. Daher bedingen sich positive und negative Beschleunigungen und

skalieren gleich. Dies steht somit im Widerspruch zu einer verhéltnisméfiigen
Federauslegung.

Bei hohen Drehzahlen kann der Impuls des Ventils beim Aufsetzen in den Ventilsitz so
grofl werden, dass es zu einer Bewegungsumkehr durch den Stofl kommt. Dabei muss ein
weiteres Offnen des Ventils, sogenannte Nachspringer, verhindert werden. Die
SchlieBgeschwindigkeit bei maximaler Drehzahl darf einen bestimmten Grenzwert nicht
iberschreiten. Dies kann z. B. durch eine Rampe mit konstanter Geschwindigkeit v,
erreicht werden.

In der dynamischen Betrachtung kommen noch die Biegesteifigkeiten und die
dynamischen Eigenschaften der Ubertragungsglieder dazu. Entscheidend fiir eine saubere
Auslegung im gewiinschten Drehzahlband ist vor allem die Beherrschung der
Eigenschwingungen der Feder. Die erste kritische Eigenschwingung in Léngsrichtung liegt
je nach verwendeter Federdrahtgeometrie, Federsteifigkeit und Vorspannung zwischen
250-450Hz bei Nullhub und ca. 500-700Hz bei voller Auslenkung der Ventile. Wird durch
die Ventilbetatigung diese Eigenfrequenz angeregt, fithrt dies zu einer starken
Uberhohung (Resonanzkatastrophe) im Beschleunigungssignal. Verfiigt diese Schwingung
iiber gentigend Energie kann sie bis in die Schliefflanke des Ventilhubs wirken. Im
kritischsten Fall wird die Kraft der Ventilfeder soweit reduziert, sodass das Ventil nicht
mehr dem Nocken folgt. Es setzt unkontrolliert im Ventilsitz auf. Der Verschleif§ wird

erhoht und vor allem sind die verdnderten Schliefizeitpunkte fiir den Ladungswechsel und
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fiir das Brennverfahren kritisch.

Ein Campbell-Diagramm ist ein Hilfsmittel, um Anregungskatastrophen zu identifizieren.
In diesem werden, bei steigender Drehzahl, die Frequenzanalysen der
Ventilbeschleunigung aus  Messung oder  Simulation  zusammengefiigt. Die
Ventilbeschleunigung beinhaltet dabei die Information der Kraftanregung des
gekoppelten Systems , Feder-Ventil“. Im synthetischen Fall wird es durch Linien aus der
Ordnungsanalyse des interessierenden Verlaufs konstruiert. Ein synthetisches Campbell-
Diagramm und die zugrundeliegende Ordnungsanalyse des Beschleunigungsverlaufs einer

Ventilhubauslegung sind in Abbildung 27 zu sehen.
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Abbildung 27: Ordnungsanalyse der Ventilbeschleunigung (links), synthetisches Campbell-Diagramm
(rechts)

In dieser Darstellung erkennt man Ordnungen an einem linearen Verlauf. Die Ventilfeder
schwingt bei ausreichender Anregung durch die Auslenkung mit ihren Eigenfrequenzen,
welche sich im Beschleunigungssignal wiederfinden. Diese iiberlagerten Schwingungen
weisen liber das Drehzahlband konstante Frequenzen auf, und ergeben horizontale Linien.
Zu einer Anregung mit Figenfrequenz kommt es, wenn sich eine Ordnungsgerade und
eine horizontale Line kreuzen. In Abbildung 27 sicht man das beispielweise an der sieben
und achten Ordnung bei 3150rpm und 3600rpm.

Kritische Ordnungen koénnen identifiziert werden und gezielt Mafinahmen ergriffen
werden. Zum Beispiel konnte man unerwiinschte Ordnungen des Beschleunigungsverlaufs
mittels Tiefpass- oder Bandpassfilter reduzieren. Jedoch wiirde dies nicht mehr den
Randbedingungen einer sauberen Hubauslegung geniigen.

Als Grundstein fiir weiterfithrende Uberlegungen wird im Anhang (Kapitel 11.3) eine
neuartige Methodik angefithrt, wie man einen Beschleunigungsverlauf mittels
Sprungfunktionen und weiterfithrend mit stetigen Ubergangsfunktionen analytisch

formulieren kann. Man erhélt die Moglichkeit, einzelne Spriinge im dynamischen Beitrag
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zu isolieren und zu modifizieren, ohne die Randbedingungen einer Hubauslegung zu

verletzen.
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5  Motorkonzept

Das in dieser Arbeit entwickelte Motorkonzept basiert auf dem Patent , Kurbelwelle fiir
eine Vierzylinder-Brennkraftmaschine sowie eine Vierzylinder-Brennkraftmaschine® von
Prof. Dr.-Ing. Flierl, [87]. Erste Arbeiten an einem Dieselmotor mit einer Kurbelwelle,
wie in dem Patent beschrieben, findet man bei Neugértner [88] und Buitkamp [89].

Im Folgenden wird auf das Motorkonzept eingegangen, welches aus den Voriiberlegungen
und der gesetzten Ziele umgesetzt wurde. Als Referenz wird in dieser Arbeit ein 1,41
Vierzylindermotor von VW der Generation EA-111 von 2005 verwendet. Der
Originalmotor stammt aus der Motorgeneration vor der ZAS von VW von 2012 (EA-
211). Da die geometrischen Hauptabmessungen im Generationssprung gleichblieben, ist
eine Vergleichbarkeit zur ZAS von VW weiterhin gegeben. Die Zweizylinderabschaltung
dient hier als Grundlage fiir weitere Uberlegungen. Gleichteile Ein Abschaltbetrieb mit
deaktiviertem Ladungswechsel wird als Pramisse angesehen. Direkteinspritzung und
Turboaufladung werden vom Originalmotor tibernommen. 90kW Nennleistung und
200Nm maximales Drehmoment dienen als Zielvorgabe und stammen vom
Originalmotor. Es besteht die Pramisse, so wenig wie moglich zu verdndern, um die
Umsetzbarkeit — hervorzuheben. Wie im  Originalmotor werden daher keine
Ausgleichswellen vorgesehen. Voruntersuchungen in Simulation und Messung werden
angefiihrt und der Schritt zum letztendlichen umgesetzten Motorkonzept wird dargestellt.
Notige Anpassungen werden erldutert und der Zweck dieser aufgezeigt. Besondere
Aufmerksamkeit findet in diesem Kapitel die Auslegung einer neuen Kurbelwelle und
neuer Ventilsteuerzeiten. Dafiir werden die erarbeiteten Methoden aus Kapitel 4.9 und
4.10 verwendet und der Entscheidungsprozess des verwendeten Designs diskutiert.
Weitere Anpassungen, die durch die funktionale Anderung der Kurbelwelle bedingt sind,
werden aufgezeigt und Mafinahmen, die diese Anpassungen weiter ausfithren, erlautert.

Zur Erreichung der in Kapitel 3 definierten Ziele ergeben die folgenden Losungsansétze:

1. Die Erhohung der Anzahl der aktiven Zylinder wiahrend des Abschaltbetriebs von
zwei auf drei erweitert den Abschaltbereich.

2. Die Verwendung von drei aktiven Zylindern bewirkt eine Vergréflerung des
Bereichs der Lastpunktverschiebung zu hoheren Lasten und Absenkung der

unteren Grenze des Abschaltbetriebs, sodass eine vertretbare Leerlaufdrehzahl
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unterschritten wird.

3. Im Teillastbetrieb werden weitere Verbrauchspotentiale durch eine optimierte
Restgasstrategie erschlossen.

4. Im Aufladebetrieb wird die Klopfneigung durch eine angepasste Betriebsstrategie

verringert.

Um diese Losungsansitze zu vereinen, bietet es sich an, das Konzept der
Zylinderabschaltung in einem Vierzylindermotor zu einer Zylinderzuschaltung eines
Dreizylindermotors zu tiiberfiihren. Dies geschieht unter anderem durch, die Verwendung
einer Dreizylinder-Ziindfolge und die damit verbundene Verlangerung der Ziindabsténde
von 180°KW auf 240°KW. Die Ahnlichkeit des Ziindabstands von Vierzylindermotoren
zu der Steuerzeit des Auslassventils fithrt zu einer Beeinflussung der, in der Ziindfolge
benachbarten, Zylinder 1iiber das verbundene  Auslasssystem. Bei einer
Dreizylinderziindfolge mit einem Ziindabstand von 240°KW ergibt sich eine Entkopplung
der Zylinder. Vor allem die fiir die Restgassteuerung wichtige Ventiliiberschneidung
profitiert durch diese Entkopplung und die Restgasstrategie in der Teillast hat weniger
Einfluss auf die Klopfneigung im Aufladebetrieb. Die Steuerzeit von Auslass- und
Einlassventilen wird verlangert. Die wichtigsten Kenngroflen des neuen Motorkonzepts

sind folgend tabellarisch angefiihrt:

Tabelle 2: Ubersicht Motorkonzept

Einheit

Hubraum cm3 1390
Hub mm 75.6mm
Bohrung mm 76.5mm
Verdichtungsverhaltnis - 10:1

Einheit Original Modifiziert
Zindfolge - 1-3-2-4 1/4-2-3
Zindabstéande - 180-180-180-180 240-240-240
Steuerzeit - Auslass °KW 224 252
Steuerzeit - Einlass KW 220 242
Auslass offnet - Ao °KW n. ZOT 154 140
Auslass schliefit - As °KW n. ZOT 378 392
Einlass offnet - E6 °KW n. ZOT 334 - 374 322 - 362
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Einlass schliefit - Es °KW n. ZOT 554 - 594 564 - 604

5.1 Kurbelwelle

Eine Anderung der Ziindabstinde, bei sonstiger Beibehaltung des Vierzylindermotors,
sieht eine konstruktive Anderung der Kurbelwelle vor. Die nétigen Anderungen der
Kurbelwelle miissen daher anhand der Motordynamik neu betrachtet werden.
Vierzylindermotoren haben hinsichtlich des Massenausgleichs gewisse Einschrankungen.
Der verwendete Originalmotor hat keine Ausgleichwellen und weist daher eine
ausgepragte, oszillierende Kraft in der zweiten Motorordnung auf. Dies ergibt, bei

1 eine Amplitude

gegebenen oszillierenden Massen und einer Drehzahl von n = 3000min—
von 1800N, welche das Kurbelgehduse mit der doppelten Motorordnung in Zylinderachse
beschleunigt.

In Abbildung 28 sind die geometrischen Abmessungen des Kurbeltriebs in generischer
Form dargestellt. Weiter wird gleichzeitig ein einheitliches Koordinatensystem eingefiihrt
fiir die folgenden Betrachtungen. Die Zylinder bewegen sich oszillatorisch in y-Richtung.

Die z-Achse stellt die Langsrichtung dar und die x-Achse weist quer zum Kurbelgehéuse.
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Abbildung 28 Allgemeine Geometrie der Kurbelwelle und des Einzelzylinderkurbeltriebs

Die Konsequenz verlangerter Ziindabstande fithrt bei vier Zylindern auf einer Kurbelwelle
zum Parallelbetrieb zweier Zylinder. Alle moglichen Varianten, wie ein solcher
Parallelbetrieb gestaltet werden konnte, sind in Abbildung 29 dargestellt. Als Referenz
ist in der linken Spalte der Originalmotor zu sehen. In den oberen zwei Zeilen sind die
freien Massenkrifte dargestellt. In den unteren zwei Zeilen sieht man die freien
Massenmomente. Die vektorielle Addition der freien Massenkréfte und -momente eines
Vierzylindermotors mit Ziindabstanden von 180°KW zeigt sich mit Hilfe des

Kurbelsterns als intuitiv, da alle Krafte und Momente auf derselben Wirklinie liegen.
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Zindfolge  1-3-4-2 a) (1/4)-2-3 b) 1-(2/3)-4 c) (1/2)-3-4 d) (1/3)-2-4
Massenkrafte

k=1

Massenmomente
14

k=1

Abbildung 29: Kurbelsternvergleich des Originalmotors und des neuen Motorkonzepts

Mit 240°KW Ziindabstand gestaltet sich eine analytische Herangehensweise (siehe
Anhang, Kapitel 11.1) bei den freien Massenmomenten als zielfiihrender.

Diese Ziindfolgenstudie ist in Abbildung 30 in einer Ubersicht der freien Massenkraifte
und -momente am Kurbelgehduse dargestellt. Die Kréfte in z-Richtung werden hier nicht
weiter betrachtet, da in der idealisierten Auslegung keine oszillierenden Massenkréfte in
diese Richtung auftreten. In der Ubersicht ist immer der Vierzylinder ohne
Ausgleichswellen als Referenz in schwarz zu sehen. Es ist erkennbar, dass dieser nur
Massenkrafte zweiter Ordnung in y-Richtung und Massenmomente zweiter Ordnung um
die z-Achse aufweist. Diese Momente entstehen aus dem Produkt der Kolbenseitenkraft
und der Entfernung zur Drehachse, sprich dem Kolbenhub samt Pleuel. Durch das
Produkt zweier sinusférmiger Kurven, erhohen sich die Ordnungen. Somit verschwindet
die erste Ordnung der Massenmomente um die z-Achse. Durch den Parallelbetrieb zweier
Zylinder ist eine Uberhohung der in y-Richtung wirkenden, oszillierenden Massenkrifte
in der ersten und zweiten Motorordnung in allen Varianten nicht vermeidbar. Diese liegen

jedoch noch unter der vierfachen Uberhéhung der zweiten Ordnung des Originalmotors.
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Abbildung 30: Freie Massenkréfte und -momente am Kurbelgehause bei n=3000min™ -
Ziindfolgenstudie

Erheblichen Einfluss hat die Wahl der Ziindfolge auf die Auspragung der freien
Massenmomente. Daher zeigt sich Variante a) als beste Basis fiir weitere Uberlegungen,
da sich die &uleren Massenkrafte mit den grofiten Hebelarmen im Parallelbetrieb zu jeder
Zeit ausgleichen. Weiter wiirde eine parallele Ziindung der mittleren Zylinder zu einer
Uberhohung der Belastung an den mittleren Zylinderkopfschrauben fiihren. Um einem
Abheben des Zylinderkopfs zu verhindern miisste die Verschraubung neu ausgelegt
werden. Dies st  kritisch zu bewerten, wenn die bereits abgesicherte
Zylinderkopfverschraubung des Originalmotors zum Einsatz kommen soll. Erste
Vorversuche wurden jedoch mit Variante b) durchgefiihrt. Die Uberlegung bestand darin,
dass man aus zwei Originalkurbelwellen eine modifizierte bauen kann. Es konnte die
parallele Ausfithrung der mittleren Kurbelzapfen ausgenutzt werden und damit mussten
nur die dufleren aufgetrennt und wieder verbunden werden. Die verwendeten Wellen-
Naben-Verbindung bestehen aus einer konischen Polygonverbindung. Diese gebaute
Kurbelwelle iiberstand die Einrichtung des Prifstands und alle
Prinzipbestéitigungsversuche.

