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Kurzfassung / Abstract

Kurzfassung

Bei der Entwicklung von Pkw-Dieselmotoren war bis vor kurzem die Einhaltung der gesetzlich limitierten
Abgasemissionen das wichtigste Entwicklungsziel. Aufgrund der thermodynamischen Randbedingungen des
dieselmotorischen Arbeitsprozesses stellt der Dieselmotor grundsitzlich ein kraftstoffsparendes Antriebs-
aggregat fir Kraftfahrzeuge dar. Nach Festlegung einer gesetzlichen Obergrenze der CO,-Emissionen ab 2012
durch die EU Gremien im Jahr 2008, hat sich auch hier das Hauptaugenmerk auf den Kraftstoffverbrauch
verlagert. Es darf daher auch beim Pkw-Dieselmotor nichts unversucht gelassen werden, um weitere
Potenziale zur Senkung des Kraftstoffverbrauchs zu ergriinden und in der Serienanwendung darzustellen.

In den letzten Jahren konnten bedeutende Reduktionen des Kraftstoffverbrauchs von dieselmotorisch ange-
triebenen Pkws durch Optimierung des Warmlaufes, durch Reduktion der Leerlaufphasen sowie durch
gezielte Integration elektrischer Baugruppen in den Energiehaushalt des Fahrzeugantriebs erreicht werden.

Ziel der hier vorliegenden Arbeit war es, Potenziale zur Senkung des Kraftstoffverbrauchs bei Beibehaltung
oder gleichzeitiger Verbesserung des Emissionsniveaus durch Anderungen am Arbeitsprozess und durch
Verbesserung des Reibungsverhaltens aufzuzeigen. Als MalBnahmen, die einen gednderten Arbeitsprozess zur
Folge haben, wurden unterschiedliche Ventilhubkurven und der Betrieb mit verringertem Verdichtungs-
verhdltnis untersucht. Diesbeziigliche Erkenntnisse konnten durch Priifstandsuntersuchungen gewonnen und
vielfach mit Simulationsrechnungen verifiziert, oder mit Hilfe von Simulationsrechnungen begriindet werden.

Die untersuchten Malnahmen zur Verbesserung des Reibung beschrinken sich auf Anderungen am Kurbel-
trieb, wobei hier das Potenzial einer Schrinkung sowohl simulatorisch als auch durch Prifstandsunter-
suchungen aufgezeigt wird. Eine reibungsgtinstige Definition der Konstruktionsparameter Hub/Bohrungs- und
Pleuelstangenverhaltnis konnte mit Hilfe von Simulationsrechnungen festgelegt werden.

Nachdem zundchst grundsatzliche Betrachtungen zum Einfluss des Ladungswechsels auf den Arbeitsprozess
durch Variation der Ventilhubkurve von Einlass- und Auslassventil erfolgten, konnten Ventilsteuerstrategien
definiert werden, die eine positive Wirkung auf den dieselmotorischen Arbeitsprozess erwarten lassen. In der
vorliegenden Arbeit werden die Ergebnisse der eingehenden Untersuchungen dieser Ventilsteuervarianten
angefiihrt. Davon besonders erwdhnenswert ist die Erkenntnis, dass eine Variation des Einlass Schlusses des
Fiillkanalventils eine Anderung im Ladungswechsel und im Verbrennungsablauf zur Folge hat, die bei gleich
bleibenden Emissionswerten zu einer Verbrauchsabsenkung fiihrt. Eine Untersuchung der Verringerung des
Verdichtungsverhdltnisses hat gezeigt, dass dabei nur unbedeutende Verbrauchsverbesserungen im Niedrig-
lastbereich zu erzielen sind. Vorteilhaft ist ein niedriges Verdichtungsverhiltnis fiir die Steigerung der
spezifischen Leistung und zur Verringerung der Bauteilbelastung des Kurbeltriebes. Aufgezeigt wird auch, dass
durch ein spites Offnen des Einlassventils das Kaltstart- und Warmlaufverhalten deutlich verbessert wird.

Die Simulation der Reibung eines Pkw Dieselmotors mit geschranktem Kurbeltrieb zeigte eine geringfiigige
Verbesserungspotenzial des Reibungsverhaltens im zyklusrelevanten Kennfeldbereich. Die hierzu durch-
geflihrten Priifstandsuntersuchungen bestéitigten diese Ergebnisse und zeigten zudem, dass durch Schrankung
des Kurbeltriebes der Arbeitsprozess des Dieselmotors nicht wesentlich beeinflusst wird. Das Potenzial zur
Reibungsreduktion der Kolben/Pleuelgruppe stellt sich anhand von Simulationsrechnungen fiir die Reduktion
des Pleuelstangen- und Hub/Bohrungsverhaltnisses groRer dar, als fiir bei Schrankung des Kurbeltriebes.

Mit den Erkenntnissen aus den durchgefiihrten Untersuchungen kann folgendes gesagt werden, dass beim
Betrieb von Pkw Dieselmotoren durch den Einsatz von Baugruppen die eine Verstellung der Ventilhubkurven
im Betrieb erméglichen, bei entsprechender Wahl der Ventilsteuerzeiten in einzelnen Betriebszustinden
deutliche Verbrauchseinsparungen erzielt werden konnen. Eine jeweils wirkungsgradoptimale Ventilsteuer-
strategie ist jedoch vom Betriebs- und Lastzustand des Motors abhingig. Je nach Flexibilitdt der Ventilsteuer-
moglichkeiten kann daher mehr oder weniger des vorhandenen Potenzials genutzt werden. Durch reibungs-
optimierte Anpassung der Auslegungsparameter des Kurbeltriebs kann ein zusédtzliches Potenzial zur
Verbrauchsreduktion genutzt werden.

Es zeigt sich somit, dass der Grundmotor und der Arbeitsprozess von Pkw Dieselmotoren noch Moglichkeiten
zur Senkung des CO,-AusstolRes von Fahrzeugen bieten. Um den Zielwert von 120 g/km (bzw. 95 g/km bis
2020) zu erreichen, muss jedoch fahrzeugseitig jedenfalls der Fahrwiderstand weiter reduziert und Komfort-
baugruppen bedarfsgerecht gesteuert bzw. gianzlich hinterfragt werden.
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Kurzfassung / Abstract

Abstract

For a long period of time, the development of Diesel engines for passenger cars (which are basically very
efficient due to the thermodynamic advantages of the Diesel process) only focussed on the exhaust emissions
as they had to fulfil the legal limitations for emissions.

Since 2008, when the EU parliament signed a new regulation for the limitation of the CO, emissions of
passenger cars beginning in 2012, the optimization of the fuel consumption has been a main goal for diesel
engine development too. Thus the potentials for the reduction of the fuel consumption must be defined and
realized for new series engines.

In the last years, significant reductions of the fuel consumption could be achieved by the optimization of the
heat-up strategy, the minimization of the duration when the engine runs in idle mode, and with the
coordinated application of electric units for a better energy balance of the whole drive train.

The intention of this work was, to find potentials for the reduction of the fuel consumption by varying the
working cycle of the passenger car diesel engine and to find possibilities for a better friction behaviour. The
methods which will end in a different working process of the diesel engine uses alternative valve lift curves or
a reduced compression ratio. All of the investigations were done at engine test rigs and were attended by 0D-
and 1D-simulations.

Methods for the friction optimisation were limited to changing’s on the crank mechanism. Investigations in
this field were done for the offset of the crank shaft in the crank case with computational methods as well as
with measurements on the test rig. Further friction optimised design parameters were calculated for the
bore/stroke-ratio and for the connecting rod ratio were calculated.

After doing fundamental investigations on the influence of the gas exchange to the working process of diesel
engines by varying the valve lift curve of inlet and exhaust valves, the interesting strategies in this case were
defined and tested. The results of these investigations are explained in this work. One of the remarkable
results of the improvement of the working process of the passenger car diesel engine shows, that varying the
end of the valve opening time of the filling intake port (of a 4 valve per cylinder engine), the gas exchange
and the combustion will be altered in such a way that it results in a lower fuel combustion at the same
emission levels. The reduction of the compression ratio will only show insignificant advantages for the fuel
consumption, but with a lower compression ratio the specific power output can be increased without
reinforcement demands. Further it will be shown that with late opening of the inlet valves the warm up and
idle run behaviour of the diesel engine at cold ambient conditions will be improved.

The friction calculation of a passenger car diesel engine with crank offset shows slight improvement of the
friction in the low power area of the engine map. The measurements at the test rig confirm these results and
shows, that with a crank offset the combustion will not be changed significant and so the heat release rate
with crank offset is similar to a diesel engine with a conventional crank mechanism. Friction simulations also
demonstrate that a higher potential for friction reduction than with the crank offset will be achieved with a
lower bore/stroke-ratio as well as with a lower connecting rod ratio.

With the knowledge of the investigations described in this dissertation it can be stated, that for passenger car
diesel engines significant advantages for the fuel consumption can be achieved if systems will be integrated
which allows adjustment of the valve lift curves. The valve lift and valve timing strategy for highest efficiency
will depend on the speed and torque level inside the engine map. An increased flexibility of the adjusting
range for the valve lift curve will increase the potential for the reduction of the fuel consumption. With
optimised design parameters for the crank mechanism of a passenger car diesel engine further advantages for
the fuel consumption can be achieved.

With this dissertation it will be affirmed, that the basic engine and the working process of a passenger car
diesel engine still offers further possibilities for the reduction of the fuel consumption and thus of CO,
emission of passenger cars. To reach the legal target of 120 g/km (resp. 95 g/km in 2020) improvements on
the cars which will further reduce the driving resistance must be done in any case. Also the usage of some
assemblies for the convenience inside the car must be optimised or even entirely reconsidered.
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Nomenklatur

Nomenklatur

Konventionen:

» In dieser Arbeit verwendete Lastpunktbezeichnung: Drehzahl / effektiver Mitteldruck [min™ / bar]
Beispiele: 2000 / 2 entspricht Drehzahl = 2000 min™ und eff. Mitteldruck = 2 bar
3000 / 6 = Drehzahl: 3000 min™'; eff. Mitteldruck: 6 bar
4000 / VL = Drehzahl: 4000 min™; eff. Mitteldruck: Volllast

« Die gemessene Rauchemission eines Dieselmotor wird in dieser Arbeit oftmals auch als RuRemission
bezeichnet, obwohl dies streng genommen nicht korrekt ist. Die wechselweise Verwendung dieser
beiden Ausdriicke und des Begriffs ,Partikelemission” ist in der Fachsprache der Dieselmotoren-
entwickler tblich und wird daher hier auch angewendet. Oft wird auch nur von Rauch gesprochen.

Wenn in dieser Arbeit ohne weitere Information von Verbrauch geschrieben wird ist grundsatzlich
der Kraftstoffverbrauch gemeint.