Folgend werden weiterfithrende Uberlegung angefiihrt, die einer Neukonzipierung dienlich
sind. Neben der rein oszillierenden Auslegung folgt der rotatorische Massenausgleich der
ersten Ordnung. Hierzu zeigt Abbildung 31 die Konsequenz verschiedener Ausgleichgrade
in der Ubersicht der Massenkriifte und -momente am Kurbelgehiuse.

Hier wird visuell verdeutlicht was Gleichungen (9)(6) und (10) aussagen und stellt
tiberdies eine simulative Bestétigung dieser dar (vgl. Anhang Kapitel 11.1). Dargestellt
sind rotatorische ~Ausgleichsgrade von x,,. =0% bis 100% in dquidistanter

Schrittweite von 25%. Dabei wird am jeweiligen Zylinder in entgegengesetzter
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Kurbelzapfenrichtung eine Punktmasse verwendet. Man sieht, dass ein Ausgleich der
Massenkréfte erster Ordnung in y-Richtung das Anwachsen der selbigen in x-Richtung
bedingt. Kréfte in x-Richtung erzeugen dabei Momente um die y-Achse und Kréfte in y-
Richtung erzeugen dabei Momente um die x-Achse. Der doppelwertige Ausgleich der
auBeren Zylinder, welcher global dem inneren entgegenwirkt, stellt den globalen Ausgleich
ein. Der duflere Ausgleich hat keinerlei Konsequenz auf die Massenmomente um die x-
Achse, da die dufleren Zylinder und Kurbelwangen symmetrisch zur Schwereebene

angeordnet sind.
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Abbildung 31: Freie Massenkréfte und -momente am Kurbelgehduse bei n=3000min™ -
Ausgleichsgradvergleich

In Abbildung 32 sind die Kurbelsterne fiir die Massenkréfte in x- und y-Richtung und
fir die Massenmomente um die x- und y-Achse dargestellt. Die oszillierenden
Massenkrafte erzeugen die in grau gehaltenen bekannten Zeiger auf der linken Seite. Der
entgegenwirkende rotatorische Ausgleich ist in schwarz dargestellt. Der rotatorische
Ausgleich der dufleren Zylinder ist als variabel angedeutet. Der Phasenversatz von -90°
der rotatorischen Kraft wird in den Kurbelsternen der rechten Seite deutlich, sowie das

Aufheben der rotatorischen Anteile der aufleren Zylinder der Massenmomente um die y-
Achse.
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Abbildung 32: 50%-Ausgleichs der freien Momente mit variablem Ausgleich der freien Massenkréfte

Durch die besondere Ziindfolge wird es somit moglich den 50% -Ausgleich der
Massenmomente unabhéngig vom Ausgleich der oszillierenden Massenkréfte zu
bewerkstelligen. Durch diese Entkopplung kann auf einen 50%-Ausgleich der Krafte

verzichten werden.

2
Z Fy 132yl xo0r = 50%
- 1 I -7y
= B mod. x,0; = 50%
:2 ID [_Jmod. x., =10%/50%
0
5 200 200
z M M, z
= 100 100 E
5] <
: :
0 0
= 1 2 1 2 1 2 =
Ordnung [-] Ordnung [-] Ordnung [-]

Abbildung 33: Freie Massenkréfte und -momente am Kurbelgehduse bei n=3000min™ -
Ausgleichsgradvergleich

Hierzu ist in Abbildung 33 eine Gegeniiberstellung des Originalmotors, einem 50%-
Ausgleich  und der Ausgleich, der letztendlich verwendeten Kurbelwelle,
gegentibergestellt. Bei voller Ausnutzung eines 50%-Massenausgleichs kann eine
Halbierung der wirkenden Massenkréfte in den Grundlagern erreicht werden. In vollster
Konsequenz wirkt dies positiv auf die Grundlagerauslegung und koénnte durch die
Reduzierung des Durchmessers dieser Lager einen Beitrag zur Reibungsreduktion liefern.
Da jedoch der Anspruch auf Weiterverwendung bestehender Bauteile und
Fertigungseinrichtungen liegt, wurde auf einen vollen 50%-Ausgleich der Massenkrafte
und -momente verzichtet. Die letztendlich verwendete Kurbelwelle weist nur einen 10%-
Ausgleich der Massenkrifte bei 50%-Ausgleich der Massenmomente auf und ist im

Diagramm als weile Balken mit dickem Rand hervorgehoben. Die Prototypenauslegung
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verzichtet auf eine Uberhohung der rotatorischen Massenkrifte in x-Richtung. Der
groffere Teil wird in die Hauptkraftflussrichtung eingeleitet. Dies nutzt die gegebene
Steifigkeit des Kurbelgehéduses in y-Richtung und stellt eine Auslegung mit dhnlichem
Sicherheitsfaktor wie im Originalaggregat dar. Die neu gefertigte Kurbelwelle ist um 1,8%
leichter und hat ein um 3,5% niedrigeres Massentragheitsmoment um die Drehachse.
Zusatzlich ist ein Dreizylindermotor mit gleichem Bohrungsdurchmesser wie der
Originalmotor in Abbildung 33 dargestellt. Dank der Ziindabstinde gleichen sich
Massenkrafte mit ganzzahliger Ordnung immer aus und nur Massenmomente erster und
zweiter Ordnung verbleiben um die X-Achse. Bei einem 50%-Ausgleich der
Massenmomente kann die erste Ordnung zur Hélfte reduziert werden mit dem
gleichzeitigen Erhohen um den gleichen Betrag um die y-Achse. Bei gleichem
Bohrungsdurchmesser haben die wirkenden &ufleren Zylinder einen grofieren Hebelarm
zur Schwereebene der Kurbelwelle und die sich einstellenden Massenmomente sind hoher
als im neuen Motorkonzept. Das heifit, in der Betrachtung der Massenmomente weist das
neue Konzept ein niedrigeres Niveau auf als ein vergleichbarer Dreizylindermotor.

Abbildung 34 zeigt die neu gefertigte Kurbelwelle im Vergleich zur Originalkurbelwelle.

Abbildung 34: Neue Kurbelwelle (oben) im Vergleich zur Originalwelle (unten)
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5.2 Nockenwellen

Die Anderung der Ziindabstinde und der Ziindfolge spiegelt sich ebenso in einer
Umgestaltung der Nockenwelle wider. Fur den Aufbau des modifizierten Motors kommen
speziell angefertigte Nockenwellen zum FEinsatz. In diesem Schritt kommt es zu einer
Neuauslegung der Ventilhubkurven. Weiter soll, bis auf die Nocken, soviel wie moglich
von der Originalnockenwelle weiterbenutzt werden. Die Originalnockenwellen werden in
einem Zylinderkopfmodul im Steckprinzip verbaut. Das heifit, dass die drei Lagerstellen
groffer im Durchmesser sind als die Nocken. Die Gestaltung der neuen Nockenwellen sieht
daher vor, dass das mittlere Lager Teil der Grundwelle ist. Abbildung 35 zeigt die neue
Auslass- und Einlassnockenwellen. Gesteckte Bauteile sind in einem helleren Grauton

gekennzeichnet.

Lagegeber Lager Lager Lager

HDP-Nocken Ol-Ubergabe
NW-Steller

Abbildung 35: Neue Auslass- (oben) und Einlassnockenwelle (unten)

Von den Originalwellen stammen das hintere duflere Lager, das Nockenwellengeberrad
fiir den Hallsensor zur Phasenbestimmung, sowie das vordere Lager, was auf der
Einlassseite die Oliibergabe zum Phasensteller darstellt und auf der Auslassseite das
Kettenrad vom Steuertrieb aufnimmt. Die Nocken fiir die Ventilbetatigung und fiir die
Hochdruckpumpe sind per Drahterosion aus gehérteten 100Cr6 Platten gefertigt und
weisen jeweils eine Stufung im Innendurchmesser auf. Die Nocken kénnen mittels einer
Spielpassung (H7/g6) ohne besondere Hilfsmittel und Kraftaufwendung auf die
Nockenwelle gesteckt werden. Weiter ist eine Radialbohrung ( ©8,0 H7 ) im
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Nullhubbereich des Nockens im Senkerosionsverfahren vorgesehen. Der Ziindabstand ist
auf die Grundwellen iiber radiale Passbohrungen (?¥8,0 H7) dargestellt. Zur Fixierung
und Positionierung wird ein Passstift ( ¥8,0 m6 ) verwendet, welcher tiber die
korrespondierenden Bohrungen auf der Grundwelle die Verbindung herstellt. Der Stift ist
radial durch den Mittelpunkt symmetrisch auf beiden Seiten mit der Grundwelle und
dem Nocken verbunden. Die UbermaSpassung sorgt fiir ausreichende Klemmkraft. Durch
die symmetrische Verbindung erfihrt der Stift minimale radialen Kréfte und bleibt somit
in Position. Uberdies ist der Stift fiir die herrschenden Scherkrafte {iberdimensioniert und

stellt daher keine kritische Verbindung dar.



Motorkonzept 68

5.3 Steuerzeiten

5.3.1 Uberschneidung

Die verlangerten Ziundabstiande bringen eine wirkungsvolle Trennung der Auslassstofe
mit sich. Im Aufladebetrieb wird daher bei jeder Drehzahl ein positives Spiilgefille von
Einlass- zu Auslasssystem wihrend der Uberschneidungsphase eingestellt. Hierdurch wird
es moglich, das heifle Restgas weitestgehend aus dem Kompressionsvolumen auszuspiilen,
um unter anderem die Gemischtemperatur bei Es zu senken und somit die
Klopfrandbedingungen bei hohen Lasten zu verbessern. Dies erméglicht eine Anpassung
der Restgasstrategie in der Teillast ohne Kompromisse fiir die Volllast einzugehen. Des
Weiteren ergibt sich durch die Lastpunktverschiebung ein anderes Druckniveau im
Saugrohr, wodurch sich bei gegebener Uberschneidung und gleichem effektiven Lastpunkt
ein anderer Restgasgehalt einstellt. Um dem entgegenzuwirken, wurde mit Hilfe von

Ladungswechselsimulationen eine neue Restgasstrategie fiir die Teillast ermittelt.
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Abbildung 36: Restgasniveau tiber Finlassspreizung

Das Resultat ist in Abbildung 36 in einem reprisentativen Lastpunkt n = 1300min 1,
Dot = 2bar zu sehen. Das Restgasniveau des Originalmotors belduft sich in diesem
Lastpunkt von 11% bis 24%. Kommen die Originalhubkurven im modifizierten Motor
zum Einsatz, sorgt die Lastpunktverschiebung fir eine Differenz im Mittel von —2% und
entspricht damit nicht dem Ziel, den Restgasbereich zu erweitern.

Mehrere Optimierungsschleifen fithren zu einem neuen Offnungszeitpunkt der
Einlassventile und zu einem neuen Schlielzeitpunkt der Auslassventile. Die
Uberschneidung wird um 20°KW verlingert und teilt sich gleichméBig auf As und Eo

auf. Dies ermoglicht eine Anhebung des Restgasniveau {tiber den gesamten
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Einlassspreizungsbereich mit einer linearen Charakteristik. Im Mittel liegt somit der
Restgasgehalt 8% tiber dem des Originalmotors. Im rechten Diagramm von Abbildung
36 sieht man die Differenz zum Originalmotor iiber die Einlassspreizung. Bis ES =
95°KW stellt sich eine konstante Differenz von 12% ein und zum spéten Anschlag der
Einlassspreizung nahert sich das Restgasniveau dem Originalmotor an. Bei hoheren
Lastpunkten wird das Niveau des Originalmotos sogar unterschritten. Somit erhélt man
einen vergroferten Restgaseinstellbereich mit der Moglichkeit dhnliche Restgasanteile wie

im Originalbetrieb und Lastpunktverschiebung einzustellen.

5.3.2 Einlassschlie3en

Der EinlassschlieB3-Zeitpunkt stellt einen weiteren wichtigen Hebel zur Minimierung der
Verdichtungsendtemperatur und damit der Klopfrandbedingung dar. Mittels Schlieflen
der Einlassventile zu einem anderen Zeitpunkt, als im unteren Totpunkt, kann ein
Gemisch auf einem niedrigerem FEnergieniveau eingestellt werden. Das geringere
Einschlussvolumen muss durch hoéhere Aufladung ausgeglichen werden. Ist dabei die
Ladeluftkiithlung ausreichend dimensioniert, erhalt man ein Gemisch bei gleichem
Einschlussvolumen mit gleicher Dichte jedoch auf niedrigerem Temperaturniveau. Dies
reduziert die Klopfwahrscheinlichkeit [90-94]. Man kann den Einlassschluss nach frith
oder mnach spat verdndert, um in einer idealen Betrachtung den gleichen
thermodynamischen Effekt zu erhalten. Jedoch zeigen sich in Realitit weitere
Abhéngigkeiten. Aufladung und Ladeluftkithlung sind wirkungsgradbehaftet und
funktionieren  durchsatz- und lastpunktabhidngig. Weiter sind mechanische
Randbedingungen fiir die maximale und minimale Ventilbeschleunigung einzuhalten. Ein
frithes EinlassschlieBen bedeutet eine Verkiirzung der Offnungsdauer, wenn die
Uberschneidung beibehalten werden soll. Die Ventilbeschleunigung steigt quadratisch um
den Faktor der Verkiirzung der Offnungsdauer an. Wird die maximale
SchlieBbeschleunigung als konstant vorausgesetzt, fithrt dies zu kleineren Hiiben, was
wiederum zu hoherer Aufladung fihrt, welche in dieser Arbeit nicht angepasst wird.
Weiter fiihren SchlieBzeiten vor UT zu einem geringeren Turbulenzniveau, da die erzeugte
Stromungsstruktur mehr Zeit hat zu zerfallen. Dies wiederum steigert die
Klopfwahrscheinlich durch die resultierende, langsamere Verbrennung. Daher verlangen

solche Konzepte aufwéindige simulative Optimierungsschleifen hinsichtlich einer
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Anpassungen der Einlasskanéle [92].
Die verlangerten Ziindabsténde und das damit einhergehende positive Spiilgefille
wahrend der Ventiliitberschneidung, fithrt im Aufladebetrieb zu einem Durchspiilen. Wird
im Brennraum und in der globalen Betrachtung A=1 eingehalten, fiihrt dies je nach
Lastpunkt zu einer Verkiirzung der Uberschneidung. Das heiit, die Einlassphase wird
tendenziell nach spat verstellt. Durch diesen Umstand in Kombination mit der
Weiterverwendung des originalen Ventiltriebs, welcher sicher auf die gegebenen
Ventilbeschleunigungen ausgelegt ist, erweist sich eine Strategie mit spéatem
Einlassschliefen als  zweckméfliger. Das  Turbulenzniveau sinkt und die
Verbrennungsdauer bleibt auf einem ahnlichen Niveau wie bei einem Schlielen bei UT.
Hierzu wird der FEinlasshub um weitere 10°KW verlingert. Zusammen mit der
Spatverstellung der Einlassspreizung kann somit ein bis zu 50°KW spéteres
Einlassschliefen dargestellt werden.
Mittels einer isentropen Expansion kann die maximale Temperaturdifferenz abgeschétzt
werden, die sich ausgehen vom neuen und originalen Schliefzeitpunkt ergeben.

AT =Ty, (1— e~ 1) =31,5°C
Man erhélt bei Tg, ., = 90°C ein AT von 31,5°C. Dies korrespondiert laut [63] mit
einer Frihverstellung des Ziindwinkel und somit von der Verbrennungsschwerpunktlage

von 4-5°KW.

5.3.3 Auslassoffnen

Das A6 erzeugt bei iiberkritischen Druckverhéltnissen einen so genannten Vorauslassstof3.
Dieser sorgt fiir eine iiberhohte Ausstromrate zu Beginn des Auslasshubs. Es entsteht
eine Druckwelle die sich mit Schallgeschwindigkeit im Auslasssystem ausbreitet. Somit
ist das A6 dafiir verantwortlich, zu welchem Zeitpunkt das Maximum der Druckwelle mit
der Uberschneidung des in der Ziindfolge benachbarten Zylinder iibereintrifft. Ein
fritheres A6 fithrt bei Vierzylindermotoren mit 180°KW Ziindabstdnden zu einer
Beschrankung der Steuerzeit und vor allem zu einem fritheren A6 [95]. Dabei ist ein
fritheres A6 vorteilhaft fiir den Verbrauch bei niedriger Last [96].

Ein wichtiges Ziel dieses Konzepts ist es den Abschaltbetrieb zu erweitern. Die
saugmotorische Volllast mit nur drei Zylinder entspricht dabei in einer idealen

Abschidtzung nur 73% der saugmotorischen Volllast mit vier Zylinder. Das heifit, die
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Aufladung muss bei geringeren Abgasmassenstromen hohere Ladedriicke liefern. Eine
Anpassung des Turboladers ist nicht vorgesehen. Daher besteht das Ziel, der Turbine ein
hoheres Enthalpieniveau bereitzustellen, mittels fritherem A6. Dies fithrt zu einer

Frithverschiebung des A6 um 10°KW.

5.3.4 Ein- und Auslasshubauslegung

Die Neuauslegung der Hubkurven verwendet eine, eigens fiir diese Arbeit entwickelte,
neue Methode auf Basis analytischer Hubfunktion. Die Zusammenhéange und Herleitung
sind im Anhang dargestellt (Kapitel 11.3). Mit dieser Methodik sind Hiibe mit gleichen
Randbedingungen hinsichtlich Rampengestaltung und Hauptbeschleunigungen ausgelegt,
welche die gewiinschten verlangerte Steuerzeit aufweisen. In Abbildung 37 sind die Ein-
und Auslasshubkurven des Originalmotors und der Neuauslegung gegentibergestellt. Man
sieht die nicht geénderte, feste Auslassspreizung. Somit kann die Verbaulogik der
positionsgebenden Sensoren der Auslassnockenwelle beibehalten werden. Auf der
Einlassseite fiihrt die Kombination der verlangerten Einlasssteuerzeit mit dem
Einlassspreizungsbereich zu einer maximalen Spétverstellung von 50°KW | bei einer

Strategie mit spitem Es. Man erkennt die merkliche Vergréfierung der Uberschneidung.
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Abbildung 37: Steuerdiagramm mit der Neuauslegung der Hubkurben mit verldngerter Ein- und

Auslasssteuerzeit

In Abbildung 38 sind die restlichen Verldufe der Neuauslegung zu sehen. Die kritischen
Kenngroflen  wurden dabei  beibehalten. Darunter fallen die maximalen
SchlieBbeschleunigungen und die Aufsetzgeschwindigkeiten. Weiter wurde darauf

geachtet, dass die Kréftebilanz am Ventil den gleichen Sicherheitsfaktor bei maximaler
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Drehzahl aufweist. Die Fullung konnte im Mittel um 13,5% durch die Verlangerung der
Steuerzeit erhoht werden. Bezogen auf ein Rechteckprofil mit gleichem maximalem Hub
beginnend ab 0.5mm Hubhohe, konnte auslassseitig eine Steigerung der Fiilligkeit von

1% und auf der Einlassseite um 3% erzielt werden.
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Abbildung 38: Neuauslegung der Hubkurven mit verléngerter Ein- und Auslasssteuerzeit -
Geschwindigkeits- und Beschleunigungsverlaufe (Volllinie); Originalkurven (Strichlinie)



Diskussion der Ergebnisse 73

6  Diskussion der Ergebnisse

Das in Kapitel 5 vorgestellte Motorkonzept wurde konstruktiv umgesetzt, gefertigt und
auf dem Motorprifstand vermessen. Zu Beginn wird der verwendete Versuchsaufbau
gezeigt und auf die sich ergebenen Herausforderungen eingegangen. Anschlieffend werden
ausgewdhlte Messkampagnen angefiihrt und diskutiert, gefolgt mit der Darstellung der
Kennfeldvermessung und dem Verbrauchskennfeld. AbschlieBend wird der Ubertrag zum

Fahrzeugmodell gezeigt und die Potentiale in ausgewahlten Zyklen angefiihrt.

6.1 Versuchsaufbau

Der verwendete Priifstandaufbau ist dazu in Abbildung 39 dargestellt. Mit dem
Priifstandsteuergerédt des Originalmotors ist es nicht moglich die Ziindfolge anzupassen.
Diese Funktionalitat wird deshalb iiber ein zweites Steuergerit dargestellt. Dies fiihrt zu
einem parallelen Betrieb mit zwei Steuergerdten, wobei das Priifstandsteuergerat alle
Funktionen steuert, die mnicht von der Ziindfolge abhingig sind. Ein
Motorsportsteuergeriat dient als Sekundarsteuergerat (SSG), welches die Moglichkeit
besitzt, die Ziindfolge vollig frei zu variieren. Dementsprechend sind Einspritzung und

Zindung auf das SSG ausgelagert.
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Abbildung 39: Priifstandsautbau 3/4-Zylinder
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Jedoch besitzt das SSG keine Leistungsendstufen, um die Injektoren der
Direkteinspritzung anzusteuern. Daher muss das digitale 5V Signal in ein Peak-and-
Hold-Signal konvertiert werden und auf 60V (peak) respektive 30V (hold)
hochtransformiert werden. Durch den Steuergerateverbund wird es moglich,
Stationdrpunkte zu vermessen. Die gezeigten Messungen dienen dabei der genaueren
Untersuchung der in den Zielen dieser Arbeit definierten Punkte. Dabei wird ein
gesondertes  Augenmerk auf den Teillastbetrieb gelegt. Die Effekte der
Lastpunktverschiebung und der Restgaserhohung werden isoliert in einer detaillierten
Verlustanalyse diskutiert. Die Auswirkungen des spiillenden Ladungswechsel im
aufgeladenen Betrieb im Drei- und Vierzylinder-Modus werden genauer betrachtet und
die Konsequenzen der Steuerzeitenanpassung bei niedrigen Drehzahlen aufgezeigt. Ein
weiterer Fokus wird auf den Abschaltbetrieb gelegt und die Reibung in diesem simulativ
betrachtet. Die gewonnenen Erkenntnisse werden in einer gesamtheitlichen Vermessung
zusammengefasst und in Form von Kennfeldern prasentiert. Abschlieend wird mit Hilfe
einer simulativen Betrachtung das Potential im NEFZ, WLTP und einem RDE-

konformen Zyklus aufgezeigt.

An dieser Stelle muss erwahnt werden, dass die gewédhlte Konvertierungsstufe fiir das
Einspritzsignal ein Problem mit sich bringt. Das resultierende Peak-and-hold-Signal weist
eine minimale Untergrenze des Peak-Anteils von 3ms auf. Das heif}t, jedes Logiksignal
unter dieser Grenze wird automatisch in ein Peak-Signal von 3ms konvertiert. Das fiihrt
dazu, dass kleinere Einspritzmengen nicht weiter iiber die Einspritzdauer eingestellt

werden kénnen, sondern nur noch durch eine Einspritzdruckreduktion.
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Abbildung 40 Messung - Einspritzdruck und -dauer tiber Einlassspreizung bei n=1300min, pn.=2bar

In Abbildung 40 ist dies bei n = 1300min~!, p_. = 2bar exemplarisch aufgezeigt. Man
erkennt, dass im Originalbetrieb der Einspritzdruck zwar abgesenkt ist, jedoch konstant
bleibt und durch die Einspritzdauer die Last justiert wird. Umgekehrt verhalt es sich im
modifizierten Betrieb. Trotz der Lastpunktverschiebung und damit dem hoheren Bedarf
an einzuspritzender Kraftstoffmasse, muss der Einspritzdruck auf 3,5Mpa gesenkt
werden. Dies stellt mehr als eine Halbierung im Vergleich zum Originalmotor dar. Zur
feinen Lasteinstellung wird der Einspritzdruck verwendet. Der geringe Druck hat direkten
Einfluss auf die Gemischbildung und somit auf die Verbrennungsstabilitat.

Bei niedrigen Drehzahlen kommt die relativ lange Zeit von Einspritzung zur Zindung
der Gemischaufbereitung zu Gute. Bei hoheren Drehzahlen unterstiitzt die hohere
Intensitdt der Zylinderinnenstromung und deren Zerfall in Turbulenz einerseits die
Gemischaufbereitung und anderseits stabilisiert diese die Verbrennung. Daher kénnen die
Konsequenzen der schlechten Gemischbildung durch die Druckreduktion ab einer
bestimmten Last tiberkompensiert werden. Jedoch zeigen sich die Auswirkungen auf
Rohemissionen und Verbrauch besonders in den Kennfeldbereichen, wo die verédnderte
Restgasstrategie ein gute Gemischaufbereitung bendtigt und stellt damit nur eine

Kompromisslésung und nicht das Optimum dar.
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6.2 Teillastbetrieb

Auf den  Teillastbetrieb  wirken zwei nicht unabhéngige Effekte. Die
Lastpunktverschiebung verringert die Ladungswechselarbeit und die
Steuerzeitenanpassung erhoht zusétzlich das Restgasniveau. Diese beiden Effekte werden
im  hubraumangepassten NEFZ-Vergleichspunkt n = 2000min~' und p,, = 3bar

analysiert. In einem zweiten Lastpunkt, n = 1300min*

und p,, = 2bar, wird die
Grenze der stabilen Verbrennung ermittelt.

Die gezeigten Ergebnisse zeigen den Vergleich des Abschaltbetriebs mit drei aktiven
Zylindern zum Originalmotor und stammen aus einer Testreihe, welche konstante
Verbrennungsrandbedingungen aufweist. Fiir die Vergleichbarkeit wurde ein
Verbrennungsschwerpunkt von CAb50 = 10°KW gewahlt, sodass iiber die weiten
Restgasbereiche der Verbrennungsschwerpunkt konstant gehalten werden kann. Weiter
konnen so vermessene Lastpunkte besser miteinander verglichen werden. Eine Aussage

des maximal moglichen Potentials ist somit nicht mehr moglich. Diese finden sich jedoch

im Kennfeldvergleich in Kapitel 6.4 wieder.

6.2.1 Lastpunktverschiebung bei n=2000min™, pm.=3bar

Die Reduktion der Ladungswechselverluste stellt einen grofien Teil des Potentials dar,
welches der Lastpunktverschiebung zu Grunde liegt. Die Ladungswechselverluste sind
hauptsachlich vom herrschenden Druck im Einlasssammler abhédngig. Weiter ist der
Einlasssammlerdruck ein entscheidender Faktor fiir den erzielbaren Restgasgehalt.
Wiéhrend der Ventiliiberschneidung sorgt eine negative Druckdifferenz von Einlass- zu
Auslasssystem fiir das Riickspiilen des verbrannten Arbeitsgases ins Einlasssystem. Die
Dauer der Ventiliiberschneidung ist daher ein Stellglied, um den Restgasgehalt
einzustellen. Ohne Verstellmoglichkeit im Ventiltrieb auf der Auslassseite, variiert man
die Ventiliiberschneidung mittels Einlassphasenvariation und somit den Restgasgehalt.
Das Restgas weist beim Ansaugvorgang einen gewissen Partialdruck auf (Entdrosselung
durch Restgas). In Kombination mit der geringeren Dichte durch die erhéhte
Mischungstemperatur (thermische Entdrosselung), fithrt zu einem héheren Einlassdruck,
um die Luftmasse fiir den konstant gehaltenen Lastpunkt bereitzustellen. Damit sinkt
die Druckdifferenz zwischen Ein- und Auslasssystem durch die Lastpunktverschiebung

und damit auch das Restgaspotential. Durch die angepassten Steuerzeiten kann dem
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entgegengewirkt werden. Bei gewédhltem Lastpunkt, n = 2000min—*

und p,,, = 3bar,
verhilt sich der Einlasssammlerdruck wie in Abbildung 41 - links, dargestellt. Uber die
gesamte KEinlassphasenvariation erkennt man, dass der Einlassdruck des modifizierten

Motors durch die Lastpunktverschiebung angehoben ist.
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Abbildung 41 Messung - Einlasssammlerdruck und simulativer Restgasgehalt iiber Einlassspreizung
und Differenzenbetrachtung bei n=2000min™, p.=3bar

Betrachtet man nun die zugehorigen simulierten Restgasgehalte beider Motoren in
Abbildung 41 - Mitte, sieht man, dass beim spaten Endanschlag ein gleiches Niveau von
10% Restgas erzielt wird. Zu fritheren Spreizungen steigt der Restgasgehalt des

modifizierten Motors schneller an.

Im rechten Diagramm sind zuséatzlich die Differenzen des Sammlerdrucks und die des
Restgasniveaus gegeneinander aufgetragen. Dies stellt das maximale Potenzial fiir die
Ladungswechselarbeit bei gleichen Randbedingungen (EinlassschlieBzeitpunkt und
Sammlertemperatur) dar. Hier erkennt man, dass die Entdrosselung bei gleichem
Restgasgehalt 128mbar betragt und daher hauptsiachlich der Lastpunktverschiebung
zuzuordnen ist. Ein geringer Teil der Entdrosselung stammt weiter aus dem um 10°KW
spateren EinlassschlieBen. Kommt es nun zu unterschiedlichen Restgasgehalten aufgrund
der modifizierten Steuerzeiten, vergrofert sich der Wert der Entdrosselung auf iiber
150mbar.