Abkiirzungen:

NEDC....... New European Driving Cycle (neuer europdischer Fahrzyklus) / zur Ermittlung des Normverbrauchs
SMK.......... Schwungmassenklasse (Gewichtseinstufung fiir den NEDC Test)

LLK..oue. Ladeluftkihlung

VTEC ........ Ventiltriebssystem mit variablen Steuerzeiten (Hersteller Honda)

AGR ......... Abgasriickfiihrung, auch Abgasriickfiihr; entspricht dem englischsprachigen EGR
°KW.......... Grad Kurbelwinkel (Position der Kurbelwelle)

°NW ......... Nockenwellenwinkel (Position der Nockenwelle)

UT.covrenee unterer Totpunkt (vorangestellter Index v,n fiir vor bzw. nach UT)

OT .. oberer Totpunkt (vOT = vor OT, nOT = nach OT)

ZOT.......... oberer Totpunkt zum Ziindzeitpunkt (Zind-OT, vorangesteller Index v,n fiir vor bzw. nach UT)
WOT........ oberer Totpunkt zum Ladungswechsel (Wechsel-OT, vorangestellter Index v,n fiir vor od. nach UT)
HE............. Haupteinspritzung

VE ..o Voreinspritzung

VET ........... 1. Voreinspritzung

VE2........... 2. Voreinspritzung

SOl........... ,start of injection” - Einspritzbeginn Haupteinspritzung

EOI........... »end of injection” - Ende der Haupteinspritzung

EVT........... Vollelektrischer Ventiltrieb

DPF........... Dieselpartikelfilter

|0 T Ventilsteuerzeit ,Einlass Offnet”

ES.inne. Ventilsteuerzeit ,Einlass Schluss”

AO .. Ventilsteuerzeit ,Auslass Offnet”

AS .o Ventilsteuerzeit ,Auslass Schluss”

vOT.......... vor dem Oberen Totpunkt
nOT.......... nach dem Oberen Totpunkt

vUT........... vor unterem Totpunkt

nUT........... nach unterem Totpunkt

SES v Ventilsteuerverfahren ,spates Einlass Schlie3t”
fES o, Ventilsteuerverfahren ,friihes Einlass Schlie3t”
SEO ... Ventilsteuerverfahren ,spates Einlass Offnet”
SMK ........ Schwungmassenklasse

H/B........... Hub-Bohrungsverhiltnis

I/L . Pleuelstangenverhiltnis

TradeOff.. grafische Darstellungsform von Messgrélben mit gegenldufigem Trend
EU 3,4,5 .. Kurzbezeichnung von europdischen Abgasgesetzgebungsstufen fiir Pkw’s
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Nomenklatur

EU ILILIV ........ Kurzbezeichnung von europdischen Abgasgesetzgebungsstufen flr Lkw’s
FSN........... Filter Smoke Number (Messresultat des AVL 415S Rauchmesssystems)
DOE......... Design Of Experiments (Verfahren zur statistischen Versuchsplanung)

A S Voreinspritzung

HE............. Haupteinspritzung

LY/ IS Volllast

AVI Zindverzug

DS Druckseite des Kolbens

GDS.......... Gegendruckseite des Kolbens

Formelzeichen:

Miereerererreenen indizierter Wirkungsgrad [%]

Neerrerrrenrerene effektiver Wirkungsgrad [%]

M yeeeeseeeeees theoretischer Wirkungsgrad des idealen Arbeitsprozesses [%]
Ny coerrerenne Wirkungsgrad des Vergleichsprozesses [%)]

L) PR Gitegrad [%]

JAN ] VR Wirkungsgradverlust durch reale Verbrennung [%]

JAN] [FVRI Wirkungsgradverlust durch unvollsténdige Verbrennung [%]
ANy v Wirkungsgradverlust durch reale Ladung [%]

JAN | R Wirkungsgradverlust durch Warmeliibergang [%]
JAN s TP Wirkungsgradverlust durch Leckage [%)]

AN e Wirkungsgradverlust durch Uberstromen [%]
JAN | TPV Wirkungsgradverlust durch Ladungswechsel [%)]
ANy e mechanischer Wirkungsgradverlust [%]

Wi e indizierte Arbeit [J]

Wi effektive Arbeit [J]

W, e Reibarbeit [J]

[ U indizierter Mitteldruck [bar] ([kPa])

[ T effektiver Mitteldruck [bar]
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Ve Verdichtungsvolumen [m?3]

€ e Verdichtungsverhiltnis [-]
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AV S, spezifisches Volumen [m3/kg]
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6 innere Energie []]
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dQueeverenne Wandwarmestrom [J/°KW]

(o SRR Wairmedbergangskoeffizient [W/m2K]
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Horeeea Hub [m]
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A Schubstangenverhiltnis r/L [-]
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(VS Abstand Kurbelwellenachse zur Kolbenbolzenebene [m]
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Ao Kolbenfliche [m2]

[V S Reibbeiwert [-]

Vigereeeensenes Kolbengeschwindigkeit [m/s]

DZ...... Drallzahl [-]

TZ . Tumblezahl [-]

[o R Dichte [kg/m?3]

My y 7z o Drehmoment um die jeweilige Achse [Nm]

Y, Motordrehmoment [Nm]

Porrerreenns eff. Motorleistung [kW]

VAV ISR Ziindverzug [°’KW]

M1z e Impulsaustausch durch Quetschstréomung [Nm]|
Y T Impulsaustausch durch viskose Scherkrafte [Nm]

Mieib, 12-+ene Impulsianderung durch Reibung [Nm]
Massentrdagheitsmoment [kgm?]

[TV Winkelgeschwindigkeit [s”]

[V EO kinematische Viskositat [kg/ms]

Veererrrenrenens dynamische Viskositdt [m?2/s]

[y cverrenrenenee charakteristische Lange [m]

(R Scherfaktor [-]

| G Faktor viskose Scherkraft [-]

i (1 oder 2 Radius Grenze der Brennraumbereiche [m]
Al e Berihrflache Brennraumbereich mit Wand [m2]
My s Stromungsmasse aus Quetschspalt [kg]
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Einleitung

An die Zahnrader

Taglich steigt aus Automaten
immer schoneres Gerdt.

Wir nur blieben ungeraten,

uns nur schuf man obsolet.

Viel zu friih aus dunklem Grunde
vorgeformt und abgestellt,
stehen wir nun zu spéter Stunde
ungenau in dieser Welt.

Ach, im Umbkreis des Genauen
ziemt uns kein erhobenes Haupt.
Dingen nur ist Selbstvertrauen,
nur Maschinen Stolz erlaubt.

aus ,Die Antiquiertheit des Menschen”
Giinter Anders
(technikkritischer Philosoph, 11992)

1. Einleitung

1.1. Motivation

Den Dieselmotor zeichnet als Antriebsaggregat fiir Personenkraftwagen ein hoher Wirkungsgrad und damit
ein geringerer Kraftstoffverbrauch aus. Hauptursache fir den Verbrauchsvorteil gegeniiber Ottomotoren ist
die Methode, die Leistung durch Variation des Luftverhiltnisses zu regeln, und zudem das Ublicherweise
hohere Verdichtungsverhiltnis. Insbesondere die als Qualitdtsregelung bezeichnete Leistungssteuerung fiihrt
beim Dieselmotor bei niedrigen Lasten zu deutlich héheren Wirkungsgraden als bei konventionell
betriebenen Ottomotoren. Diese Teillastvorteile waren dem Dieselmotor bereits immanent als im Pkw noch
Kammermotoren eingesetzt wurden. Mit dem Einsatz der Direkteinspritzung im Pkw Dieselmotor ab den
frihen 1990er Jahren, der durch neuartige Einspritztechnologien ermdglicht wurde, gelang eine weitere
deutliche Verbesserung des Wirkungsgrades. Mit der Direkteinspritzung konnte zudem die spezifische
Leistung, die bei Kammermotoren durch eine hohe thermische Belastung limitiert war, deutlich gesteigert
werden. Hoch entwickelte Kammermotoren zeigten eine maximale spezifische Leistung von ~42 kW/It.
Bereits einige Jahre nach Einfiihrung der Direkteinspritzung wurden Dieselmotoren mit einer spezifische
Leistung von 50 kW/It. in Serie gebracht. Aktuell liegen die spezifischen Leistungen von hoch entwickelten
Spitzenaggregaten bei 75 kW/It, wobei zwischen diesen beiden Leistungszahlen nur 10 Jahre an
Entwicklungsarbeit liegen.

Den modernen Pkw Dieselmotor charakterisieren heute hohe spezifische Leistung, ein groRes Mall an
Dynamik durch ein hohes Drehmoment bei niedriger Drehzahl und gleichzeitig ein geringer Kraftstoff-
verbrauch, insbesondere im Teillastbetrieb. Leider ist im Vergleich zum konventionellen Ottomotor (mit
Dreiwege-Katalysator) das Emissionsverhalten bei betriebswarmen Motor schlechter. Wahrend ein Ottomotor
mit erwdarmtem Katalysator faktisch keine Schadstoffe ausstoft, ist beim Dieselmotor ein durchgingiger
Aussto von Stickoxiden und Russpartikel vorhanden. Durch gesetzliche Vorschriften wurden diese
Emissionen stark begrenzt. In den letzten 10 Jahren wurden z.B. die Stickoxidemission um 80% reduziert [Lit.
1.1]. Zur Erreichung der Grenzwerte flr den Partikelausstols miissen heute Pkw durchgehend mit Partikelfilter
ausgeriistet werden, wodurch die RuBemission bei Neufahrzeugen, die der Emissionseinstufung ,Euro 5“
entsprechen, praktisch eliminiert wurden. Obwohl eine NOx-Absenkung bei bestehenden Motorkonzepten
mit Wirkungsgradeinbufen einhergeht, konnten diese Emissionsreduktionen durch Weiterentwicklungen des
Brennverfahrens ohne EinbulRen beim Verbrauch umgesetzt werden.

Waren in den Jahren bis ~2007 vorrangig die gesetzlichen Limits der Emissionskomponenten treibende Kraft
bei der Dieselmotorentwicklung, hat sich der Einfluss des Kraftstoffverbrauchs auf die Entwicklungstatigkeit in
den letzten Jahren in hohem Malle verstirkt. Bei der Verbrennung von Kohlenwasserstoffen werden die
Kohlenstoffanteile des Brennstoffs zu Kohlendioxid (CO,) oxidiert und in die Umgebung abgegeben. In der
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Atmosphdre wirken die CO, Molekiile neben anderen Luftbestandteilen (vorrangig Methan, Lachgas und
Wasserdampf) als Treibhausgas. Dem Kohlendioxidanteil in der Luft wird aktuell eine doppelt so hohe
Wirksamkeit fiir den Treibhauseffekt als allen anderen Treibhausgasen zusammen beigemessen [Lit. 1.2].

CO, Emissionen, die bei der Verbrennung von nachwachsenden Rohstoffen entstehen, haben nur eine kurze
Verweildauer in der Atmosphére, da sie beim Pflanzenwachstum durch die Photosynthese wieder in Kohlen-
stoff und Sauerstoff umgewandelt werden. Der Kohlenstoff aus diesen CO, Molekiilen wird fiir das erneute
Wachstum der Pflanzen genutzt. Der damit beschriebene CO, Kreislauf hat demnach eine Zykluszeit von
einem Jahr fir jahrlich geerntete Pflanzen, und von ca. 100 Jahren fiir Baume.

Bei der Verbrennung von fossilen Energietrdgern werden demgegentiber CO, Molekiile freigesetzt, die vor
Jahrmillionen in der Atmosphéare waren.

Die CO, Konzentration in der Atmosphdre ist seit Beginn der Industrialisierung kontinuierlich gestiegen. Man
kann daher davon ausgehen, dass durch die Menge an fossilen Energietragern, die derzeit jahrlich energetisch
genutzt werden, deutlich mehr CO, freigesetzt wird als die Flora fiir Pflanzenwachstum bendétigt. Die
Konzentration von CO, in der Atmosphdre hat sich seit 1750 von ~250ppm auf aktuell ~380 ppm erhoht,
wobei insbesondere in den letzten 4 Jahrzehnten ein hoher Anstieg dieser Konzentration festzustellen ist.
Langjdhrige Mitarbeiter am Institut fir Verbrennungskraftmaschinen & Thermodynamik der TU Graz
erinnerten in Gesprdchen noch daran, dass die ersten Abgasanalysesysteme in den friihen 70er Jahren des
vorigen Jahrhunderts mit 330 ppm kalibriert wurden. Heute erfolgt die ,Nullung” der CO,-Analysatoren mit
Umgebungsluft bei 380 ppm.

Der Anteil des CO, in der Atmosphdre klingt mit 380ppm (=0.038%) als gering. Dabei ist jedoch zu
bedenken, dass Pflanzen wie Farne und Schachtelhalme, die in der heutigen Atmosphare eine Grée von 0.3
bis 1.0 m erreichen, vor 300 Millionen Jahren (im Karbon) bei einer atmosphdarischen CO, Konzentration von
~1000ppm auf eine Héhe von 10-30m wuchsen und damit den Hauptbestandteil der damaligen Walder
bildeten (und der Ursprung unserer Steinkohlevorrate sind). Schon daran ist zu erkennen, dass trotz, absolut
betrachtet, geringem Anteil von CO, in der Atmosphire, eine Anderung der Konzentration deutliche Aus-
wirkung auf die Flora und in weiterer Folge wohl auch auf die Fauna unseres Planeten bewirken kann. Die
Folgen einer Erh6hung der Kohlendioxidkonzentration auf das Klima unseres Planeten kénnen derzeit nicht
geschlossen abgeschitzt werden. Die dazu existierenden Theorien reichen von einer Ergriinung der Sahara
bis zu groBflichigen Uberschwemmungen von strandnahen Landgebieten als Folge des Abschmelzen von
grolen Packeismengen durch eine Erderwadrmung, die als Auswirkung des Treibhauseffekts vermutet wird.

Die Erderwdrmung ist in diesem Zusammenhang derzeit allgegenwartiges Thema der Berichterstattung. Die
als gesichert geltende Erwdrmung der Erdatmosphire wurde 2007 vom IPCC (Intergovernmental Panel on
Climate Change) wie folgt begriindet: ,Die Erwdrmung des Klimasystems ist ohne jeden Zweifel vorhanden.
Die globale Oberflichentemperatur ist um +0.74° gestiegen, und 11 der letzten 12 Jahre waren die warmsten
seit Beginn der Aufzeichnungen. Die Temperaturzunahme der letzten 50 Jahre ist doppelt so hoch wie die der
letzten 100 Jahre, und die Arktis hat sich doppelt so stark erwdarmt wie im globalen Mittel” [Lit. 1.2]. Auch
wenn diese Aussagen im Jahr 2010 wieder kontroversieller diskutiert werden und eine globale Erwdarmung
insbesondere von mathematisch und physikalisch wenig gebildeten Personen meist aufgrund von zeitlich
singuldren und rdaumlich lokalen Wetterphdnomenen bezweifelt werden, muss einem weiteren Anstieg der
Treibhausgasemissionen vehement entgegen gewirkt werden. Ob sich die derzeit vermuteten Auswirkungen
der CO, Konzentration in der Atmosphére auf das globale Temperaturniveau langfristig bewahrheiten ist nicht
gesichert vorherzusagen. Eine Gewissheit dariiber wiirde die Menschheit erst durch eine Sichtbarwerdung der
Folgen erlangen, wobei dann eine Umkehr dieser Folgen vermutlich nicht mehr mdéglich ware bzw. eine
Stabilisierung der CO, Konzentration nur mehr auf einem sehr hohen Niveau erzielt werden konnte. Schon
aus dieser Unsicherheit heraus muss die Reduktion der CO, Emission aus fossilen Energietrdgern vorrangiges
Ziel unserer Gesellschaft sein.

Der Individualverkehr mit Pkw verursacht aktuell ~12% der anthropogenen CO, Emissionen in der EU. Welt-
weit liegt dieser Anteil bei ~5% [Lit. 1.3]. Da die CO, Emissionen von Pkw derzeit fast ausschlielllich fossilen
Ursprungs sind, stehen die Automobilhersteller in der Pflicht, den Verbrauch ihrer Fahrzeugflotten zu senken.
Das im Jahr 1998 vom Verband der europdischen Autohersteller selbst gewdahlte Ziel, den Flottenverbrauch
der Personenfahrzeuge bis zum Jahr 2008 von 186 g/km auf 140 g/km im NEDC Fahrzyklus zu senken,
wurde nur von 4 der 12 europdischen Fahrzeughersteller erreicht. Dies obwohl die drastische Erhéhung des
Dieselanteils an der Neufahrzeugflotte einen zusitzlichen positiven Einfluss auf den Flottenverbrauch und
somit auf die CO, Emission hatte. Das EU-Parlament hat daraufhin im Jahr 2008 eine gesetzliche Obergrenze
des CO,-Ausstosses von Pkw beschlossen. Dadurch sind die Hersteller verpflichtet, ab 2012 fiir ihre Personen-
wagenflotte einen durchschnittlichen Verbrauch von 120 g/km im NEDC Fahrzyklus zu erzielen. Dabei ist
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durch innermotorische Verbesserungen alleine ein CO, Ausstols von 130 g/km vorgeschrieben, wihrend die
restlichen 10 g/km CO, Emission durch fahrzeugspezifische MaRnahmen eingespart werden kénnen. Falls ein
Hersteller dieses Ziel nicht erreicht, muss er Strafzahlungen leisten. Die Umsetzung dieser Verpflichtung ist
zeitlich gestuft: bis 2012 missen 65% der Neuwagen eines Herstellers dieser Begrenzung entsprechen, bis
2013 75%, 80% bis 2014 und ab 2015 muss jeder Hersteller dieses Emissionslimit fir 100% seiner verkauften
Fahrzeuge erreichen, will er den Strafzahlungen entgehen.

Die Senkung des Kraftstoffverbrauches (und damit der CO, Emission) ist daher fiir die Fahrzeughersteller nicht
nur aus Umweltschutzgriinden vorrangiges Ziel bei der Entwicklung neuer Motoren, sondern in naher
Zukunft auch ein wesentliches 6konomisches Anliegen.

In den letzten Jahren wurde sehr viel an Entwicklungsarbeit zur Optimierung des Aufwarmverhaltens und fr
die Umsetzung intelligenter Betriebsstrategien von Nebenaggregaten und von Fahrzeugsystemen in der
Warmlaufphase geleistet. In Anbetracht der Tatsache, dass fiir die gesetzliche Einstufung des Verbrauchs und
der Schadstoffemission die Resultate im NEDC Fahrzyklus (der eine Kurzstreckenfahrt nach Kaltstart
widerspiegelt) zdhlen, war dieser Losungsansatz von Erfolg gekront. Auch wenn die durchschnittliche
Fahrdistanz mit einem Pkw heute bei ~5 km liegt und die Auswirkung dieser Warmlaufstrategien daher auf die
integrative CO, Emission des Personenverkehrs grofe Auswirkungen hat, soll kein Versuch unterlassen
werden, den stationdren Kraftstoffverbrauch von Pkw Dieselmotoren auch bei verscharften Schadstoffgrenz-
werten zu optimieren.

Pkw Dieselmotoren haben inzwischen eine hervorragende Effizienz erreicht und viele Fachleute sind der
Meinung, dass eine weitere Steigerung nur mehr durch hohen technischen und damit finanziellen Aufwand
erzielt werden kann. Die letzten Jahrzehnte haben uns jedoch gezeigt, dass die immer wieder vertretene
Meinung, dass ein Maximum an Effizienz bereits erreicht ist, nie wirklich von Bestand waren.

In dieser Arbeit werden Potenziale zur Verbrauchsverbesserung aufgezeigt, die durch Anderungen an
mechanischen Baugruppen des Pkw Dieselmotors, speziell am Ventil- und am Kurbeltrieb genutzt werden
kénnen. Die dargestellten Anderungen am Kurbeltrieb haben eine Reduktion der Reibung zum Ziel, wihrend
die Anderungen am Ventiltrieb zu alternativen Steuerzeiten fiihren mit denen positive Auswirkungen auf den
Arbeitsprozess des Dieselmotors erzielt werden kénnen.

1.2. Stand der Technik

Verbrauch und Emission

Wie bereits zuvor angefiihrt, wurde in den letzten Jahren die spezifische Leistung von Dieselmotoren auf bis
zu 75 kW/I erhoht, wobei gleichzeitig eine deutliche Verbrauchsabsenkung erzielt wurde. Parallel dazu
mussten die verschdrften Schadstoffgrenzwerte eingehalten werden. Im Jahr 1998 lag der Kraftstoffverbrauch
fur ein Fahrzeug der Kompaktkategorie (hier konkret VW GOLF IV 1.9 TDI) bei einem Fahrzeugleergewicht
von 1190 kg und einer Motorleistung von 66 kW bei 5.0 |/100km. Dabei erfiillte das Fahrzeug die Schad-
stoffklassifizierung Euro 3. Das aktuelle Nachfolgemodell Golf VI (in Ausfiihrung BlueMotion) verbraucht im
NEDC Zyklus auf 100 km nur 3.9 It. Kraftstoff, jedoch bei Einhaltung der Schadstoffgrenzwerte nach Euro V
und mit einer Leistung des Motors von 77 kW. Zudem liegt das Leergewicht dieses Fahrzeug bei 1310 kg.