Abbildung 42 zeigt den Effekt des modifizierten Motors auf den spezifischen Verbrauch.
Im linken Diagramm ist der indizierte und im rechten der effektive spezifische Verbrauch
dargestellt. Wie zu erwarten, treten die Bestverbrauche jeweils bei ES = 80°KW auf.
Hier sind die Einlassdruckniveaus am hochsten. Im Bestverbrauchspunkt zeigt der
modifizierte Motor einen indizierten Verbrauchsvorteil von 9,4%, wobei der effektive

Verbrauchsvorteil auf 8,8% zu beziffern ist. Wie sich das indizierte und effektive Potential
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im Detail ergibt, wird im Folgenden betrachten.
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Abbildung 42 Messung - Effektiver und indizierter spezifischer Verbrauch itiber Einlassspreizung bei
n=2000min™, p...=3bar

Welchen Einfluss der erhohte Einlasssammlerdruck auf die Ladungswechselarbeit hat, ist
in Abbildung 43 dargestellt. Das linke Diagramm zeigt die gemittelte
Ladungswechselarbeit der aktiven Zylinder. Bei grofiter Entdrosselung, am frithen
Anschlag der Einlassspreizung, kann 0,1bar Ladungswechselarbeit pro Zylinder
eingespart werden. Bezogen auf den effektiven Lastpunkt sind das 3,3% und kann somit

nicht den beobachteten Verbrauchsvorteil erklaren.
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Abbildung 43 Messung - Ladungswechselarbeit eines Zylinders und des ganzen Motors tiber

FEinlassspreizung bei n=2000min, pn.=3bar, Mp=33.3Nm

Das rechte Diagramm zeigt zusatzlich die Ladungswechselarbeit des gesamten Motors.
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Bei ES = 80°KW ergibt sich eine Differenz von 2,4Nm. Somit reduziert sich nicht nur
die Ladungswechselarbeit eines Zylinders durch die Druckanhebung im Einlasssammler,
sondern das Gesamtniveau wird durch das Wegfallen eines Zylinders weiter gesenkt.
Bezogen auf den effektiven Lastpunkt ist durch eine Einsparung der
Ladungswechselarbeit  ein  Potential ~von  7,2%  beobachtbar. Neben  der
Ladungswechselarbeit existieren deshalb noch weitere Faktoren, um auf das indizierte

Potential von 9,4% zu kommen.
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Abbildung 44 Messung - Spezifischer Reibmitteldruck und Brenndauer tiber Einlassspreizung bei
n=2000min™, p...=3bar

Neben der Ladungswechselarbeit konnen daher noch zwei weitere Groflen angefiihrt
werden, die einen Einfluss auf das Gesamtpotential aufzeigen. In Abbildung 44 sind dazu
der Reibmitteldruck und die Brenndauer tiber der FEinlassspreizung dargestellt. Die
Reibung des Originalmotors steigt mit fritherer Spreizung, wohingegen das Niveau des
modifizierten Motors konstant bleibt. Dieses Phénomen ist auf mehrere Effekte zuriick
zu fithren. Der hoéhere Spitzendruck der lastpunktverschobenen Verbrennung sorgt fiir
hohere Krifte in den Kurbelwellenhauptlager und die Reibung des abgeschalteten
Zylinders erhohen das Grundreibniveau®. Die Zunahme der Reibung des Originalmotors
bei fritheren Spreizungen kann durch die Kréfte und Momente im Steuertrieb erklért
werden. Wird die Einlassspreizung nach friith verstellt, nahert sich der aufsummierte Wert

der Ein- und Auslassspreizung dem Ziindabstand an. Bei ES = 80°KW und AS =

® Die eigens gefertigte Kurbelwelle und Nockenwellen tragen zu dem beobachteten Reibniveau auf nicht
weiter untersuchte Art und Weise bei
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100° KW kommt es zum exakten Abstand entsprechend des Ziindabstands von 180°K'W.
Somit iiberdecken sich die Einlasshiibe mit den in der Ziindfolge benachbarten
Auslasshiiben. Es kommt zu einer Uberhéhung des Antriebmoments im Steuertrieb. Bei
verlangerten Ziindabstinden ist der Effekt geringer, jedoch wirkt sich die
Parallelbetétigung der Ventile 1 und 4 negativ auf das maximale Moment im Steuertrieb
aus und triagt somit zum allgemein hoheren Reibungsniveau bei. Bezogen auf den
effektiven Lastpunkt ergibt die Differenz von 0,05bar in den Reibniveaus den fehlenden
Teil, um auf das Gesamtpotential zu kommen.

Weiter sicht man im rechten Diagramm die Auswirkung des hoheren Restgasniveaus bei
frithen Einlassspreizungen auf die Brenndauer. Die Verbrennung lauft trotz der
geringeren spezifisch zugefithrten Warmemenge schneller ab, auf Grund der héheren
Dichte, durch die Lastpunktverschiebung und auf Grund der hoheren

Mischungstemperatur, durch den hoheren Restgasanteil.

6.2.2 Verlustteilung bei n=2000min™, pn.=3bar, ES=80°KW

Die Diskrepanz zwischen dem Potential aus dem Ladungswechsel und dem indizierten
Verbrauch muss weiter beleuchtet werden. Im Folgenden werden die Potentiale im Detail
aufgefithrt und auf die gleiche Referenz bezogen. Hierfiir bietet sich die Verlustanalyse

an. Diese wird im Bestpunkt dieser Messkampagne beider Motoren durchgefiihrt.
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Abbildung 45 Restgasverlauf, momentaner Isentropenexponent und spez. Warmekapazitit im
Zylinder bei n=2000min™, pn.=3bar, ES=80°KW

Abbildung 45 zeigt im ersten Schritt die Betrachtung der Kalorik des realen Gases. Hierzu
ist der Restgasverlauf, die momentane spezifische Wérmekapazitét ¢, und der Verlauf

des Isentropenexponent k dargestellt. Der Restgasverlauf bestimmt die fehlende
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Komponente, um auf die Zusammensetzung der Gasmasse im Zylinder zu schliefen. Im
Verlauf des modifizierten Motors ist der spéter eintretende Abfall des Restgasgehalts im
Ladungswechsel deutlich zusehen. Das zuriickgeschobene Abgas erzeugt ein grofleres
Restgasreservoir in den Einlasskandlen und fiithrt somit zum gewtiinschten hoheren
Restgasniveau. Die spezifische Warmekapazitat ¢, und der Isentropenexponent k sind
stark von der Zusammensetzung und der Temperatur abhangig. Die Einspritzung ist
deutlich als Unstetigkeit wahrend des Ansaugtakts in den Verldufen von ¢, und k
erkennbar.

Den grofiten Einfluss auf die kalorischen Eigenschaften hat die Temperatur. Steigt diese,
so steigen auch die Waérmekapazititen ¢, und c¢,. Dies senkt die
Verdichtungsendtemperatur im Vergleich zur idealen Prozessfithrung. Da jedoch die nicht
dargestellte Wérmekapazitat c, stirker steigt als c,, fallt k auf unter 1,3 und verhalt
sich gegenléufig zu den Warmekapazitdten. Der geringere spezifische Energieeintrag des
modifizierten Motors fiihrt zu einem geringeren Temperaturniveau durch die
Verbrennung und somit zu einem hoheren k -Verlauf wahrend der Expansion und vor
allem beim Ausschieben. Dies fiithrt zu den Unterschieden in den Wirkungsgradverlusten,
welche auf der rechten Seite als Saulen dargestellt sind. Von den maximal moglichen 61%
Wirkungsgrad werden 10,7% Verlust im Originalbetrieb und 10,5% im modifizierten
Motor subtrahiert. Somit ergibt die Berticksichtigung der realen Kalorik den gréfiten

Verlust in der Prozessfiihrung.
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Abbildung 46 Kumulierter Brennverlauf und Umsatzrate bei n=2000min™, p,.=3bar, ES=80°KW

Im néchsten Schritt werden nun die Verluste aufgrund der realen Verbrennung aufgezeigt.
In Abbildung 46 sind dazu jeweils die kumulierten Brennverlédufe und Umsatzraten beider
Motoren im Bestpunkt der Spreizungsvariation dargestellt. Die Verbrennung im

Originalmotor ist im Vergleich bis zum konstant gehaltenem 50%-Umsatzpunkt sehr
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ahnlich und benoétigt nur 1° KW mehr Vorziindbedarf. Jedoch kommt es danach zu einem
starkeren Abflachen der Kurve. Im Verlauf der Umsatzraten, im mittleren Diagramm,
liegt das Maximum des modifizierten Motors 2°KW frither und auf hoherem Niveau. Die
Verbrennung im modifizierten Motor erreicht im Mittel 2% mehr Gesamtumsatz pro
Zylinder, was auf den gesamten Motor bezogen mafgeblich fiir die geringeren Verluste
verantwortlich ist. Die Verluste aufgrund der realen Verbrennung liegen bei 8,9% der

eingebrachten Energiemenge im Originalmotor und 7,1% im modifizierten Motor.
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Abbildung 47 Temperatur im Zylinder und Wandwéarmestrom bei n=2000min™, pn.=3bar,
ES=80°KW

Die Wandwéarmeverluste stellen den drittgrofiten Verlust in diesem Vergleich dar. Hierzu
ist in Abbildung 47 der Temperaturverlauf und der Wérmetibergang von Arbeitsgas zu
Brennraumwand dargestellt. Im Temperaturverlauf sind die Events A6, LWOT und die
Einspritzung jeweils durch einen starken Abfall der Temperatur auszumachen. Die
Spitzentemperatur beider Varianten weicht nur sehr gering voneinander ab. Bei der
anschlieBenden Expansion wird der niedrigere Verlauf des modifizierten Motors
ersichtlich. Hier wird der Einfluss der geringeren zugefiihrten spezifischen Energiemenge
durch den Kraftstoff im modifizierten Motor deutlich. Durch diese Differenz in der
Abgastemperatur ergibt sich die ersichtliche Temperaturrandbedingung nach Es und die
Verdichtung lauft bei beiden Varianten &hnlich ab. Ein hoherer Restgasgehalt bei
geringerer Restgastemperatur ergibt eine Mischtemperatur die ahnlich zum
Originalmotor ist. Hier erkennt man deutlich, dass die Temperatur nicht weiter vom
inneren Lastpunkt abhéngt, sondern viel stédrker durch Anfangstemperatur,
Gemischzusammensetzung und Verbrennungsverlauf geprégt ist.

Die Wandwarmeverluste sind im mittleren Diagramm zu sehen. Bis auf eine stérkere

Uberhohung nach ZOT verlduft der modifizierte Motor wihrend der Expansion leicht
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iiber dem Originalmotor. Die Temperaturdifferenz zur Wand ist in diesem Zeitpunkt bei
beiden Varianten gleich. Da der Ubergangkoeffizient iiberwiegend dem Druckverlauf
folgt, ergibt sich die beobachte Uberhéhung des Warmeiibergangs bei Spitzendruck. Der
niedrigere Temperaturverlauf im modifizierten Motor kompensiert wéihrend der
Expansion den erhdhten Ubergangskoeffizient zu einem gewissen Teil. Im Mittel liegt der
modifizierte Motor somit 10% hoher als der Originalmotor. Jedoch bezieht sich dies nur
auf einen Zylinder. Betrachtet man alle vier Zylinder, gleicht sich der gesamte relative
Wiérmeverlust an. Bezogen auf den eingesetzten Kraftstoff aller Zylinder ergibt sich das
dargestellte Saulendiagramm. Der modifizierte Motor zeigt insgesamt 0,2% mehr Verlust
aufgrund des Wandwarmetibergangs und liegt bei 5,1% Gesamtwarmeverlust. Im

absoluten Vergleich zeigt der modifizierte Motor jedoch ein geringeres Niveau, da weniger

Kraftstoff fiir die gleiche Leistung notig ist.
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Abbildung 48 p-V-Diagramm und Massenstréme durch die Ventile bei n=2000min™, p,..=3bar,
ES=80°KW

Im letzten Schritt werden die Ladungswechselverluste ebenfalls auf den
Gesamtkraftstoffeinsatz bezogen und in die Verlustteilung mit aufgenommen. Hierzu sind
in Abbildung 48 das p-V-Diagramm des Ladungswechsels und die dazugehorigen
Massenstrome dargestellt. Im Unterschied des Fléacheninhalts der
Ladungswechselschleifen wird die Lastpunktverschiebung deutlich. Zusétzlich zum
Integral von UT-UT wird die Expansions- und Kompressionsarbeit dem
Ladungswechselverlust in dieser Analyse angerechnet. Die Kompressionsverluste fallen
durch die konventionellen Einlasssteuerzeiten beider Varianten, mit Es in der Nahe von
UT, nicht weiter ins Gewicht. Durch das frithere A6 kommt es im modifizierten Motor
zu einem grofferen Expansionsverlust. Dieser beziffert sich auf unter 0,1%, bezogen auf

den Kraftstoffeinsatz und ist somit vergleichsweise gering. Der Vorauslassstof} setzt frither
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ein und ist dadurch auf einem héheren Druckniveau. Dazu kommt noch das erhoéhte
Druckniveau durch die Lastpunktverschiebung. Dies fithrt zu einem intensiveren
Vorauslassstofl und vermag somit mehr Masse aus dem Zylinder zu beférdern. Trotz der
unterschiedlichen Fillungen verlaufen die Kurven des Auslassmassenstroms beider
Varianten wahrend des Ausschieben auf gleichem Niveau. Die Ausschiebearbeit wird nicht
negativ beeinflusst. Das fithrt zu 2,9% Kraftstoffeinsatz im modifizierten Motor fir den
Ladungswechsel. Im Originalmotor sind es 5,1%.

Zusammenfassend sind alle Verluste in Abbildung 49 dargestellt. Zusétzlich wird die
gemessene Reibung in die Verlustteilung mit aufgenommen, um auf den effektiven
Wirkungsgrad zu schliefen. Wie man erkennen kann, zeigt der modifizierte Motor nur in
zwei Kategorien geringfiligig hohere Verluste. Der Warmeiibergang liegt leicht iiber dem
des Originalmotors, da die Verbrennung besser ablauft. Weiter zeigt der modifizierte
Motor ein hoheres Reibniveau. An dieser Stelle ist der Prototypenstatus von Kurbelwelle

und Nockenwelle zu nennen. Somit ist die Reibung auf einem vertretbaren Niveau.
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Abbildung 49 Verlustteilung tiber den gesamten Motor bei n=2000min™, p..=3bar, ES=80°KW
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6.2.3 Restgasvertraglichkeit bei n=1300min™, pn.=2bar

Die Effekte der Druckdifferenz iiber Zylinder auf das einstellbare Restgasniveau und der
Einfluss des Restgases auf die Verbrennung sind in Kapitel 6.2.1 weitestgehend
beschrieben. Erhoht man das Niveau nun weiter und verschlechtert gleichzeitig die
Zindrandbedingungen, so kommt es zu Verbrennungsirregularitaten, wie zum Beispiel
Zindaussetzer und instabiler Durchbrand.