Der Verbrauchsgewinn wurde dabei sowohl durch Malknahmen zur Reduktion der Fahrwiderstinde und
durch Optimierung des Aufwarmverhaltens des Motors, aber auch durch MaBnahmen am Arbeitsprozess des
Motors selbst erzielt. Im Gegensatz zum zuvor angefiihrten Fahrzeug des Produktionsjahres 1998 ist der
Motor im aktuellen Fahrzeug mit einem Common Rail Einspritzsystem ausgeriistet. Die Vorteile dieses
Systems werden an dieser Stelle nicht ndher erldutert, die aktuellen Schadstoffgrenzwerte und die dazu
notwendigen Betriebsstrategien erzwingen geradezu den Einsatz dieses Systems bei Pkw Dieselmotoren.
Neben den daraus resultierenden Vorteilen fiir die Verbrennungsfiihrung, nutzt der aktuelle Motor auch die
Vorteile der hohen spezifischen Leistungsfahigkeit moderner Dieselmotoren. Wihrend das Modell aus dem
Jahr 1998 mit einem 1.9 It. Motor ausgestattet ist, wird das aktuelle Fahrzeug von einem Motor mit 1.6 It.
Hubraum angetrieben. Ein weitere Mallnahme die eine deutlich Verbesserung des NEDC Verbrauchs bringt,
ist das Start/Stopp System, das eine Abschaltung des Motors in Stillstandsphasen des Fahrzeuges veranlasst.
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Vergleicht man den rein stationdren Verbrauch (betriebswarm) von &dhnlichen Motoren unterschiedlicher
Emissionsklassifizierung, so ist im Motorkennfeld sowohl im Bestpunkt als auch im Nennlastpunkt keine
deutliche Verringerung zu erkennen. In Diagramm 1.1 und Diagramm 1.2 sind die Verbrauchskennfelder des
Motors B (Nennleistung ~110 kW, 4 Zyl., 2.0 It. Hubraum, Euro 4 - 2005) und des Motors D (Nennleistung
~130 kW, 4 Zyl., 2.0 It. Hubraum, Euro 5 - 2009) dargestellt.
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Diagramm 1.1: spezifischer Kraftstoffverbrauch b, [g/kWh]: Motor B
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Diagramm 1.2: spezifischer Kraftstoffverbrauch be [g/kWh]: Motor D

Eine deutliche Verringerung des spezifischen Verbrauchs ist nur im unteren Lastbereich zu erkennen. Stellt
man die NOx-Emissionen dieser Motoren gegeniiber so kann man fiir Motor D, der die Emissionsgrenzwerte
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nach Euro 5 zu erfiillen hat, eine deutliche Verringerung des NOx AusstoRBes erkennen (Diagramm 1.3 und
Diagramm 1.4).
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Diagramm 1.3: Stickoxidemissionen NOx [g/kWh]|: Motor B
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Diagramm 1.4: Stickoxidemissionen NOx [g/kWh]: Motor D

Wenn man die Anderung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs im Kennfeld, der Anderung des Verbrauchs im
normierten Fahrzyklus, der sich von 5.7 1/100km auf 4.51/100km und somit um 21% verringert hat,
gegeniber stellt, dann wird deutlich, dass der Verbrauchsgewinn im NEDC vorrangig auf gednderte Betriebs-
und Aufwidrmstrategien beruhen muss, widhrend die Verbesserung der NOx-Emissionen nur auf
innermotorischen MaRnahmen zurlick gefiihrt werden kann.

Zu den MafRnahmen, die als Anderung der Betriebsstrategie zu bezeichnen sind, zéhlen:

e Start/Stopp System: der Motor stellt sich im Fahrzeugstillstand selbststiandig ab und startet bei Anfahr-
wunsch von selbst
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* intelligentes Strommanagement: die Be- und Entladung der Batterie wird im Warmlauf des Motors
verbrauchsoptimal gesteuert

e Schaltpunktverschiebung: durch Anpassung der Getriebelibersetzung kommt es zu einer Ver-
schiebung des Betriebs zu hcheren Lasten aber niedrigeren Drehzahlen und somit zu einem Betrieb
im Kennfeldbereich mit hoherem Wirkungsgrad (Voraussetzung: verbesserte Anfahrtsstirke des
Motors)

Diese Malinahmen sind fiir die Verbrauchsermittlung im Normfahrzyklus besonders wirkungsvoll, da es hier
mehrmals zu Stillstandszeiten kommt und das Geschwindigkeitsprofil insbesondere in der ersten Phase des
Versuchslaufes sehr niedrig ist.

Auf den realen Fahrbetrieb umgemiinzt wirken diese Mallnahmen besonders im Kurzstreckenverkehr und bei
Stopp & Go Situationen (z.B. im Stau). Fiir Uberlandfahrten sind diese MaBnahmen nur bedingt vorteilhaft.

Die Wirksamkeit dieser MaBnahmen im NEDC zeigt sich eindrucksvoll beim durchschnittlichen Wirkungsgrad,
der mit aktuellen Diesel-Pkw im NEDC Fahrzyklus erreicht wird. Der Energiebedarf fiir die Uberwindung der
Fahrwiderstande eines Mittelklasseauto im NEDC Zyklus liegt bei 12.6 kWh/100km. Die geringsten Kraftstoff-
verbrdauche von Mittelklasse Diesel Pkws im Fahrzyklus liegen bei Niederschrift dieser Arbeit bei 3.9 It./100km
(VW Golf VI Blue Motion, VOLVO C30 DRIVe). Die Kraftstoffmenge von 3.9 It. entspricht einem Energie-
inhalt von ~38.5 kWh. Daraus errechnet sich ein gemittelter Wirkungsgrad im NEDC von 32.7% fiir diese
Mittelklassefahrzeuge.

Trotz dieser exzellenten Verbrauchsresultate im NEDC Zyklus, missen auch weiterhin alle Moglichkeiten zur
Verbesserung des stationdren Verbrauchsverhaltens von Pkw Dieselmotoren genutzt werden. Wirkungsgrad-
verbesserungen im stationdren Kennfeld eines Dieselmotors fiihren bei allen Betriebszustinden zu Ver-
brauchsvorteilen, mit bedeutenden Auswirkungen auf den Realverbrauch von Fahrzeugen die nicht nur im
Stadtverkehr eingesetzt werden.

Kurbeltrieb

In dieser Arbeit werden MalRnahmen an Kurbel- und Ventiltrieb geprift, und ihre Potenziale fiir eine
Verbrauchsminderung untersucht.

Die MaBnahmen am Kurbeltrieb beschrinken sich auf Anderungen des Pleuelstangen- und des
Hub/Bohrungsverhiltnisses und sollen vorrangig eine Reduktion der Reibung bewirken. Des weiteren wird die
Schrankung des Kurbeltriebes untersucht.

Bei konventionellem Kurbeltrieb stellen Pkw Dieselmotoren mit einem Hub/Bohrungsverhiltnisse von 1.05 -
1.22 den Stand der Technik dar. Seit langem gilt die Meinung, dass Dieselmotoren aus thermodynamischen
Griinden langhubig ausgefiihrt sein miissen um gute Wirkungsgrade zu erzielen. Erst im Jahr 2009 wurde von
VW ein Pkw Dieselmotor mit 1.6 It. Hubraum prasentiert, der ein Hub/Bohrungsverhiltnis von 1.01 aufweist
und trotz dieses geringen Wertes ein exzellentes Verbrauchsverhalten zeigt (der zuvor erwahnte VW Golf VI
Blue Motion mit einem NEDC Verbrauch von 3.9 It./100km ist mit diesem Motor ausgestattet). Bei Dar-
stellung der Simulationsergebnisse zum gednderten Hub/Bohrungsverhiltnis (Kapitel 5.3) werden die Vorteile
dieses geanderten Konstruktionsmerkmales auf die Reibung deutlich (siehe Diagramm 5.8).

Der Einfluss der Pleuellinge auf das Reibungsverhalten ist seit langem bekannt. Insbesondere bei Saugotto-
motoren, die flir Rennzwecke adaptiert werden, sind Motoren mit groBer Pleuellinge begehrt. Konventionelle
Pkw Dieselmotoren weisen heute Pleuelstangenverhiltnisse zwischen 0.31 und 0.36 auf. Mit Hilfe einer
Simulationsrechnung wurden im Rahmen dieser Arbeit die Auswirkung einer Pleuelverlingerung errechnet.

Der geschrankte Kurbeltrieb ist fiir Pkw Motoren und insbesondere fiir Pkw Dieselmotoren uniiblich. Bei
Motorradmotoren sind Schranktriebmotoren bei Hochleistungsanforderungen im Einsatz. Dem Autor sind
jedoch nur drei Autohersteller bekannt die Dieselmotoren mit geschrianktem Kurbeltrieb in Serie einsetzen:
Toyota, Nissan/Renault und Hyundai/Kia. Diese Hersteller verwenden geschrinkte Kurbeltriebe auch bei
Ottomotoren. Von Toyota ist bekannt, dass die Kurbelgehduse von Otto- und Dieselmotoren zum Teil auf den
selben FertigungsstraBen produziert werden. Es liegt daher die Vermutung nahe, dass Toyota vorrangig aus
Grinden der Gleichteilnutzung Dieselmotoren mit geschranktem Kurbeltrieb baut.

Ventiltrieb

Im Rahmen dieser Arbeit wird eingehend auf die Potenziale, die eine Verstellbarkeit der Ventilsteuerzeiten
bringen konnte, eingegangen. Variabilitit im Ventiltrieb ist bei Pkw Ottomotoren seit den 80er Jahren in
Anwendung. War es vorerst nur die Mdglichkeit die Phasenlage der Einlassnockenwelle zu verschieben, so
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prasentierte Honda 1989 erstmals bei Pkw Motoren das VTEC System, das ein Umschalten zwischen zwei
unterschiedlichen Ventilhubkurven ermdglichte. Dieses System war bei Motorrddern von Honda bereits seit
1983 im Einsatz. Ein dhnliches System wurde von Porsche 1992 in Serie gebracht.

Das erste vollvariable Ventiltriebssystem fiir Pkw Ottomotoren entwickelte BMW. Mit dem 2001 vorgestellten
mechanischen System ,Valvetronic” konnte der volle Lastbereich eines Ottomotors allein durch Anderung der
Ventilhubkurve geregelt werden. Dieses System konnte erstmals die Drosselklappe als Lastregelorgan
vollstdndig ersetzen. Die damit erzielbaren Verbrauchsgewinne wurden mit 10-15% gegeniiber konventionell
gesteuerten Vergleichsmotoren angegeben. In den letzten Jahren haben sehr viele Fahrzeughersteller Otto-
motoren prasentiert, die dhnliche Systeme aufweisen. Ein neuartiges variables Ventilsteuersystem wurde 2009
von Fiat vorgestellt. Bei diesem System, MultiAir, erfolgt die Verstellung der Ventilhubkurve nicht mechanisch
sondern hydraulisch. Es gibt hier weiterhin je Zylinder einen Nocken an der Nockenwelle. Dieser betatigt
jedoch eine Hydraulikpumpe. Der damit produzierte Olfluss kann durch ein elektronisch gesteuertes Ventil
entweder zum hydraulischen Ventilaktuator geleitet oder abgesteuert werden. Der Freiheitsgrad an
Variabilitat wird mit diesem System gegentiber rein mechanischen Systemen nochmals erhoht.