Analog zu der Messreihe von Kapitel 6.2.1 wird im Folgenden bei einem Lastpunkt von
n=1300min™, pm.=2bar die Auswirkung der kritischen Ziindrandbedingungen diskutiert.
Abbildung 50 zeigt das Druckniveau im Einlasssammler beider Motoren und den
simulierten Restgasgehalt 1tiber Einlassspreizung. Die Entdrosselung durch die
Lastpunktverschiebung ist in diesem Lastpunkt hoher als in Kapitel 6.2.1. Der Bereich
in dem das Restgas variiert werden kann ist ebenfalls gréfler. Das steuerbare
Restgasniveau des Originalmotors betrdgt 10% bis 28%, wohingegen der modifizierte

Betrieb bis 39% Abgas zurtickfiithren kann.
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Abbildung 50 Messung - Einlasssammlerdruck und Restgasgehalt tiber Einlassspreizung bei
n=1300min’, p.=2bar

Weiter ist der Einfluss des erhohten Restgasgehalts in Kombination mit der niedrigeren
Fillung und der geringen Drehzahl auf die Verbrennung in Abbildung 51 dargestellt. Die
Brenndauer ist links und der Verbrennungsschwerpunkt rechts zu sehen. Die Brenndauer
folgt dem Restgasgehalt im Originalbetrieb. Im Fall des modifizierten Motors sieht man,
dass bei spateren Einlassspreizungen die Verbrennung langere Brenndauern bedingt.

Jedoch wird die Brenndauer mit héherem Restgasgehalt, zu fritheren Einlassspreizungen
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hin, erst kiirzer und steigt dann wieder an bis das Niveau mit wenig Restgasanteil erreicht
wird. Die ansteigende Gemischtemperatur mit hohem Restgasanteil unterstiitzt die

Verbrennung bis zu einem Punkt, ab dem wieder die Effekte des Restgases dominieren.
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Abbildung 51 Messung - Brenndauer und Verbrennungsschwerpunkt tiber Einlassspreizung bei
n=1300min’, p,.=2bar

Das rechte Diagramm zeigt, dass der Verbrennungsschwerpunkt im Originalbetrieb nicht
mehr konstant auf 10°KW gehalten werden kann. Der Vorziindbedarf iiberschreitet im
Originalbetrieb die Ziindrandbedingungen und somit kommt es zu einer Verschleppung
des Verbrennungsschwerpunkts. Im Gegensatz dazu ist es im modifizierten Betrieb

weiterhin moglich den Verbrennungsschwerpunkt konstant zu halten.
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Abbildung 52 Messung - effektiver spezifischer Verbrauch und Variationskoeffizient tiber
Einlassspreizung bei n=1300min™, py.=2bar
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In Abbildung 52 sieht man den spezifischen Verbrauch und den Variationskoeffizienten
dargestellt. Eine Abnahme des Verbrauchs zu frithen Einlassspreizungen hin ist in beiden
Fallen ersichtlich. Am frithen Endanschlag steigt der Verbrauch in beiden Féllen, im
Originalbetrieb sogar auf ein Maximum. Im Originalbetrieb sieht man zudem eine
drastische Verschlechterung der Stabilitdt bei Spreizungen kleiner ES = 90°KW,
wohingegen der modifizierte Motor hinsichtlich Stabilitit keine Auffalligkeiten zeigt.
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Abbildung 53 Messung - Druck- und Summenheizverlaufe mit minimalem und maximalem

Restgasanteil bei n=1300min™, p,.=2bar

Eine detaillierte Verlustteilung ist in Abbildung 54 dargestellt. Es ist jeweils die frithste

Spreizung mit dem grofiten Restgasanteil dargestellt und im direkten Vergleich der

Verbrauchsbestpunkt der jeweiligen Messreihe.
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Abbildung 54 Verlustteilung tiber den gesamten Motor bei n=1300min™, p..=2bar, ES=80°KW

Auffallend zeigt sich die instabile Verbrennung im Originalmotor. Mit tber 16%
Wirkungsgradverlust ist sie der Haupttreiber fir den niedrigen Wirkungsgrad von 19%.
Die Wandwéarmeverluste bei ES = 80°KW profitieren durch die verschleppte
Verbrennung. Der Druckverlauf ist stark abgeflacht und durch den hohen Restgasgehalt
erreicht die Spitzentemperatur ein um 300K geringeres Temperaturmaximum. Beides
reduziert den Warmeiibergang. Der mafigeblich von der Temperatur getriebene Verlust
durch die Kalorik féllt geringer aus, als es noch bei hoherer Last in Kapitel 6.2.1 der Fall
war.

Im modifizierten Motor stellt der Verlust durch die reale Verbrennung ebenfalls den
grofften  Anteil der Verluste dar. Die Ladungswechselverluste werden durch die
Lastpunktverschiebung und die Entdrosselung durch die hoheren Restgasgehalte mehr
als halbiert im Vergleich zum jeweiligen Vergleichspunkt des Originalmotors.

Obwohl ein relativ stabiler Brennverlauf im modifizierten Betrieb auszumachen ist,
ergeben sich die Verluste durch die Verbrennung als sehr hoch. Die einzelnen Anteile,
welche zum Verlust durch reale Verbrennung fithren, sind dazu in Abbildung 55 zu sehen.
Dargestellt sind die drei Komponenten, tatsachlicher Brennverlauf,
Verbrennungsschwerpunkt und unvollstandige Verbrennung iiber der Einlassspreizung.
Im Fall des modifizierten Motors stellt die unvollsténdige Verbrennung den grofiten Anteil
dar. Vor allem bei ES = 80°KW macht diese iiber 60% des Gesamtverbrennungsverlust
aus. Im Fall des Originalmotors zeigt sich der sehr spite Verbrennungsschwerpunkt als
Hauptverlust. Die instabile Verbrennung und der frithe Vorziindbedarf fithren zu

iiberhohter Unvollstandigkeit der Verbrennung.
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Abbildung 55 Verbrennungsverluste tiber den gesamten Motor bei n=1300min™, p...=2bar

Eine niahere Betrachtung zur Vollstandigkeit der Verbrennung zeigt Abbildung 56. Hier
wird eine Darstellung der beiden Abgaskomponenten mit dem hochsten Heizwert
gewdahlt. Dabei sind die Abgasmassenstrome auf Benzindquivalent umgerechnet, um eine
Grofle zu erhalten, welche mit dem spezifischen Verbrauch verrechenbar ist. Als unterer
Heizwert wird fir CO H, oo = 10,11}{/I—gJ und fir HC H,, p,opan = 46,41\111—gJ angenomimen,
[72]. Durch die instabile Verbrennung des Originalmotors kommt es zu einem starken

Anstieg bei ES = 80°KW.
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Abbildung 56 Messung - Spez. CO- und HC-Emissionen und Verbrennungswirkungsgrad tiber
Einlassspreizung bei n=1300min™, p,.=2bar

Sehr auffillig zeigt sich jedoch das recht hohe Niveau im modifizierten Motor. Dies gilt
sowohl fiir die CO- als auch fiir die HC-Emissionen. Dies lasst sich durch die schlechte
Gemischbildung erkléaren. Ursache ist der stark herabgesetzten Einspritzdruck, der
aufgrund der Probleme mit dem Injektor-Treiber reduziert werden musste (siehe Kapitel
6.1, Abbildung 40). Die dquivalente Kraftstoffmasse, die durch das Abgas den Bilanzraum

verldsst, betrdgt maximal Fall mehr als 32 und macht somit mehr als 9% im
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Kraftstoffverbrauch aus.

Zusammenfassend kann gesagt werden, dass die Restgasvertraglichkeit durch die
Lastpunktverschiebung ausgeweitet werden kann. In diesem Vergleichspunkt kann eine
stabile Verbrennung mit einer Verdoppelung des Restgasgehalts gewéhrleistet werden.
6,7% betragt der Verbrauchsvorteil zum Bestpunkt im Originalbetrieb in dieser
Messreihe. Dies ist weniger als in Kapitel 6.2.1 bei p,,, = 3bar und n=2000min'. Das
Potential, welches durch die Einsparung der Ladungswechselverluste erzielt wird, wird
durch die schlechtere Gemischbildung wieder aufgebraucht und stellt somit nicht das

Optimum dar.
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6.3 Aufladebetrieb

Es folgt eine Betrachtung des Betriebs mit aktiver Aufladung. Hier werden Effekte
diskutiert, welche aufgrund der Besonderheiten der Aggregatsanpassungen entstehen. Die
Dreizylinderziindfolge, gepaart mit den verlangerten Steuerzeiten, sind dabei
entscheidend fiir eine abweichende Betriebsstrategie verantwortlich. Es wird ein Fokus
auf den spiilenden Betrieb gelegt und auf die Verbrauchpotenziale eingegangen, die sich
zusammen mit der sich ergebenen Lastpunktverschiebung zeigen. Ebenso wird aufgezeigt
in  welchen  Kennfeldregionen durch die gewahlte  Steuerzeitverlangerung

Verbrauchpotenziale nicht nutzbar sind.

6.3.1 Spilender Betrieb

6.3.1.1 Uberschneidungsphase

Bei hoheren Lasten, mit aktiver Aufladung, birgt internes heifles Restgas immer die
Gefahr die Klopfrandbedingungen zu verschlechtern. Hier ist vor allem der Ziindabstand
von 180°KW eines Vierzylinders von entscheidender Bedeutung. Das mit tiberkritischem
Druckverhéltnis ausstromende Abgas erzeugt im Auslasssystem einen Druckstof3, welcher
den in der Ziindfolge nachfolgenden Zylinder zum Zeitpunkt der Uberschneidungsphase
passiert. Hierzu sind in Abbildung 57 die Druckverldufe der Einlassseite, Auslassseite und
im Zylinder des Originalmotors zu sehen. Zuséatzlich ist der Einlass- und Auslasshub
dargestellt. Weiter ist die Uberschneidungsphase der Hiibe grau unterlegt. Eine Hubhéhe
von 0,3mm beschreibt Offnen und Schlieflen der Ventile. Bei gegebener Einlassspreizung
ergeben sich durch die 1,42bar Einlassdruck 16bar indiziertem Mitteldruck. Der Impuls
im Auslassdruck zu Beginn der Uberscheidung fiihrt zu einem negativen Spiilgefille. Die
Fortpflanzung des Vorauslassstofles ist im FKEinlass- und im Zylinderdrucksignal zu
erkennen. Eine deutliche Druckiiberhohung des Auslasssignals scheint hier dem
Druckimpuls des Zylinderdrucks nach zu folgen. Hier spiegelt sich die rdumliche
Entfernung der Drucksensoren wider. Mit gemessenen Werten fiir Temperatur und der

L und einem Abstand

Zusammensetzung ergibt sich ein Offset, welcher bei n = 2000min—
von 0,25m des Drucksensors eine Differenz von ca. 5°KW ergibt, die der Zylinderdruck
dem Auslassdruck vorauseilt. Heifles Restgas kann somit nicht ausgespiilt werden und
das Kompressionsvolumen wird mit erhohtem Druck beaufschlagt, beziehungsweise

stromt das Abgas in den Sammler und wird beim Ansaugen wieder zuriickgesaugt. Dies
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hat negativen Einfluss auf die Klopfrandbedingung. Ein Spatverstellen der Ziindung wird
somit notig, um der Klopfneigung entgegen zu wirken. Die Serienapplikation sieht einen
Umsatzschwerpunkt von 21,5°KW nach OT vor und der Verbrauch ist demnach nicht
optimal mit b, = 2555 . Mittels der hoheren Oktanzahl von ROZ =98 des
eingesetzten Kraftstoffs im Vergleich zu ROZ =95, kann der Ziindwinkel soweit
vorgezogen werden, dass der 50%-Umsatzpunkt bei 17°KW nach OT liegt. Ein weiteres
Frithverstellen ruft das Eingreifen der Klopfregelung hervor. Mit dieser Schwerpunktlage

kann der Kraftstoffverbrauch auf 248 %+ gesenkt werden.
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Abbildung 57 Messung - Uberschneidungsphase im Originalmotor bei n=2000min™, p,,=16bar,
ES=80°KW

In einem Dreizylindermotor, beziechungsweise in einem Motor der mit
Dreizylinderziindfolge betrieben wird, betragt der Ziindabstand 240°KW. Eine Trennung
der einzelnen Uberschneidungsphasen ist demnach schon durch die Abstinde der
Vorauslassstofle gegeben. Hierzu sieht man in Abbildung 58 die Betrachtung der Driicke
und Hiibe wihrend der Uberschneidungsphase im 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten
Motors bei vergleichbarer innerer Last wie im vorherigen Diagramm des Originalmotors.
Nun ist vor allem bei gleicher Spreizung eine lingere Uberschneidungsphase ersichtlich,
welche von der Steuerzeitenanpassung herriihrt. Ein positives Spiilgefalle etabliert sich
wahrend des gesamten Kurzschlusses von Ein- zur Auslassseite. Es kommt zum
Durchspiilen von Frischluft in das Auslasssystem. Der Druckausgleich des Brennraums
geschieht noch vor OT. Dies, gepaart mit der andauernden Aufwartsbewegung des
Kolbens, fithrt zu einem iiberméafigen Druckaufbau und mit der Reflektion des Impulses
des Massenstroms durch das Schlielen des Auslassventils wird zuséatzlich eine Stoflwelle
eingeleitet, die sich bis weit in den Ansaugvorgang bemerkbar macht. Beim Durchstromen

wird das Restgas aus dem Kompressionsvolumen gespiilt. Dies reduziert die Temperatur
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der Brennraumoberfldchen und des Gases. Wie schon in der Teillast kann hier der Effekt
der Entdrosselung durch Restgas beobachtet werden. Durch den geringeren Restgasanteil
im  3-Zylinder-Betrieb geniigt ein niedrigerer Ladedruck bei vergleichbarem

Einlassschliefen, um die gleiche innere Last im Vergleich zum Originalmotor darzustellen.
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Abbildung 58 Messung - Uberschneidungsphase im 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors bei
n=2000min’, p,=16bar, ES=80°KW

In Abbildung 59 und Abbildung 60 sind zwei weitere Spreizungen mit gleicher innerer
Last gezeigt. Die Intention dahinter ist zum einen die Veranderung der
Uberschneidungsphase zu zeigen und zum anderen den notwendigen Ladedruckanstieg
durch das spéte Einlassschlieen darzustellen. In Abbildung 59 liegt die Einlassspreizung
bei ES = 100°KW. Die Uberschneidungsphase ist immer noch ausgeprigt. Der
Druckausgleich im Brennraum findet nach OT statt. Jedoch schlieit das Einlassventil
mit 30°KW nach UT recht spdt. Durch den effektiven Fiillungsverlust muss der

Ladedruck um 69mbar ansteigen.
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Abbildung 59 Messung - Uberschneidungsphase im 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors bei
n=2000min™, p,,=16bar, ES=100°KW

In Abbildung 60 hingegen ist die gleiche Prozessfithrung mit der maximalen
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Einlassspreizung von ES = 120°KW zu sehen. FEs ergibt sich eine kurze
Uberschneidungsphase, die effektiv nur nach dem oberen Totpunkt auszumachen ist. Der
Druckausgleich im Brennraum findet hier erst nach dem gewéhlten Schliefen des
Auslassventils statt. Die verlangerte Einlasssteuerzeit fithrt zum Einlassschluss von
50°KW nach UT. Der daraus resultierende Ladedruckanstieg betragt 216mbar, was mehr
als das Dreifache im Vergleich zu ES = 100°KW ist.
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Abbildung 60 Messung - Uberschneidungsphase im 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors bei
n=2000min”, pn=I16bar, ES=120°KW

Nun ergeben sich bei einer Variation der Einlassspreizung gegenldufige Effekte, welche
eine Temperaturdifferenz nach dem Verdichtungstakt bei Ziindung hervorrufen.