Bei Pkw Dieselmotoren ist erst kurz vor Drucklegung dieser Arbeit, im Herbst 2010, ein Fahrzeug mit
Dieselmotor vorgestellt worden, der eine Verstellmoglichkeit im Ventiltrieb nutzt (Mitsubishi ASX mit 2.0lt
Dieselmotor). Das Verstellsystem bei diesem Motor entspricht mechanisch dem System, das Mitsubishi seit
einigen Jahren in Ottomotoren einsetzt (MIVEC). Wesentliches Merkmal der fiir den Dieselmotor adaptierten
Variante ist ein unterschiedlicher Ventilhub der beiden Einlassventile. Der Autor vermutet als Hauptziel-
setzung dieser Ventilsteuerstrategie eine gednderte Ladungsbewegung. Im Gegensatz zur alternativen
Steuerung der Ladungsbewegung, die in dieser Arbeit vorgestellt wird (Kap. 4.3), variiert Mitsubishi nur den
Ventilhub, nicht aber die Offnungsdauer des Fiillkanalventils. Neben diesem bereits in Serie dargestellten
Motor hat bisher einzig Fiat angekiindigt das System MultiAir [Lit 4.27] in naher Zukunft auch am Dieselmotor

einzusetzen. In Kapitel 4 wird das Verbesserungspotenzial durch Ventiltriebsvariabilitdt entsprechend aus-
fuhrlich behandelt.

1.3. Die Verbrennungskraftmaschine im Blickfeld energiepolitischer
Entwicklungen

Die letzten Jahre des ersten Jahrzehnts im aktuellen Jahrtausend waren durch umweltpolitische und
okonomische Themen gezeichnet. Gab es in den Jahren 2006 und 2007 noch einen Wirtschaftsboom, so
wechselte diese wirtschaftliche Hochphase binnen Monaten in eine Wirtschaftskrise, wie sie seit den 30er
Jahren des 20. Jahrhunderts nicht mehr gesehen wurde.

Ursache fiir diesen Boom waren wohl Auswirkungen einer wirtschaftlichen Globalisierung, durch die in den
entwickelten Landern Konsumgititer gilinstig auf den Markt gebracht werden konnten. Gleichzeitig fand ein
durch niedrige Zinsen gestiitzter Investitionsboom in der Industrie und beim Konsumenten statt. Dieser
Wirtschaftsboom, der fiir die Schwellenlander einen groRen Aufschwung durch die Konsumgtiterproduktion
brachte, fiihrte zu hohen Rohstoffpreisen.

Die hohen Rohstoffpreise hatten wiederum starke Auswirkungen auf den Olpreis und auf die Lebensmittel-
preise. Insbesondere der Olpreis erreichte mit ~150$/Barrel kurzfristig einen Héchststand, der noch vor
einigen Jahren in keinster Weise voraus-
gesehen wurde. Folglich erhéhten sich
die Kraftstoffpreise an den Tankstellen
der westlichen Lander, je nach Be-
steuerung um 30 - 100%.

-
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Betrachtet man die inflationsbereinigten
Kraftstoffkosten, dann sind diese in den
Jahren seit dem Anstieg nach der 2. Ol-
krise 1979, ab ca. 1990 gesunken und
in den Jahren nach 2000 um 25%
gegenliber den 90er Jahren gestiegen
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Diagramm 1.5: Kraftstoffpreisentwicklung (Deutschland, inflationsbereinigt) - Lit 1.4
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Gleichzeitig ist durch die Verbesserung der Antriebseffizienz und durch den vermehrten Einsatz von Diesel-
fahrzeugen der Kraftstoffverbrauch der Fahrzeugflotte kontinuierlich gesunken (siehe Diagramm 1.6 - Daten
ebenfalls fiir Deutschland). Insbesondere in Osterreich ergab sich in den 90er Jahren, mit dem in diesen
Jahren stark steigenden Anteil an Dieselfahrzeugen, ein Kostenvorteil mit vermutlich groRem Einfluss auf die
Mobilitatsgewohnheit der Bevolkerung. Durch diese geringeren Kosten wurde die Wahl eines Wohnortes
fernab vom Arbeitsort ,wirtschaftlich”. Der um die Jahrtausendwende anstehende Trend zum Wohnen im
Grinen aullerhalb der Stadtgrenzen wurde so begiinstigt.

Die steigenden Kraftstoffkosten im Jahr 2007 riefen der

Testkraftstoffverbrauche von Piw im Bestand Bevolkerung die endlichen Vorrite an fossilen Energietriagern
1.0 . T N . .
= g und die Abhédngigkeit von Erdélprodukten im Alltagsleben in
= 10'0 e tteeeee, Erinnerung.
< 95 w\“ Mit den gleichzeitig steigenden Preisen an Lebensmittelroh-
g 9.0 s g o stoffen kamen auch die Biokraftstoffe (Alkohole als Benzinersatz
5 85 Y und Pflanzendélkraftstoffe als Ersatz fir Diesel), die bis dahin als
c . . .. . .
5 X0 e e o aussichtsreiche Ersatzstoffe fiir die ferne Zukunft galten, in
S 75 s e SO . . o
2 o *s]  Verruf. Den Biokraftstoffen wurden die Preissteigerungen der
s ey —e— Otiomotor Lebensmittel im Jahr 2007 angelastet.
" —+— Dieselantrieb
6.0
«©Q =, < I~ o (42} © [=2] .
5 8 8 8 8 8 & 8 Nachdem das erste am Markt angebotenen Hybridfahrzeug,

Toyota Prius, einen ausgesprochen geringen Kraftstoffverbrauch
Diagramm 1.6: Verdnderung Kraftstoffverbrauch im NEDC Zyklus aufwies und einige kleine Firmen begonnen
1978-2003 in Deutschland (Lit 1.4)
haben Elektro-Prototypen zu bewerben, begann man vor allem
in den Medien den reinen Elektroantrieb zu favorisieren.

Der Hauptvorteile von rein elektrisch angetrieben Fahrzeugen ist klar ersichtlich: bei Stillstand des Fahrzeuges
wird keine Energie benétigt. Das haufigste Argument des hohen Wirkungsgrades eines Elektromotors hinkt
jedoch. Der Elektromotor ist im Gegensatz zur Verbrennungskraftmaschine ein reiner Wandler mechanischer
Energie. Die mechanische Energie wird hier vom offentlichen Stromnetz (und Strom ist defacto reine
mechanische Energie, da er fast ausschlieBlich durch die Antriebswelle von Generatoren erzeugt werden
kann) in das Fahrzeug gespeist, in Batterien gespeichert und dann bei Bedarf dem Elektromotor zugefiihrt.

Beim Elektrofahrzeug erfolgt die Erzeugung mechanischer Energie nicht im Fahrzeug sondern in verteilten
Kraftwerken. Der Verbrennungsmotor erzeugt die mechanische Energie aus dem Primirenergietrager aber
direkt im Fahrzeug. Ein Vergleich der Wirkungsgrade beider Antriebssysteme ist daher nur zuldssig wenn man
die gesamte Kette von Erzeugung mechanischer Energie bis zum Energiebedarf fir den Fahrbetrieb
beriicksichtigt.

Wenn man den Energieverbrauch im stationdren Betriebszustand vergleicht, dann liegt der Gesamtwirkungs-
grad eines modernen Diesel-Pkw (NEDC Verbrauch: 4.9 It./100km - Wirkungsgrad im NEDC: 25.9%) bei
Geschwindigkeiten tber 100 km/h mit verniinftiger Gangwahl tGber 32%, bei einer Geschwindigkeit von
50 km/h bei ~24%, bei 30 km/h bei ~18% und im Stillstand logischerweise bei 0% (siehe Diagramm 1.7).
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Diagramm 1.7: Wirkungsgrad im Stationdrbetrieb eines modernen Dieselmotors (Motor D) in einer Limousine (SMK 1500 kg)

Um den Wirkungsgrad eines Elektrofahrzeuges von der Energieaufnahme aus der Steckdose bis zum Energie-
aufwand fir die Fortbewegung zu berechnen sind fiir Ladung, Speicherung und Entladung der Batterie ~85%
und fiir die Verluste im Elektromotor (inkl. Leistungsregelung) leistungsabhdngig zwischen 75 und 95% zu
beriicksichtigen. Damit ergibt sich der Wirkungsgrad zwischen Steckdose und Fahrbetrieb von 65% bis 80%.
Ein Vergleich dieses Wertes mit dem Wirkungsgrad eines Kraftfahrzeugs, das mit Verbrennungsmotor
betrieben wird, ist hier noch nicht zuldssig, da der Wirkungsgrad bei der Stromproduktion und die Verteilungs-
und Transformationsverluste im Stromnetz noch nicht beriicksichtigt sind.

Der Verteilungs- und Transformationswirkungsgrad hat sich von ~70% in den 70er Jahren auf ~85-90% in den
letzten Jahren verbessert. Der Wirkungsgrad bei der Stromproduktion ist von der Priméirenergiequelle und
dem Produktionsverfahren abhingig. Fiir die Stromgewinnung aus Kohle oder Erdgas in grollen Kraftwerken
ist ein Wirkungsgrad zwischen 40 und 45% dUblich. Die Erzeugung von Strom aus erneuerbaren Primar-
energietrdgern wie Wasserkraft, Windkraft, Sonnenenergie ist, bezogen auf den Primarenergieeinsatz, zwar
ebenfalls verlustbehaftet, hier aber erfolgt die Stromgewinnung emissionsfrei. Eine Angabe des Wirkungs-
grades bei der Stromproduktion ist zwar moglich, sinnvoller ist jedoch die Angabe der CO,-Emission die bei
der Stromproduktion anféllt und auf die an der Steckdose entnommen Stromenergie aufgeteilt werden kann.
Da die CO,-Emission bei Verbrennung von fossilen Kraftstoffen bekannt ist konnen damit beide Fahrzeug-
konzepte gut verglichen werden.

Je nach Ressourcen erfolgt die Stromerzeugung in verschiedenen Lindern mit unterschiedlichen Anteilen
durch fossile, atomare und erneuerbare Primdrenergien. Nur die Stromerzeugung durch fossile Energietrager
wirkt sich negativ auf die CO,-Emission aus. Die Stromerzeugung aus atomaren Energiequellen gilt beziiglich
Emission als ,rein”. Die Frage der Lagerung des verbrauchten radioaktiven Materials und die Unfallgefahr
bringen mit dieser Energiequelle ein Risiko mit sich, das die Nutzung dieser Energie bedenklich erscheinen
lasst. Zudem sind die Ressourcen an spaltbaren Materialien begrenzt und ein Ende der Nutzung wird noch
vor Erschopfung der fossilen Vorrdte vermutet. Die Endlagerung der radioaktiven Abfille aus den Kernkraft-
werken ist ein weiteres Thema, dessentwegen die Nutzung der Kernenergie kritisch zu hinterfragen ist.