Es kommt durch das spéte Einlassschlieen zu einer Temperaturabsenkung, da ein Teil
der Verdichtung auf den Turbolader ausgelagert wird. Diese Verdichtung sollte dank dem
nachgeschaltetem Ladeluftkiihler so gut wie isotherm ablaufen und dadurch ergibt sich
bei virtuellem Verlangern der Verdichtungslinie im T-s-Diagramm eine tiefere
Starttemperatur des Hochdruckprozesses. Durch den steigenden Ladedruck erhoht sich
jedoch die Temperatur nach Verdichter erheblich, sodass die Pramisse der isothermen
Verdichtung nicht vollig Anwendung findet. Daher kommt es nach Ladeluftkiihler zu
einem leichten Temperaturanstieg.

Eine groSere Uberschneidung senkt durch das Durchspiilen die Temperatur im
Brennraum beziehungsweise der Brennraumwande. Die mittlere Prozesstemperatur kann
dadurch gesenkt werden.

Die diskutierten Effekte findet man nicht nur im 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten
Motors, sondern auch im 4-Zylinder-Betrieb. Der simultane Auslasstakt des ersten und
vierten Zylinders zeigt einen Einfluss auf den Aus- und Einlassdruckverlauf. In Abbildung

61 und Abbildung 62 ist der Ladungswechsel des vierten und dritten Zylinders dargestellt.
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Der erhohte Auslassstof3 ist deutlich zu sehen.
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Abbildung 61 Messung - Uberschneidungsphase des vierten Zylinders im 4-Zylinder-Betrieb des
modifizierten Motors bei n=2000min™, pu=16bar, ES=120°KW

In Abbildung 61 erkennt man den erhéhten Gegendruck wéhrend des Ausschiebens durch
den verdoppelten Massenstrom, der durch den Turbolader und das Wastegate muss.
Jedoch fallt der Auslassdruck noch vor der Uberschneidungsphase unter das Niveau des

Einlassdrucks und das heifle Restgas kann ausgeschoben werden.

3
o5 A6
£ !
=2, 2 . |
1
- 1
[®; |l | e 7'y linder
E 1.5 N = == :Einlass
A 1 — = Auslass
[ ] Uberschneidung
0.5 i
0 90 180 270 360 450 540 630 720

Kurbelwinkel [P"KW]

Abbildung 62 Messung - Uberschneidungsphase des dritten Zylinders im 4-Zylinder-Betrieb des
modifizierten Motors bei n=2000min™, p,,=16bar, ES=120°KW

Abbildung 62 stammt aus der gleichen Messung, jedoch diesmal aus der Perspektive des
dritten Zylinders. Der erhohte Druckstofl der gleichlaufenden Zylinder findet nun nach
der Uberschneidungsphase statt. Ebenfalls ergibt sich ein positives Spiilgefille von
Einlass- zu Auslasssystem. Deutlich zeigt sich der Ausschiebedruck unter dem in
Abbildung 61. Durch die gleichbleibenden Randbedingungen der Uberschneidungsphase

finden alle Argumente, die fiir den 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors gelten,
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ebenso Anwendung auf den 4-Zylinder-Betrieb.

6.3.1.2 Spiilender Ladungswechsel im modifizierten 3-Zylinder-Betrieb

! und p,; = 16bar die

Folgend wird nun anhand einer Messreihe bei n = 2000min—
Einlassspreizung variiert. Der 50%-Umsatzpunkt ist konstant eingeregelt auf 12°KW
nach OT, um damit an die Maximaldruckbegrenzung von p, . = 80bar zu kommen.
Zweck dieser Untersuchung ist es einen Einstiegswert der Einlassspreizung fiir die spéatere
Basisbedatung fiir Lastpunkte mit positiven Druckgefille auszumachen. Die CO-
Konzentration wurde wahrend der Messung konstant gehalten, um als Indikator einer

stochiometrischen Verbrennung im Brennraum zu dienen. Als Referenz dient der Wert

des errechneten Lambdas bei grofiter Spreizung und somit kleinster Uberschneidung.
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Abbildung 63 Messung - spezifische CO-,; OrEmissionen (links) und Lambda (rechts) iiber
Einlassspreizung bei n=2000min™, p,,=I6bar

In Abbildung 63 sieht man dazu eine Betrachtung der Massenanteile des COs und des
Sauerstoffs im Abgasmassenstrom. Zusétzlich ist im rechten Diagramm das
Verbrennungsluftverhéltnis dargestellt. Einmal ist der Wert der Lambdasonde zu sehen
und weiter der errechnete Wert aus der Abgaszusammensetzung nach Brettschneider.
Zusatzlich der aus der Simulation stammende Lambdawert im Brennraum, der sich bei
gegebenem Ladungswechsel und Abgaslambda ergibt. Mit kleiner werdender Spreizung
steigt der Sauerstoffgehalt im Abgas stark an. Spreizungen grofler und gleich ES =
100°KW fiihren hier noch zu einem Sauerstoffanteil von unter einem Volumenprozent.
Dies ist ebenso am Lambdawert auszumachen, welcher links von ES = 100°KW ins

magere ansteigt. Die Uberschneidung fithrt im frithen Anschlag des Einlassphasenstellers



Diskussion der Ergebnisse 98

zu einer Verdreifachung des Sauerstoffs im Abgas. Das heifit, nur die spite Halfte der
Einlassspreizung ware im Betrieb mit einem 3-Wege-Katalysator moglich.

Wiéhrend der Verbrennung sind zwei Effekte iiberwiegend fiir die Bildung von Stickoxiden
verantwortlich. Zum einen ist das Temperaturniveau ein entscheidender Treiber und zum
anderen der Sauerstoffiiberschuss. Da jedoch das erhohte Lambda hier ein Effekt des
Durchspiilens ist, ist der Verlauf der Stickoxide in Abbildung 64 als Folge der
Temperaturabsenkung durch das spéte Einlassschliefen mit grofler werdender Spreizung
zu interpretieren. Die leicht angereicherte Verbrennung bei fritheren Spreizungen vermag
die NO,-Bildung nicht ersichtlich zu behindern. Uberdies reicht die Kiihlung des
Brennraums durch das Durchspiilen nicht aus, um das Temperaturniveau der

Verbrennung zu senken. Die Ladungskiithlung durch spéates Einlassschliefen iiberwiegt.
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Abbildung 64 Messung - spezifische NOy- und HC-Emission (links); Verbrennungswirkungsgrad und
spez. Verbrauch tiber Einlassspreizung bei n=2000min™, p,;=16bar

Im Verlauf der HC-Konzentration des Abgases sieht man die Effekte der
Brennraumkiihlung in Kombination der leicht fetten Verbrennung. Der kiihlere Kolben
liefert ein geringeres Verdampfungspotenzial fiir das wandgefithrte Brennverfahren und
mehr Kraftstoff verbleibt wéahrend der Verbrennung in Kolben- beziehungsweise
Wandnéahe. Die HC-Emissionen steigen somit an. In der Darstellung als spezifische
Emission sind die Kohlenwasserstoffe im Abgas verrechenbar mit dem auf die Leistung

bezogenen Kraftstoffmassenstrom®, welches die Definition des spez. Verbrauchs darstellt.

‘Die Angabe des Kohlenwasserstoffmassenstroms ist in Propanaquivalent und nicht Heizwertbereinigt.
Propan weist einen Heizwert von 46,3MJ7kg (Pischinger, Kell, & Theodor, 2009) auf und liegt damit
iiber dem des eingesetzten Kraftstoffs.
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Hierzu sieht man den effektiven spezifischen Verbrauch im rechten Diagramm. Qualitativ
folgt der Verlauf dem der Kohlenwasserstoffmessung. Man kann im Bestpunkt bei ES =
120°KW einen Wert von 235,4 %+ ausmachen. Jedoch erkennt man, dass im Vergleich
zum spez. Verbrauch bei ES = 80° KW kaum einen Unterschied auszumachen ist. Dies
lasst sich auf die Versuchsdurchfithrung zuriickfithren. Hier versagt der Ansatz die CO-
Konzentration des Abgases als Indikator des Brennraumlambdas anzufithren. Diese sinkt
und wirkt sich somit auf den Verbrennungswirkungsgrad aus. Da das Brennraumlambda
(vgl. Abbildung 63) den Verbrennungswirkungsgrad bedingt und bei sonst gleichen
Randbedingungen ebenfalls den spez. Verbrauch beeinflusst, korrelieren die Verlédufe des

Brennraumlambdas, des spez. Verbrauchs und der Verlauf des invertierten

Verbrennungswirkungsgrads iiber die Einlassphasenvariation.

6.3.1.3 Spiilender Ladungswechsel im modifizierten 4-Zylinder-Betrieb

Um weitere Einblicke der innermotorischen Vorginge bei Betrieb mit spiilendem
Ladungswechsel im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors zu erhalten, wird an
dieser Stelle eine angepasste Verlustanalyse angefiihrt. Ein iterativer Ansatz von
aufeinanderfolgender Druckverlaufsanalyse der Einzelzylinder und der gesamthaften
Ladungswechselsimulation des Motors wird genutzt, um das Brennraumlambda und die
Wirkungsgradverluste genauer zu bestimmen. Vor allem muss das nicht gemessene
Einzelzylinderlambda im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors besondere

Beachtung finden.
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Abbildung 65 Messung - Ladungswechselschleife im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors bei
n=2000min”, pn=I16bar, ES=120°KW
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Die in Abbildung 65 dargestellte Ladungswechselschleife des modifizierten 4-Zylinder-
Betriebs zeigt verschiedene Druckniveaus bei UT der einzelnen Zylinder. Der verdoppelte
Massenstrom in die Brennraume reduziert den Sammlerdruck der parallellaufenden
Zylinder und sorgt fiir die Unterschiede bei Es. Gleiches findet auch Anwendung beim
doppeltem Ausschieben der parallellaufenden Zylinder. Die Massenstromiiberhéhung
sorgt fiur einen Anstieg des Abgasgegendrucks. Es muss mehr Arbeit fir den
Ladungswechsel der &ufleren Zylinder aufgewendet werden. Die mittleren Zylinder
profitieren jedoch von den verldngerten Ziindabstdnden und eine positiv eingeschlossene
Fliache kompensiert somit teilweise den verschlechterten Ladungswechsel der beiden
anderen Zylinder. In der Bilanzierung von UT-UT fiithrt aber auch der Ladungswechsel
der mittleren Zylinder zu negativer Arbeit und muss somit vom Motor aufgewendet
werden.

Im Betrieb mit dem Steuergerédteverbund wurde auf eine Vertrimmung der Einspritzung
verzichtet. Es war nicht vorgesehen, die Einspritzparameter des SSG mitzuloggen. Daher
wurde hier eine globale und fiir jeden Zylinder gleiche Einstellung gewahlt, um die gleiche
Einspritzdauer fiir jeden Zylinder zu haben. Welchen Einfluss der oben gezeigte
Druckunterschied bei UT von 40mbar (3% bezogen auf das mittlere Druckniveau) auf

die Zusammensetzung der einzelnen Zylinder hat, ist in Abbildung 66 zu sehen.
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Abbildung 66 Zusammensetzung der Zylinderfiillung im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors
bei n=2000min™, pn=16bar, ES=120°KW

Die wichtigsten Groflen sind die Luftmasse, das Lambda und der verbleibende
Restgasanteil. Die parallellaufenden Zylinder weisen eine um 4% geringere Fullung auf.
Das Lambda féllt dabei auf X\ = 0,968 im Vergleich zum mittleren Lambda der restlichen
Zylinder von X\ =1,01. Durch den spiilenden Ladungswechsel befindet sich der
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Restgasanteil auf sehr niedrigem Niveau. Der erhohte Abgasgegendruck durch das
gleichzeitige Ausscheiben der parallellaufenden Zylinder sorgt hier fiir den hoheren
Restgasanteil im Kompressionsvolumen bei dieser Einlassspreizung. Auffallend ist das

unterschiedliche Niveau der Luftmasse der inneren Zylinder.
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Abbildung 67 Messung - 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors bei n=2000min, pi=16bar,
ES=120°KW - Einlasssammlerdruck (grauer Volllinie: Einzelzyklen; schwarze Volllinie: Mittelwert)
und Einlasshiibe (Punktlinie: Zylinder 1 und 4; Strichlinie: Zylinder 2; Strich-Punkt-Linie: Zylinder 3)

In Abbildung 67 ist hierzu die Betrachtung des Einlasssammlerdrucks zu den Es-Events
der einzelnen Zylinder dargestellt. Durch die verdoppelte Saugleistung erzeugen die
parallellaufenden Zylinder einen stédrkeren Abfall des Sammlerdrucks. Dieser baut sich
erst langsam iiber den Zyklus wieder auf. Man erkennt den erhéhten Druck bei Es des
dritten Zylinders und den geringsten bei Es von Zylinder eins und vier. Ein gréfleres
Sammlervolumen koénnte hier die Unterschiede reduzieren, wird aber aufgrund der