Aus der Zusammensetzung der Stromproduktion ldsst sich somit die CO,-Emission je kWh Strom fiir jedes
Land bestimmen. Linder mit hohem Anteil an erneuerbarer Energie, wie Osterreich oder Norwegen, die ein
hohes Nutzungspotenzial bei Wasserkraft besitzen, oder Lander mit hohem Atomstromanteil wie Frankreich
schneiden hier gilinstig ab. Lander die Strom vorwiegend aus Kohlekraftwerke produzieren, haben einen
hohen CO,-Ausstol’ je verbrauchte kWh Strom.
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Einen Strommix mit einem geringen CO,-Emissionswert konnen derzeit nur einige exponierten Staaten wie
Osterreich (~360 gCO,/kWh Strom) und Norwegen, die groRe Wasserkraftressourcen besitzen, vorweisen.
Weitere Staaten mit sehr geringem CO, AusstoB je verbrauchter kWh Strom sind Frankreich (~85 gCO,/kWh)
und die Schweiz. Diese beiden Staaten weisen einen hohen Anteil an Atomkraft (die Schweiz zudem Wasser-
kraft) auf, was den niedrigen CO, Emissionswert des Stroms aufgrund der zuvor angemerkten Bedenken
relativiert. Die Stromproduktion der meisten Staaten der westlichen Welt erfolgt zu einem hohen Anteil durch
fossile Primdrenergietrager (D: ~565 gCO,/kWh; USA: ~650 gCO,/kWh). Somit fiihrt der Stromverbrauch in
diesen Staaten auch zu hohen CO,-Emissionen. Neben vielen westlichen Industriestaaten sind es ins-
besondere die aufstrebenden Wirtschaftsmdchte im Fernen Osten die einen sehr hohen Anteil an Strom aus
fossilen Primarenergietrdgern aufweisen (China: ~900 gCO,/kWh, Indien: ~800 gCO,/kWh).

Bei der Verbrennung der konventionellen flissigen Kraftstoffe Benzin und Diesel wird eine CO,-Menge von
~250 g je kWh Kraftstoff freigesetzt. Der Wirkungsgrad des Elektroantriebs im Fahrzeug misste daher z.B. in
China fast vier mal so hoch sein wie im konventionell mit fossilen Kraftstoffen angetriebenen Fahrzeug. Da
wie bereits erwdhnt, Dieselmotoren im Pkw bei Fahrten mit Geschwindigkeiten tiber 70 km/h mit Wirkungs-
graden von mehr als 28% betrieben werden und auch im NEDC Zyklus mit Start/Stopp System durch-
schnittliche Wirkungsgrade iber 32% aufweist, kann in den meisten Landern der fiir eine positive CO,-Bilanz
erforderliche Wirkungsgrad des Elektrofahrzeugs physikalisch nicht erreicht werden. In diesen Landern ist eine
Umstellung des Fahrzeugantriebs von Verbrennungsmotoren auf Elektroantrieb fiir die CO,-Bilanz negativ,
solange keine Anderung der Stromproduktion erfolgt.

Wenn der zusitzliche Energiebedarf fir das Heizen des Innenraumes eines Elektrofahrzeugs berlicksichtigt
wird, verschlechtert sich die CO,-Bilanz nochmals, da die Heizenergie beim mit Verbrennungsmotor
angetriebenen Fahrzeug durch die Abwarme ohne zusatzlichen Aufwand zur Verfligung steht.

Ein wesentliches Argument fiir die Forderung des Elektroantriebs ist die Endlichkeit der Erd6lvorrite. In den
nachsten Jahren ist damit zu rechnen, dass bei weiterer Steigerung des globalen Erddlverbrauchs bald ein
Versorgungsproblem eintreten wird, was in der ersten Phase stark steigende Kraftstoffkosten zur Folge haben
konnte. Vielfach wird derzeit der elektrische Fahrantrieb als einzige Alternative zu bestehenden Antriebs-
konzepten gesehen.

Im Gegensatz hierzu sieht der Autor in biologischen Kraftstoffen sehr wohl eine viel versprechende
Alternative zu den aktuell genutzten fossilen Energietragern. Derzeit werden biologische Kraftstoffe noch viel-
fach als Konkurrenz zur Lebensmittelproduktion gesehen. Das derzeitige Erndhrungsverhalten in der west-
lichen Welt ist energetisch betrachtet jedoch ausgesprochen ineffizient. Ein Grofteil der vom Menschen auf-
genommenen Nahrungsenergie erfolgt in Form von Fleisch. Der Wirkungsgrad der Fleischproduktion, also das
Verhiltnis des Energieinhaltes des von Tieren gelieferten Fleisches zur von den Tieren in Form von pflanzlicher
Nahrung aufgenommenen Energie, liegt je nach Tierart zwischen 10 und 25%. Somit wird fiir die Produktion
von Tierfutter mehr Ackerfliche bendtigt, als Ackerfliche benétigt werden wiirde, wenn sich die Menschen
vermehrt pflanzlich erndhren. Nachdem in der westlichen Welt heute deutlich mehr Fleisch konsumiert wird
als gesundheitlich empfohlen ist, sollte die Verringerung des Fleischkonsums energiepolitisches aber auch
gesundheitspolitisches Ziel der westlichen Regierungen sein. Dadurch wiirden Ackerflichen frei werden, auf
denen durch Anbau von Energiepflanzen biologische Kraftstoffe ohne Konkurrenz zur Lebensmittelproduktion
gewonnen werden kénnten.

Bisher wurden Biokraftstoffe vorwiegend aus Pflanzenélen (zum GroBteil nach Veresterung), oder aus Gar-
produkten von pflanzlichen Rohstoffen gewonnen (Bioethanol). Ein groRere CO,Neutralitit wird den so
genannten Biokraftstoffe der 2. Generation zugesprochen. Als solche bezeichnet man Kraftstoffe, die auf Basis
von Kohlenwasserstoffen aus nachwachsenden Rohstoffen zu flissigen Kohlenwasserstoffen synthetisiert
wurden, und die daher speziell an die Bedirfnisse der motorischen Verbrennung angepasst werden kénnen.
BTL-Kraftstoffe (Biomass To Liquid) sind solche Kraftstoffe der 2. Generation bei denen Biomasse (Holz, Stroh,
Gras, Algen, ...) als Ausgangsbasis fir die Herstellung eingesetzt wird. Als GTL-Kraftstoffe (Gas To Liquid)
bezeichnet man fliissige Kraftstoffe die aus Methan synthetisiert werden, wobei das Methan aus biogenem
Gas gewonnen wird (Lit. 1.5). Der groBtechnischen Einsatz derartiger Technologien steht zum Zeitpunkt der
Niederschrift dieser Arbeit kurz bevor. Nach Meinung des Autors ist fiir biologische Kraftstoffe wesentlich,
dass alles versucht werden muss, die Rohstoffe fiir die Kraftstoffproduktion auf den bestehenden Anbau-
flichen zu ernten. Um mit den aktuellen Ackerflichen auszukommen muss jedoch die Nahrungsproduktion
energetisch effizienter erfolgen (siehe obiger Kommentar zur Effizienz von Fleischnahrung) und zudem
versucht werden die Verschwendung von bereits produzierter Nahrung zu reduzieren, da vermutet wird, dass
in der westlichen Welt ~20-25% der produzierten Lebensmittel ungenutzt weggeworfen werden.
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Die Flugindustrie setzt jedoch auf derartige (flissige) Kraftstoffe der 2. Generation, da beim Energiebedarf von
Flugzeugen ein Umstieg auf den elektrischen Antrieb oder auf gasférmige Kraftstoffe auch langfristig als
unmoglich erscheint.

Auch aus 6konomischen Griinden glaubt der Autor nicht auf eine baldige Abkehr vom Verbrennungsmotor
als Antrieb im Pkw. Elektrofahrzeuge werden auch bei hoher Produktionsstiickzahl deutlich mehr kosten als
derzeitige konventionelle Fahrzeuge. Der Preisaufschlag fir Akkus und Elektrik wird wohl mindestens €
10.000,- (Verkaufspreis), unabhdngig von der Autogrélie betragen, was je nach Fahrzeugkategorie einer Preis-
erhéhung von 20-80% entspricht (Luxusfahrzeuge ausgenommen). Dieser Mehrbetrag kann durch Ersparnisse
beim Energiebedarf bei weitem nicht wettgemacht werden. Die Lebensdauer der Akkus ist zudem jedenfalls
beschrankt, was in weiterer Folge zu hohe Wartungskosten im ,Autoleben” fiihren wird.

Fahrten mit Entfernungen von >150 km (hin und retour 300 km) werden mit reinen Elektrofahrzeugen nur
dann moglich, wenn es ein Akkuwechselsystem gibt, das sich jedoch wieder auf den Verkaufspreis der
Fahrzeuge auswirkt und einen entsprechenden Investitionsbedarf fiir die Infrastruktur erfordert. Zur Aus-
weitung der Reichweite kann in das elektrisch angetriebene Fahrzeug ein kleiner Verbrennungsmotor als
~Range Extender” integriert werden. Hier sind aktuell Motoren mit bis zu 20 kW angedacht. Nach Entleerung
der Batterie soll der Verbrennungsmotor Strom erzeugen. Mit Berlicksichtigung der Verluste bei der Strom-
produktion und der Leistungsregelung des Antriebs-E-Motors muss damit gerechnet werden, dass von den
20 kW des ,Range Extenders” nur 15 kW effektiv fir den Antrieb zur Verfligung stehen. Mit einer Limousine
(unter Berticksichtigung des erhohten Gewichts) ist damit die Hochstgeschwindigkeit im ebenen Fahrbetrieb
auf 80-90 km/h begrenzt. Ob dies von Benutzern dieser wohl teuren Fahrzeuge akzeptiert werden wird,
wenn sie hdufig mittlere und lange Fahrstrecken bewiltigen miissen, ist wohl zu bezweifeln.

Fir den elektrischen Antrieb von Pkw sind noch viele Fragen ungeklart. Der Wechsel zum elektrischen
Fahrzeugantrieb wird sich jedenfalls nur sehr langsam vollziehen, daher sind fiir den Autor biologische Kraft-
stoffe als Alternativen zu den fossilen Energietragern, die fiir eine Eindimmung des CO,-Ausstosses so rasch
als méglich durch erneuerbare Energietrager ersetzt werden miissen, die Hoffnung fiir die nahe Zukunft. Viele
Wirtschaftszweige werden flissige bzw. gasformige Kraftstoffe mit hoher Energiedichte bendtigen. Falls
derartige biologische Kraftstoffe gefunden werden und diese zudem wirtschaftlich produziert werden kénnen,
sind diese Kraftstoffe mit der heute bereits hoch entwickelten Verbrennungskraftmaschine nutzbar. Durch
gezielte Anpassung dieser Kraftstoffe an die Anforderungen im Verbrennungsmotor kénnen weitere
Wirkungsgradsteigerungen bei gleichzeitiger Verbesserung der Emissionssituation erzielt werden.

Aus diesem Grund sieht der Verfasser auch langfristiges Potenzial fir den Verbrennungsmotor als Antriebs-
aggregat im Pkw. Fur Lkw und Non-Road Fahrzeuge (Baumaschinen, Traktore) werden Verbrennungsmotoren
auf lange Sicht jedenfalls konkurrenzlos bleiben.
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Theoretische Potenziale des Dieselmotors

2. Theoretisches Potenzial zur Anderung des Wirkungsgrades bei
der dieselmotorischen Verbrennung

Der Verbrauch eines Verbrennungsmotors ist von der Effizienz der Energieumwandlung des Kraftstoffs und,
insbesondere im Niedriglastbereich, vom Reibungsverhalten der mechanischen Komponenten in und am
Motor abhingig. Auch die Bildung der Emissionskomponenten Stickoxid und Rauch kénnen durch thermo-
dynamische Effekte im Arbeitsprozess des Verbrennungsmotors beeinflusst werden.

Eine einfiihrender Kommentar zur Thermodynamik des Dieselmotors steht daher am Beginn dieser Arbeit,
wobei die Ausflihrung der, an der TU Graz vorgetragenen und im Standardwerk dieses Faches [Lit. 2.1],
niedergeschriebene Lehrmeinung halt. Fur detailliertere Informationen wird auf Lit. 2.1 verwiesen.

2.1. Thermodynamische Grundlagen zum Arbeitsprozess der
Verbrennungskraftmaschine

Dem Wirkungsgrad von thermodynamischen Arbeitsprozessen, bei denen kalorisch gebundene Energie in
mechanische Energie umgewandelt wird sind theoretische Grenzen gesetzt. Sadi Carnot war der erste
Forscher, der im Zuge seiner Studien zur Dampfmaschine diese Erkenntnis begriinden konnte. Er
veroffentlichte die Resultate seiner Studien 1824 in der Schrift ,Betrachtungen tber die bewegende Kraft des
Feuers und die zur Entwicklung dieser Kraft geeigneten Maschinen” [Lit. 2.2]. Diese Schrift gilt allgemein als
der Beginn des Fachgebietes Thermodynamik. Kernaussage von Carnot ist, dass der Wirkungsgrad einer
,Warmekraftmaschine” umso hoher ist, je hoher das Temperaturniveau bei der Energieumwandlung ist, und
dass die Warmeabfuhr nach Energiewandlung nicht unter der Umgebungstemperatur erfolgen kann. Ein
Wirkungsgrad von 100% kann demnach niemals erreicht werden. Nach Carnot ldsst sich der theoretisch
erreichbare Wirkungsgrad entsprechend dem Verhdltnis der Temperaturniveaus bei Zufuhr und bei Abfuhr
der Warme errechnen.

Grundsatzlich ist die Aussage Carnots fir alle Warmekraftmaschinen giiltig, so auch fir die Verbrennungs-
kraftmaschine. Da bei letzteren durch die spezielle Prozessfiihrung weitere unvermeidbare Verluste auftreten,
wurden fiir Verbrennungskraftmaschinen eigene Vergleichsprozesse definiert, mit denen ein Grenzpotenzial
errechnet werden kann, das durch eine idealisierte Darstellung des realen Arbeitsprozess begriindet ist.

Vollkommener Motor

Der Idealprozess des vollkommenen Motors liefert ein Mals dafiir, welche Arbeit in einem bestimmten Motor
bei einem gegebenem Luftverhdltnis und bei idealer Prozessfilhrung aus der eingebrachten kalorischen
Energie gewonnen werden konnte.

Die Randbedingungen des vollkommenen Motors definieren sich fiir die Berechnung des Kreisprozesses wie
folgt:

» geometrisch gleich wie der wirkliche Motor

* vollkommene Fillung des Zylindervolumens im UT mit reiner Ladung (Luft oder Gemisch vom
Zustand vor Einlass, Druck und Temperatur wie im Saugrohr ungedrosselt und nach einem etwaigen
Verdichter, kein Restgas)

e gleiches Luftverhaltnis wie der wirkliche Motor

e unvollstindige Verbrennung bis zum chemischen Gleichgewicht

* idealer Verbrennungsablauf nach vorgegebener GesetzmiBigkeit (Gleichraumverbrennung,
Gleichdruckverbrennung oder eine Kombination der beiden)

* wdrmedichte Wandungen (adiabater Prozess) ohne Reibungskrifte im Arbeitsgas (daraus folgt
isentrope Kompression und Expansion)

* keine Lassigkeitsverluste

e idealer Ladungswechsel in UT (isochorer Austausch der Verbrennungsgase gegen reine Ladung) bzw.
ideale Ladungswechselschleife bei aufgeladenen Viertaktmotoren

* die Ladung wird als Gemisch idealer Gase unter Beriicksichtigung der Temperaturabhingigkeit der
kalorischen Stoffgr6Ren angenommen.
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Damit kann auf Basis der Gleichungssysteme fiir den Energieerhaltungssatz, den Massenerhaltungssatz und
der Zustandsgleichungen fiir das ideale Gas die Prozessfiihrung des vollkommenen Motors berechnet
werden. Das wichtigste Ergebnis bei der Berechnung des vollkommenen Motors ist der Wirkungsgrad des
Arbeitsprozesses. Damit wird das theoretische Grenzpotenzial der Effizienz eines geometrisch definierten
Motors dargestellt, das bei idealer (vollkommener) Prozessfiihrung erreicht wird, wobei dieses Ideal in der
Praxis niemals erreicht werden kann.

Bekannte Darstellungsformen von Berechnungsergebnissen mit dem vollkommenen Motor sind die

Wirkungsgradkurven in Abhangigkeit des Verdichtungsverhaltnisses und des Luftverhidltnisses bei der
Verbrennung wie sie in Diagramm 2.1 abgebildet sind.

0.70 o 20\ 0.70 o0 A
’ H - — ' ; —/— 20
Sl s A,
rd /56 T 2
080 it P ool
) / , ’ — ,
T S = T 7 ==
// 7 - '/r T
= /////4/ i z g o
0,50 /: y/// /, & 0,50 v 7
3 /A g ,// i 08 B “
2 ,/ /4 /// — 2
2 040Yf 7 > 2 0,40
2 2
: V4 :
0,30 e 06 0,30
/
/
0,20 Z 0,20
4 8 12 16 20 24 4 8 12 16 20 24
a Verdichtungsverhaltnis € [-] b Verdichtungsverhaltnis € []

Diagramm 2.1: Wirkungsgrad des vollkommenen Motors mit Gleichraumverbrennung:
a) gemischansaugend; b) luftansaugend - aus [Lit. 2.1]

Daraus kann der positive Einfluss eines hohen Verdichtungsverhaltnisses auf den Wirkungsgrad sofort erkannt
werden. Aber auch die Wirkungsgradsteigerung des Idealprozesses durch einen Magerbetrieb (hohes
Lambda) ist klar zu erkennen.

Eine wichtige Erkenntnis beim Studium der Diagramme zum Wirkungsgrad des vollkommenen Motors ist die
Tatsache, dass mit dem Verfahrensprinzip der Verbrennungskraftmaschine bei hoher Last und idealer Prozess-
fihrung ein maximaler theoretischer Wirkungsgrad fiir den Dieselmotor von ~60-62% erreicht werden kann.
Die realen effektiven Wirkungsgrade von Dieselmotoren fiir Pkw liegen zur Zeit im Bestpunkt bei 42%, die
von Lkw bei 45% und die realen Wirkungsgrade von langsam laufenden stationdren GroRRdieselmotoren bei
Uber 50%.

Effektiv wird daher bei dieselmotorisch betriebenen Pkw im Bestpunkt ~70%, bei Lkw ~75% und bei
stationdren Dieselmotoren bis zu 85% des Grenzpotenzials ausgeschopft.

2.2. Ermittlung der Verluste des realen Arbeitsprozesses des Diesel-
motors (Verlustanalyse)

Der zuvor definierte Wirkungsgrad des vollkommenen Motors ist fiir den Betrieb des Verbrennungsmotors
ein Grenzpotenzial, das zwar nicht erreicht werden kann, aber trotzdem Ziel einer Optimierung des Motors
sein muss. Von diesem theoretischen Grenzpotenzial werden bei Pkw-Motoren im Bestpunkt ~70% ausge-
nutzt. Bei Teillastpunkten sinkt dieser ,Ausnutzungsgrad” bei Pkw Dieselmotoren auf bis zu 15% ab. Im Leer-
lauf betragt er definitionsgemal 0% da hier keine Nutzleistung erzielt wird.

Fir den im Motorenbau tdtigen und mit der Optimierung des motorischen Brennverfahrens betrauten
Entwicklungsingenieur ist die Kenntnis der Ursachen der Differenz zwischen dem Grenzpotenzial und dem
effektiven Wirkungsgrad des realen Motors von grofSem Interesse. Mit der Verlustanalyse wurde ein Verfahren
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gefunden, den Verlust an Wirkungsgrad zwischen vollkommenem und realem Motor unterschiedlichen
Teilbereichen zuzuordnen und zu quantifizieren.

Die Verlustanalyse wird heute als anerkanntes Instrument zur Optimierung des Brennverfahrens eingesetzt,
und ist fir die Darstellung der Aufteilung der durch die reale Prozessfiihrung zu begriindenden Verluste
aulerordentlich hilfreich. Eine detaillierte Erklarung zur Berechnung der Verluste kann Lit. 2.1 entnommen
werden. Die darin angefiihrten Arbeitsschritte werden nachfolgend in gekiirzter Form wiedergegeben.

Ausgangspunkt fir die Verlustanalyse ist der Wirkungsgrad des Vergleichsprozesses des vollkommenen
Motors, der sich durch die bei diesem Idealprozess abgebildete Volumsdnderungsarbeit bezogen auf die
zugefiihrten Brennstoffenergie errechnen ldsst.

WV
n, = [F2.01]

QBV

Im Gegensatz zum bisher angefiihrten effektiven Wirkungsgrad wird fiir die Verlustanalyse der indizierte
Wirkungsgrad als der real am Motor existierende Wirkungsgrad berlcksichtigt. Wahrend der effektive
Wirkungsgrad des Motors auf die an der Kupplung abgefiihrte Energie Bezug nimmt, liefert der indizierte
Wirkungsgrad ein Effizienzmal3, das sich auf die durch den Brennraumdruck am Kolbenboden eingebrachte
Energie bezieht. Die Differenz dieser beiden Wirkungsgrade ist Folge der Reibung des Motors. Da die
Reibung keine thermodynamische GroRe im eigentlichen Sinne darstellt, und das Brennverfahren keinen
Einfluss auf die Reibung nimmt (ist nur bedingt richtig - ndheres in Kapitel 5), werden bei der Verlustanalyse
nur die Verluste bis zum Kolbenboden betrachtet. Fiir die Verlustanalyse stellt sich die Reibung demzufolge
nur als konstanter Wert dar, der durch einfache Berechnung aus dem Messergebnis ermittelt werden kann
(siehe Kap. 3.5).

Die Differenz zwischen dem Wirkungsgrad des vollkommenen Motors und dem indizierten Wirkungsgrad
wird als Giitegrad 77, bezeichnet.