Gleichteil-Pramisse und der Verwendung des Originalsammlers nicht weiterverfolgt.
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Abbildung 68 Verlustteilung der einzelnen Zylinder im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors bei
n=2000min™, p,=I16bar, ES=120°KW
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Die Auswirkungen auf den Wirkungsgrad ist in einer Einzelzylinder-Verlustteilung in
Abbildung 68 zu sehen. Das Gemisch der beiden fetter laufenden Zylinder weisen bessere
Stoffeigenschaften auf. Diese werden jedoch durch die Verluste der realen Verbrennung
wieder aufgebraucht. Das rechte Diagramm zeigt in einer hoheren Detailstufe die
einzelnen Verluste der Verbrennung. Die inneren Zylinder laufen leicht mager. Dies ist
erkennbar an der vollstandigeren der Verbrennung. Der erhohte Kraftstoffeinsatz in den
parallellaufenden Zylinder erzeugt 2% Unterschied zu den inneren, bezogen auf den
gesamten Kraftstoffeinsatz. Zylinder zwei und drei weisen einen leicht verschleppten
Verbrennungsschwerpunkt auf. Die erhohte Fiillung der mittleren Zylinder wird hier
durch eine Spétverstellung der Ziindung ausgeglichen. Der Zylinderspitzendruck war die
Fithrungsgrofe wiahrend der Messung. Den Einfluss der fritheren Verbrennung sieht man
in den hoheren Spitzentemperaturen der d&ufleren Zylinder. Dadurch steigen ebenfalls die
Wandwérmeverluste. Die Ladungswechselverluste der duleren Zylinder werden durch die
erh6hte Ausschiebearbeit dominiert. Letztendlich bleibt im Motormittel ein effektiver
Wirkungsgrad von m.; = 35,9% iibrig. Dies entspricht einem spez. Verbrauch von b, =
24155 bei gegebenem Heizwert. Dies stellt nicht das Optimum dar. Der
Kraftstoffverbrauch koénnte durch das Gleichstellen der Zylinderzusammensetzungen
weiter reduziert werden. Um lokal A = 1 darzustellen, bestiinde die Moglichkeit wahrend
der Grundmotorapplikation mittels Einzelzylinderlambdasonden den generellen Versatz
herauszumessen und damit Korrekturkennfelder zu bedaten. In modernen Steuergeraten
ist dariiber hinaus eine Vorausrechnung der FEinspritzmengen wéahrend des
Ansaugvorgangs mittels echtzeitfihigen Fillungsmodellen heute schon im Serieneinsatz
und konnte auch wéihrend des Betriebs die Kraftstoff-Luft-Adaption tiber Lebenszeit
sicherstellen. Den Aufbau des Abgasgegendrucks durch das parallel Ausschieben zweier
Zylinder kénnte man mit einem Einsatz einer Flutentrennung bewirken. Hierbei wéren,
anders als bei einer klassischen Zwei-Zylinder-Flutentrennung, drei Zylinder in eine
grofler dimensionierte Flut zu leiten und der verbleibende Zylinder schiebt in eine eigene
Flut aus. Dies konnte das Ansprechverhalten des Turboladers bei niedrigen Drehzahlen
weiter verbessern. Dies konnte verwendet werden, um eine Entdrosselung der
Abgasstrecke tiber einen gréfleren Turbinen-Durchmesser und einem passend ausgelegtem
Verdichter zu ermoglichen und damit Vorteile im Abgasgegendruck bei grofieren
Durchsétzen darstellen, wie man se bei hoheren Leistungen, aber auch zum Beispiel bei

dem Doppelstofl des Parallelbetriebs, beobachtet.
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6.3.1.4 Vergleich

Die Verldngerung der Ziindabstiande im modifizierten Motor ermdéglicht einen spiilenden
Ladungswechsel. Weiter erzeugen die verlangerten Steuerzeiten des Ein- und Auslasshubs
eine sehr ausgepriagte Uberschneidung. Dies fithrt im Betrieb mit aktiver Aufladung zu
einer spaten Einlassphase und somit zu spatem Einlassschluss. Das aus dem
Kompressionsvolumen gespiilte Restgas in Kombination mit dem kiihlenden Effekt des
spaten Einlassschluss verbessert die Klopfrandbedingungen und ermdoglicht so frithere
Verbrennungsschwerpunktlagen. Einen Vergleich der wichtigsten Verldufe und eine
gesamthafte Wirkungsgradanalyse bei n = 2000min—! ist dazu in Abbildung 69 und
Abbildung 70 dargestellt. In diesem Vergleich wurde p,,; = 16bar im Fall des 3-Zylinder-
Betrieb des modifizierten Motors als Referenz gewahlt. Mit drei aktiven Zylindern
entspricht dies einem effektiven Motordrehmoment von Mp = 125Nm. Mit vier aktiven
Zylindern kann sowohl die innere Last als auch die effektive Last dargestellt werden. Es
ergeben sich jeweils zwei Lastpunkte. Insgesamt sind es somit fiinf Falle.

Nun sieht man in Abbildung 69 von diesen fiinf Féallen Druck-, Temperatur- und
Heizverlauf dargestellt.

Die Kurven der zwei Falle im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors und die des
Originalmotors ~ mit  Mp = 125Nm  unterscheiden  sich  qualitativ =~ kaum.
Temperaturanstieg und Lage der Verbrennung sind durch eine Verschiebung des
Zindwinkels gepréigt. Die Expansionsphasen bei My = 125Nm liegen aufeinander. Der
Referenzfall sticht hinsichtlich der schnellsten Verbrennung hervor und zeigt hierdurch

hohere Gradienten in Temperatur- und Druckverlauf.
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Abbildung 69 Messung - Druck-, Temperatur-, und Heizverlauf der verschiedenen Betriebsmodi mit

spiilendem Ladungswechsel bei n=2000min’

Aulfféllig zeigt sich der Originalmotor mit p,; = 16bar. Die Verbrennung liegt mit einem
Verbrennungsschwerpunkt von CA50 = 24°KW sehr spédt. Der Druck- und
Temperaturverlauf ist verschleppt. Somit ergibt sich der héchste gemessene Verbrauch
von b, = 25955 im gesamten Vergleich.

Verluste aufgrund der Kalorik und des Warmeiibergangs stehen im  direkten
Zusammenhang mit dem erreichten Temperaturniveau. Dies fithrt dazu, dass Félle mit
spater Schwerpunktlage geringe Verluste in diesen Kategorien aufweisen. Ebenso
beeinflusst der Restgasgehalt den Temperaturverlauf sowie die Stoffdaten des Gemischs.
Jedoch sind die Restgasgehalte mit 2% — 4% um eine Grofenordnung niedriger als es im
Teillastbereich der Fall ist und damit sind die Auswirkungen weit weniger signifikant.
Der Einfluss auf die Brenndauer und somit auf den tatsachlichen Brennverlauf ist sehr

gering (vgl. 6.2.2 und 6.2.3).
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Abbildung 70 Wirkungsgradanalyse der verschiedenen Betriebsmodi mit spiilendem Ladungswechsel
bei n=2000min’*

Weiter liegen die absoluten Werte der Wandwérmeverluste aller fiinf Félle auf relativ
ahnlichem Niveau. Unterschiede ergeben sich durch die Lage der Verbrennung. Ein
weiterer Treiber des Warmeiibergangs ist der Wéarmetibergangskoeffizient, welcher
hauptsachlich dem Druckverlauf folgt. Hohere Fiillung und frithere Ziindung fithren daher
zu hoheren Wandwérmeverlusten. Jedoch bewegen sich diese Sensitivitaten auf
geringerem Niveau als der Einfluss der eingebrachten Energie in der prozentualen
Darstellung. Hier tiberwiegt die Referenz auf den Kraftstoffeinsatz und fithrt somit zu
der dargestellten Reihung der Verluste.

Der 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors mit p,,; = 16bar verliert Potential
durch unvollstandige Verbrennung der parallellaufenden Zylinder.

Der 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors stellt den effektivsten Fall in dieser
Gegeniiberstellung dar. Die Verluste in den Kategorien Kalorik und Wéarmeiibergang
steigen zwar durch die frithe Verbrennung, jedoch kénnen diese durch die Minimierung

der Verbrennungsverluste iiberkompensiert werden.

6.3.2 Niedrigdrehzahlbetrieb

Folgend wird anhand eines Beispiels bei n = 1400min~!

und p,; = 14bar aufgezeigt,
wann das  bestehende  Aufladekonzept an seine Grenzen kommt. Die
Lastpunktverschiebung fordert hoéhere Ladedriicke im gleichen effektiven Lastpunkt.
Durch die veranderte Einlassspreizungsstrategie ergibt sich zudem eine weitere

Anforderung im 3-Zylinder-Betrieb. Betrachtet man eine Ziindwinkelvariation im oben
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genannten Lastpunkt, dargestellt in Abbildung 71, erkennt man, dass der Originalbetrieb
beschrankt zu frithen Ziindwinkel ist. Die Klopfreglung verhindert hier ein weiteres
Frihverstellen der Ziindung. Diese Beschriankung zeigt der 3-Zylinder-Betrieb des
modifizierten Motors nicht. Jedoch liegen bei den gezeigten Spreizungen ES = 80°KW
bis ES = 100°KW die Verbrauche auf hoherem Niveau als der Originalmotor. Hier
kommt die Forderung nach globaler Stochiometrie gepaart mit Durchspiilen voll zu
tragen. Mit groBer werdender Uberschneidung muss das lokale X in den Zylinder kleiner
werden, um die durchgespiilte Luft auszugleichen. Der Uberschuss an Kraftstoff sorgt
hier fir verbesserte Klopfrandbedingungen und die frithen Heizverlaufschwerpunkte bei
gleichen Ziindwinkel durch die schnelleren Umsétze. Der Trend lasst vermuten, dass mit

grofer werdender Spreizung das Niveau des Originalmotors erreicht werden kann.
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Abbildung 71 Messung - spezifischer Verbrauch tiber Heizverlaufschwerpunkt bei n=1400min™ und

pmi=14bar

Um die Verluste aufgrund der Unvollstandigkeit der Verbrennung beziffern zu konnen,
ist in Abbildung 72 der auf die Leistung bezogene Energiegehalt der Abgaskomponenten
in Kraftstoffiquivalent zu sehen. Diese Grofle erlaubt es, den Energiegehalt direkt mit
dem spez. Kraftstoffverbrauch b, zu verrechnen. Bei normal ablaufender Verbrennung im
Fall des Originalmotors findet man 1553 an Kraftstoffpotential im Abgas. Der

modifizierte Motor mit ES = 100°KW weist hier eine Differenz von 5% zZum

Originalmotor auf. Dies entspricht der Differenz zum spez. Verbrauch in Abbildung 71.
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Abbildung 72 Messung - Kraftstoffverbrauchsdifferenz tiber Heizverlautschwerpunkt bei n=1400min™
und pmi=14bar

Spreizungen grofer ES = 100°KW konnten im Priifbetrieb nicht realisiert werden. Hierzu
sieht man in Abbildung 73 den zyklusgemittelten Massenstrom tiber Druckverhéltnis im
Wirkungsgradkennfeld  des  Verdichters der  betrachteten  Spreizungs- und
Zindwinkelvariation. Der Massenstrom im 3-Zylinder-Betrieb wird um ein Viertel
reduziert. Dies fithrt dazu, dass die Messpunkte ndher an der Pumpgrenze bei niedrigeren

Wirkungsgraden im stationdr vermessenen Verdichterkennfeld liegen.
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Abbildung 73 Verdichterkennfeld - Ziindwinkelvariation bei verschiedenen Einlassspreizungen bei

n=1400min™ und py=1I4bar im Originalmotor und im 3-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors

Spatere Ziindwinkel erhéhen den Massenstrom. Bei gegebener Drehzahl und dadurch
konstantem Volumenstrom durch den Motor geschieht das durch eine Dichteanhebung
mittels Erhohung des Ladedrucks. Die Messpunkte verschieben sich parallel zur

Pumpgrenze. Kommt es durch spate Einlassspreizungen zu einem Riickschieben von
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Ladung in den Sammler, so muss das durch eine weitere Druckerhohung kompensiert
werden. Als Konsequenz sieht man ein steileres Ansteigen des Ladedruckbedarfs. Dies
weist auf die Tatsache hin, dass bei einer weiteren Spatverschiebung der Einlassspreizung
das Turboladermatching nicht weiter ausreicht, um den Lastpunkt zu halten.

Dieser Fall kann nur in einer Simulation weiter betrachtet werden. Die Ergebnisse dieser
Simulation ist im Verdichterkennfeld in Abbildung 74 dargestellt. Die Brennverldufe des
Originalmotors wurden hier als Annahme tibernommen. Die weilen Rauten stellen die
Zindwinkelvariation = im  modifizierten =~ Motor  dar.  Zusatzlich  ist  der
kurbelwinkelaufgeloste Druck- und Massenstromverlauf des letzten Simulationszyklus fiir
den modifizierten und fir den Originalbetrieb dargestellt. Die horizontale Erstreckung
der Kurven spiegelt die Amplitude des Massenstroms und die vertikale Erstreckung die
Amplitude des Druckverlaufs wider. Mit drei aktiven Zylindern und kaum Beeinflussung
untereinander, wird die geschlossene Kurve dreimal in einem Zyklus durchlaufen. Im Fall
des Originalmotors sind die einzelnen Durchlaufe an den Wirbeln zu erkennen. Durch die

Dreizylinderziindabstinde erhoht sich die Amplitude des Massenstroms erheblich.
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Abbildung 74 Druckverhaltnis tiber Massenstrom tiber Verdichter bei n=1400min™ und p,,=14bar

Deutlich ist die Uberschreitung der Pumpgrenze im modifizierten Modus zu erkennen.
Hiermit erhalt man eine Erklarung, warum ein Betrieb am Priifstand mit gréflerer
Spreizung als ES = 100°KW nicht moglich war.

Die Betrachtung dieser Problematik erklart nun den Verbrauchsnachteil im Vergleich zu
einem 4-Zylinder-Berieb und weist direkt auf die Losung hin. Eine Verkiirzung der
Einlasssteuerzeit wiirde hier weitere Potenziale erschlieen. Jedoch kénnte dies zu

verschlechterten Klopfrandbedingungen fithren.
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Abbildung 75 Verbrauchsvorteil bei n=1400min™, pun=1I14bar/pm.=10bar

Jedoch ist zu beachten, dass der Vergleich des Verbrauchs in Abbildung 71 auf eine
konstante innere Last bezogen ist. Abbildung 75 zeigt hierzu einen abschlieSenden
Vergleich zu diesem Lastpunkt, ergénzt um den Verbrauch im zugehorigen effektiven
Lastpunkt. Bei gleicher innerer Last ergibt sich ein Verbrauchsnachteil von —1,7%
aufgrund der oben diskutierten Gegebenheiten. Betrachtet man den korrespondierenden
effektiven Lastpunkt, ergibt sich ein Verbrauchspotenzial von 2,5%. Der auf hoherem
Wirkungsgrad ablaufende Ladungswechsel in Kombination mit den optimalen
Zindwinkel kompensiert die lokal fette Verbrennung. Das kommt der Anforderung, den

Abschaltbetrieb auf zyklusrelevante Bereiche auszuweiten, zu Gute.

6.3.3 Low-End-Torque

Die behandelten Messreihen in 6.3.2 weisen auf die Problematik im 3-Zylinder-Betrieb
bei hohen Drehmomenten und niedrigen Durchsétzen hin. Die ldngeren Ziindabstande
sind hinderlich bei gegebener Konfiguration des Turboladers. Um diesen Kennfeldbereich
zu erweitern, kann ein weiterer Zylinder zugeschaltet werden. Der sich daraus ergebende
4-Zylinder-Betrieb mit Dreizylinderziindabstanden ist in der Lage einen groferen
Massenstrom iiber den Verdichter zu generieren und weist dadurch mehr Abstand zur
Pumpgrenze bei eingesetztem Turboladermatching auf. Da es sich beim serienméflig
verbauten Lader um eine tberwiegende Impulsaufladung handelt, steht durch die
Impulstiberhohung des doppelten Auslassstofles der zwei parallel arbeitenden Zylinder
sogar ein hoheres maximales Aufladepotenzial zur Verfiigung. Hierdurch sollten im Low-
End-Torque-Bereich die Grenzen der Volllastkurve erweitert werden, sofern ausreichend

Abstand zur Pumpgrenze besteht.
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Unter einer Drehzahl von 2000min—!

funktioniert die Ladedruckregelung des
Steuergerats im 4-Zylinder-Betrieb nicht. Diese gestaltet sich als zu langsam, um ein
Druckniveau einzuregeln. Dies resultiert in einer Schwebung des Ladedrucks. In
Abbildung 76 sieht man dazu eine Aufzeichnung des Drucks nach Verdichter des
motoreigenen Drucksensors tiber einen Zeitraum von zehn Sekunden. Man kann im 4-
Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors einen regelméafliigen Sprung auf ein anderes
Druckniveau im Signal ausmachen. Dieser weist eine Frequenz von 0,5Hz auf und die
Druckniveaus liegen 120mbar auseinander. Ein realistischer und fiir einen stabilen
Motorbetrieb notiger Wert liegt bei hoheren Lastpunkten zwischen 10mbar und maximal
20mbar. Diese Schwebung resultiert vermutlich aus einem Zusammenspiel aus der
Bedatung der Ladedruckregelung, der nichtlinearen Kennlinie des Wastegates und dem

ungewohnlichen Druckaufbau. Mit geringerer Drehzahl nimmt dieses Phanomen weiter
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Abbildung 76 Messung - Ladedruckregelschwankungen im 4-Zylinder-Betrieb des modifizierten Motors
bei niedriger Drehzahl

Daher ist in diesem Bereich das Tastverhéaltnis auf einen kontanten Wert festgesetzt. Dies
dampft die beobachtete Schwebung bis zu n = 1600min—!. Unter dieser Drehzahl kann
der Lastpunkt fiir eine Messung nur iiber den Mittelwert konstant gehalten werden und
der schwankende Betrieb wurde dahingehend toleriert. Eine Aussage fiir das Low-End-
Torque-Verhalten ist moglich, da besagte Problematik kein uniiberwindbares Hindernis
darstellt und die Potentiale nur in negative Richtung beeinflussen. Die Applikation der

Ladedruckregelung im besagten Bereich wiirde eine Losung des Problems liefern, steht
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aber nicht im Fokus dieser Arbeit.

Die linke Seite von Abbildung 77 zeigt hierzu den Verlauf der gemessenen Volllastlinie
von n = 1000min—! bis n = 3000min~! im modifizierten 4-Zylinder-Betrieb und im
Originalbetrieb mit Serienapplikation. Aufgrund der oben angefithrten Problematik der
Ladedruckregelung ist unter n = 1200min ! keine 4-Zylinder-Messung im modifizierten
Motor vorhanden und daher mit der Volllast aus dem abgeschaltetem 3-Zylinder-Betrieb
ersetzt. Das hohere Impulsniveau der parallel ausschiebenden Zylinder zeigt sich im
Anstieg des Drehmoments von n = 1200min—! bis n = 2000min—'. In diesen Bereich
zeigt sich das Potenzial der Doppelstoflaufladung. Bei voller Ausnutzug der
Impulsiiberhéhung ergeben sich weitere Potenziale fiir die Turboladerauslegung. Es
konnte auf einen Teil der Impulsaufladung verzichten und die Turbine weiter entdrosselt
werden. Dies wiirde dank der Impulsiiberhohung des Doppelstofles zu ein dhnliches Low-
End-Torque-Verhalten fithren mit weniger Abgasgegendruck bei grofleren Durchséatzen.
Im rechten Diagramm sieht man den Verlauf der Volllast im Verdichterkennfeld. Es ergibt
sich ein Schnittpunkt beider Verldufe bei einer Drehzahl von 1600min~!. Unterhalb dieser
Drehzahl verlauft der Originalmotor sehr nahe an der Pumpgrenze. Der 4-Zylinder-
Betrieb des modifizierten Motors wiirde mit dhnlicher Spreizung wie der Vierzylinder
und im reguldren Betrieb ebenfalls diesem Verlauf an der Pumpgrenze folgen. Jedoch
werden in diesem Bereich Spreizungen kleiner ES = 100° KW eingestellt. Es kommt zum
Uberspiilen von Frischluft wihrend der Uberscheidung. Hierdurch kann mehr Masse iiber
den Verdichter stromen. Dies sorgt fiir den notigen Abstand zur Pumpgrenze. Das
Einhalten des stochiometrischen Betriebs fithrt zu einer fetten Verbrennung, was
wiederum mit Wirkungsgradeinbuflen einhergeht. Durch den positiven Effekt der
angereicherten Verbrennung wird es jedoch moglich bessere Ziindwinkel einzustellen,
ohne dass die Klopfregelung eingreift. Dies relativiert den erhohten Kraftstoffeinsatz und

der Verbrauch kann im Vergleich zum Originalmotor verringert werden.
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Oberhalb der Drehzahl von n = 1600min~' kann die Betriebsstrategie mit spéter
Einlassspreizung Anwendung finden. Dies erkennt man am erhéhten Druckverhéltnis
aufgrund des spaten FEinlassschlieBens des modifizierten Betriebs. Durch die
Dreizylinderziindfolge kann das interne, heifle Restgas ausspiilt werden, ohne dass
Frischluft in den Abgastrakt stromt. Die geringe Temperatur bei Es und der geringe heifle
Restgastanteil sorgt fiir die weitere Reduzierung der Klopfneigung iiber weite

Kennfeldbereiche und verbrauchsoptimalere Ziindwinkel kénnen eingestellt werden.
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6.4 Auslasssteuerzeit

Im Rahmen der Aggregatsanpassungen wurde unter anderem eine Anderung des
Auslasshubs vorgenommen. Ein definiertes Ziel dieser Arbeit besteht in der Anhebung
des Restgasniveaus durch die modifizierten Steuerzeiten. Dies wurde in Kapitel 6.2 im
Teillastbereich bestatigt. Auf eine Integration eines Auslassphasenstellers wurde
verzichtet, um eine bessere Vergleichbarkeit zum Originalmotor zu bewahren. Um jedoch
ein hoheres Abgasenthalpieniveau fiir die Anforderungen der Aufladung im 3-Zylinder-
Betrieb zu gewéhrleisten, sieht die Auslegung der Auslasssteuerzeit ein um 10°KW

friheres Ao vor.
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Abbildung 78 Messung - spez. Stickoxidemissionen und Temperatur vor Turbine tiber

Einlassspreizung bei n=2500min™, p..=4bar

In Abbildung 78 ist eine Messreihe, analog zu den Betrachtungen aus Kapitel 6.2, jedoch
bei n = 2500min~!, p_. = 4bar dargestellt. In diesem Lastpunkt deckt sich der
Restgasgehalt im modifizierten und im Originalbetrieb in weiten Bereichen. Das heifit,
der Gemischheizwert fiir beide Varianten unterscheidet sich nur geringfiigig. Da der
Verbrennungsschwerpunkt konstant bei 10°KW nach OT eingestellt ist, ergibt sich die
Moglichkeit, mittels der NO.Anteile im Abgas, Riickschliisse auf die Temperatur
wahrend der Verbrennung zu ziehen. Diese sind in Abbildung 78 (links) dargestellt. Nun
zeigen die Verldufe der NO,-Emissionen gute Ubereinstimmung zueinander. Nur in den
Endanschlagen des Einlassphasenstellers zeigt sich eine Diskrepanz, was einerseits dem
spateren Es beim spaten Endanschlag geschuldet ist und andererseits dem erhohten
Restgasniveau beim frithen Endanschlag. Das heiflt, in weiten Bereichen kann man von

ahnlichen Bedingungen wéahrend der Verbrennung ausgehen und eine Aussage der
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Temperatur vor Turbine hdngt nur noch vom unterschiedlichen A6 ab. Der Verlauf des
3-Zylinder-Betriebs im rechten Diagramm zeigt einen Abstand von 10K zum
Vierzylinderbetrieb. Hier zeigt sich nun der erwiinschte Effekt, das Enthalpieangebot vor

Turbine zu erhéhen, bestétigt.
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6.5 Betrachtung des Abschaltbetriebes

In dem untersuchten Motorkonzept wird der Leerlaufbetrieb, sowie das Abstellen im
Abschaltbetrieb den  Normalfall —darstellen. Dadurch ergeben sich andere
Randbedingungen als bei in Serie befindlichen Varianten der Zylinderabschaltung. In der
theoretischen Betrachtung wird der abgeschaltete Zylinder zu einer verlustbehafteten
pneumatischen Feder. Die durch die Kolbenbewegung entstehende Reibung und die
Kontaktpaarung  zwischen  Kolbenring und  Laufbuchse tragen zu dem
Gesamtreibungsniveau bei. Weiter wird sich bei jedem Abstellen des Motors ein
Druckgleichgewicht im Brennraum einstellen, welches durch die Leckage an den
Kolbenringen bedingt ist. Daher ergibt sich eine Abhéngigkeit der im Brennraum
befindlichen Masse zur Abstellposition des Kolbens und definiert dadurch die
Startbedingung hinsichtlich Temperatur und Druck bei erneutem Anstellen und
verschiebt das Niveau der Luftfederarbeitslinie. In welcher Groflenordnung sich dieses
durch die Startvorgdnge éandert, wird untersucht. Durch die Kréftebilanz an der
Kurbelwelle kénnen Riickschliisse auf die wahrscheinlichsten Abstellpositionen bei freiem
Abstellen gezogen werden. Man kann den unteren Totpunkt der zwei parallel arbeitenden
Zylinder vor dem Verdichtungstakt und nach Schliefen der Einlassventile als diese
Position identifizieren. Das beschreibt gleichzeitig das schlimmste Szenario. Durch den
Druckausgleich im unteren Totpunkt kommt es zu fast vollstandiger Kompression bei
erneutem Anschleppen. Die dadurch erreichte Spitzentemperatur und der Spitzendruck
konnen sich negativ auf die inhdrenten Verluste auswirken. Der Druck im Brennraum
steigert die Anpresskraft der Kolbenringe und damit die abgegeben Reibleistung. Weiter
wird dadurch auch das Anschleppmoment bei Motorstart erhéht. Durch die groflere
Druckdifferenz  kommt es zu erhohtem Wandwarmetiibertrag und in der
thermodynamischen Betrachtung entfernt sich der Prozess weiter von einer isentropen
Zustandsanderung. In Abbildung 79 ist dazu der indizierte Mitteldruck des vierten
Zylinders in einer Messreihe iiber Last und Drehzahl dargestellt. Hierzu ist als Indikator
der Last der indizierte Mitteldruck des ersten Zylinders aufgetragen. Die vertikal
verlaufenden Isolinien weisen eine klare Korrelation der inneren Verluste zur Drehzahl
auf. Mit hoher werdender Drehzahl wird der indizierte Mitteldruck kleiner. Die
Zeitspanne fiir die Warme- und Stoffiiberginge nimmt ab. Die zu leistende Arbeit ist auf
relativ niedrigem Niveau und dadurch ist der Anteil an der Gesamtarbeit gering. Ein

Mitteldruck von 0,1bar ergibt umgerechnet auf das Antriebsmoment 0,2765Nm pro
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Zylinder. Bei gegebener Referenz von 2bar effektiven Mitteldruck sind das 1,25% oder
knapp 5g/kWh Unterschied im spezifischen Verbrauch und muss daher Berticksichtigung
finden. Mit steigender Last verliert diese Differenz an Relevanz. Ein Anheben der Last
um lbar fithrt schon zu einer Halbierung des Einflusses und macht daher bei effektiven

3bar Mitteldruck nur noch 2,5g/kWh aus.
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Abbildung 79 Messung - Indizierter Mitteldruck des deaktivierten Zylinders (Isolinien: Volllinie,

diinn); Maximaler indizierter Mitteldruck der Messkampagne eines aktiven Zylinders (Volllinie, dick)

Eine Einzelbetrachtung der sich im abgeschalteten Zylinder etablierenden Druckverldufen
ist in Abbildung 80 zu erkennen. Fiir die bessere Ubersicht sind jeweils nur zwei Takte
zu sehen. Dargestellt sind die Druckverldufe mit dem niedrigsten und héchsten Verlust
in der Messreihe. In der doppellogarithmischen Achsendarstellung stellt eine gerade Linie
eine isentrope Zustandsianderung mit konstantem Exponenten dar. Das bedeutet, es
kommt zu keinem Warme- oder Stoffiibergang iiber die Systemgrenze hinweg. Der Verlauf
bei hoher Drehzahl zeigt diese Geradlinigkeit. Hier sieht man, dass der
Isentropenexponent im betrachteten Temperaturbereich nahezu konstant ist. Die Kurve
mit den hoheren Verlusten weist eine Krimmung auf, die nicht durch
Wandwarmeverluste und durch die kalorischen Stoffeigenschaften zu erkléren ist. Im
unteren Totpunkt ist die Temperatur am geringsten und da der Warmeverlust tiber die
Brennraumwéande mit der Temperaturdifferenz skaliert, kann dies nicht der Fall sein.
Man erkennt in beiden Fallen, dass der Flacheninhalt nur im unteren Totpunkt zunimmt.
Dadurch kann einerseits die Plausibilitdt der Indizierung sichergestellt werden, da ein
falsch abgeglichener oberer Totpunkt einen Zuwachs der Fliche im oberen Bereich

aufweisen wiirde. Dadurch ergibt sich, dass die Leckage tiber die Kolbenringe und der
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Anlagewechsel dafir verantwortlich ist. Mit hoherer Drehzahl kann dieser Vorgang

gehemmt werden und es kommt zu weniger Verlusten.
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Abbildung 80 Messung - p-V-Diagramme des abgeschalteten Zylinders fiir Takt 1 und 2 (links) und
Takt 3 und 4 (rechts)

Da die verwendeten Drucksensoren nach einem relativen Messprinzip funktionieren, man
die genaue Komposition der Ladung nicht kennt und keinen Nullpunktabgleich iiber einen
Referenzdruck durchfiihrt kann, ist eine Aussage iiber die absolute Lage der Kurven nur
bedingt moéglich. Jedoch bleibt die Amplitude auch ohne korrekten Nullpunktabgleich
uneingeschrankt aussagefdhig. Weiter ist die Vergleichbarkeit gegeben, unter der
Annahme, dass sich durch die Leckage eine einheitliche Komposition im Zylinder einstellt.
Diese Aussage ist nur haltbar nach einer gewissen Betriebsdauer, wie zum Beispiel nach

dem Warmfahren des Motors.
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Abbildung 81 Messung - Maximaldruck des abgeschalteten Zylinders (Isolinien: Volllinie, diinn);
Maximaler indizierter Mitteldruck der Messkampagne eines aktiven Zylinders (Volllinie, dick)
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Dazu ist in Abbildung 81 der Maximaldruck in einem Isolinien Kennfeld dargestellt. Ein
Maximaldruck von 2bar wird nicht iiberschritten. Weiter siecht man in der gewahlten
Darstellung eine Senke bei einer Drehzahl von 1500min™. Dies ist mit Druckwellen im
Kurbelgehéuse zu erkléren, die durch die Leckage der befeuerten Zylinder und durch das
Kompressionsverhéltnis des Kurbelgehauses entstehen. Erstaunlich ist jedoch das
niedrige Niveau iiber die gesamte Messreihe. Der Massenaustausch bei Leckage sorgt hier
fir eine Konvergenz bei allen Lastpunkten zu einem &hnlichen Druckminimum
und -maximum hin.

Auch nach erneutem Anschlepp