Der Giitegrad setzt sich somit aus mehreren Teilverlusten zusammen, die in weiterer Folge quantifiziert
werden sollen und die gemeinsam mit dem Wirkungsgrad des vollkommenen Motors das Resultat der
Verlustteilung bilden.

n=n, - A1, [F 2.02]
A=Ay + Aflyy + Al + Ay + Al + ATy + Al (£ 2.03]

Die Teilverluste werden wie folgt unterschieden:

an, reale Ladung: beim vollkommenen Motor wird zu Verdichtungsbeginn eine vollstindige Fillung des
Zylinders mit Frischladung im Zustand vor dem Einlassventil beriicksichtigt. Am realen Motor
reduziert sich die Ladungsmasse um Einstromverluste, um die Verluste durch Erwdrmung bzw. durch
Beriicksichtigung einer Abgasriickfiihrung. Dieser Verlustteil betrifft nur den Hochdruckteil und nicht
die Abweichung des realen vom vollkommenen Ladungswechsel. Im Allgemeinen ist dieser Verlust
gering und kann insbesondere bei Dieselmotoren auch negativ sein.

Die Berechnung dieses Verlustes erfolgt durch Abanderung des bereits berechneten vollkommenen
Motors hinsichtlich der realen GréRen fir Ladungsmasse, Luftverhaltnis und Restgasanteil. Wichtig ist,
dass diese, bei ,Einlass Schluss” giiltigen Werte auf das Volumen bei UT riickgerechnet werden, da
die Berechnung des vollkommenen Motors definitionsgemall von UT nach OT erfolgt.

Der Teilverlust ,reale Ladung” resultiert dann aus der Differenz des Wirkungsgrades des voll-
kommenen Motors mit dem Wirkungsgradergebnis des hier beschriebenen Berechnungsschrittes.

41,  unvollkkommene Verbrennung: im Gegensatz zur Definition des vollkommenen Motor wird der
Kraftstoff im realen Motor nicht vollstindig umgesetzt. Bekannterweise verbleiben nach der Ver-
brennung Restkomponenten von Kohlenstoff und Wasserstoff im Abgas. Der Energieinhalt der
gemessenen Konzentration dieser Komponenten im Abgas vor etwaigen Abgasnachbehandlungs-
systemen kann errechnet werden. Fiir die Berechnung dieses Verlustes muss die zugefiihrte Brenn-
stoffenergie um den Energieanteil der unverbrannten Komponenten bereinigt und der Berechnung
zugefiihrt werden. Der so berechnete Verlust durch unvollkommene Verbrennung ist bei Diesel-
motoren fiir gewohnlich gering.
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realer Verbrennungsablauf: definitionsgemal wird bei der Verlustanalyse die Gleichraumverbrennung
als idealer Verbrennungsablauf definiert. Fiir die Ermittlung des Verlustes durch realen Verbrennungs-
ablauf wird der Hochdruckprozess mit dem realen Brennverlauf, aber ohne Berlicksichtigung des
Waérmeiiberganges gerechnet, wobei der reale Brennverlauf durch eine Prozellanalyse aus dem
gemessenen Druckverlauf vorab errechnet werden muss. Mit dem so errechneten Druckverlauf kann
die innere Arbeit des Hochdruckprozesses und der Wirkungsgrad fiir diese Annahmen berechnet
werden. Der Verlust durch reale Verbrennung ergibt sich dann aus der Differenz dieses Ergebnisses
zum Wirkungsgrad der im vorigen Schritt (unvollkommene Verbrennung) errechnet wurde.
Im pV-Diagramm 2.2 stellt sich dieser Verlustanteil als Flichendifferenz der idealen Hochdruck-
schleife bei Gleichraumverbrennung zur Druckschleife, die sich mit dem realen Brennverlauf ergibt.
37,5
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Prozess mit Gleichraumverbrennung

\
o \ \
22,5 \ i ;
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Volumen V  [dm?]
Diagramm 2.2: Vergleich pV-Diagramm vollkommener Motor vs. reale Verbrennung

Die Verluste durch den ,realen Verbrennungsablauf” sind betrdchtlich und zdhlen mit dem Wand-
wdrmeverlust und dem Verlust durch realen Ladungswechsel zu den drei wesentlichen Verlust-
anteilen beim Arbeitsprozess des Motors.

Wairmelibergang an die Brennraumwinde (Wandwaédrmeverlust): Dieser stellt einen weiteren
wesentlichen Verlust des Arbeitsprozesses dar. Fiir die Ermittlung dieses Verlustanteils wird bei der
Berechnung, wie sie im vorigen Schritt durchgefiihrt wurde, ein Wandwarmelibergang berlicksichtigt
der durch Wirmeiibergangsmodelle definiert wird. Im pV-Diagramm 2.3 zeigt sich der Wandwarme-
verlust durch eine Differenzfliche der beiden Druckschleifen, die insbesondere in der
Expansionsphase deutlich ausféllt, da hier die Temperaturdifferenz zwischen Arbeitsgas und
Brennraumwand hoch ist.

N
o

T
=2
20 \
= \\ Prozess ohne Wandwérmetibergang
15 \
] \\/ H X HER . H
= Prozess mit Wandwéarmeiibergang
5 N\
5 10
2 N
s i
N 5 =y
0 oT uT
0 0,1 0,2 0,3 0,4 05 0,6

Volumen V  [dmd]
Diagramm 2.3: Vergleich pV-Diagramm vollkommener Motor vs. reale Verbrennung

Der Verlust durch Wandwiarme steht in enger Wechselwirkung mit dem Verlust durch realen
Verbrennungsablauf. Ein friihe Lage der Verbrennung wiirde einen geringeren Verlust durch reale
Verbrennungsablauf liefern, dabei ist jedoch, durch das hohe Temperaturniveau in der Nihe des
oberen Totpunktes, ein hoherer Wandwdadrmeverlust zu verzeichnen. Bei spdter Verbrennungslage
stellen sich diese Verlustverhiltnisse genau umgekehrt dar. Die Verluste durch Wandwarmeibergang
und durch reale Verbrennung sind letztendlich von Beginn und Dauer des Verbrennungsablaufes
sowie von der Lage des Schwerpunkts des Brennverlaufes abhdngig.

Verlust durch Leckage: Dieser Verlustanteil berlcksichtigt den Druckverlust der durch Leckage vom
Brennraum in den Kurbelraum entsteht. Die Berechnung dieser Leckagemenge erfolgt mit der
Durchflussgleichung. Der Leckageverlust ist flir gewohnlich gering. Beim realen Motorbetrieb kann
diese Leckage durch eine Messung der BlowBy-Menge beurteilt werden. Diese liegt bei modernen
2.0lt Pkw Dieselmotoren zwischen 0.5 m3/h bei Leerlauf und 6 m3/h im Nennleistungspunkt und
somit bei ~1% der angesaugten Frischluftmasse.
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Verlust durch Uberstrémen zwischen Haupt- und Nebenbrennraum bei Kammermotoren (Uber-
stromverlust): da inzwischen Kammermotoren fiir die Entwicklung moderner Dieselmotoren ohne
Bedeutung sind, ist dieser Verlustanteil fiir die in dieser Arbeit berlicksichtigten Motortypen nicht von
Belang.

Verlust durch realen Ladungswechsel (Ladungswechselverlust): Dieser Anteil stellt die dritte
bedeutende Verlustkomponente beim Arbeitsprozess des Verbrennungsmotors dar. Beim voll-
kommenen Motor findet definitionsgemal ein vollstandiger und verlustfreier Ladungsaustausch in UT
statt. Der Ladungswechsel erfolgt dann verlustfrei, wenn keine Arbeit aufgewendet werden muss. Im
realen Arbeitsprozess ist der Ladungswechsel in den meisten Fillen verlustbehaftet und somit nur
unter Aufwendung von Arbeit zu bewerkstelligen.

\ g H
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Volumen V [dm?3)]
Diagramm 2.4: Ladungswechselschleife

Der Ladungswechselverlust errechnet sich aus der Differenz der Volumsanderungsarbeit, die bei der
Beriicksichtigung der Leckageverluste (Uberstréomverluste bei Kammermotoren) errechnet wurde,
und dem Flachenintegral des gemessenen Druckverlaufs, das der inneren Arbeit W, entspricht. Er
setzt sich aus mehreren Anteilen, dem Expansions-, dem Kompressions- und dem Niederdruckverlust
zusammen. Beim aufgeladenen Motor kann es in einigen Betriebspunkten durch eine positive
Ladungswechselschleife zu einem negativen Niederdruckverlust kommen, was einen Arbeitsgewinn
fir den Motorprozess bringt. Bei aufgeladenen Motoren ist zu beriicksichtigen, dass der voll-
kommene Motor definitionsgemall Ladung mit dem Druckniveau des realen Motors (Ladedruck) zur
Verfligung gestellt bekommt, die Abgasausbringung jedoch bei Umgebungsdruck erfolgt. Damit
ergibt sich fir den vollkommenen aufgeladenen Motor eine erh6hte positive innere Arbeit in der
Ladungswechselphase, die definitionsgemall der idealen Nutzarbeit der Hochdruckphase hinzu-
zurechnen ist.

Fir gewohnlich ergibt sich im Rahmen der Berechnung eine Differenz zwischen der durch Kraft-
stoffmessung ermittelten Menge an zugefiihrter Energie (die die Grundlage fir die simulierten Anteile
ist) und der aus dem Druckverlauf ermittelten Energiemenge. Ursachen fiir diese Differenz kdnnen
sein: fehlerbehaftete Messergebnisse von Kraftstoffzufuhr, Luftmasse oder Zylinderdruckverlauf,
Fehler in der modellbasierten Berechnung des Warmetiberganges oder ein nicht dem geometrischem
entsprechendes Verdichtungsverhaltnis. Grundsatzlich sollte dieser Fehler durch Variation der zuvor
angefliihrten Eingangsgrofen minimiert werden. Die diesbeziigliche Handhabung bleibt dem
Entwicklungsingenieur (iberlassen. Oftmals werden nur die Parameter des Warmeiiberganges variiert,
was nur bedingt physikalisch richtig ist. Wenn unterschiedliche Messreihen eines Lastpunkte des zu
untersuchenden Motors analysiert werden, sollte hier eine gleich bleibende Einstellung fiir die
Warmelbergangsparameter oder des Verdichtungsverhiltnisses benutzt werden. Fir den
Entwicklungsingenieur zeigt sich dann rasch welchen Einfluss geringfiigige Anderungen der Mess-
groBen Luftmasse und Kraftstoffmasse auf das Resultat zeigen. Es ist jedenfalls sinnvoll diese Vorgabe-
werte innerhalb der Messtoleranz der Messgerdte zu variieren um eine moglichst ausgeglichene
Energiebilanz zu erhalten und die Differenz in der Verlustanalyse zu minimieren.

Eine bleibende Differenz wird dem letzten Berechnungsschritt und somit dem Ladungswechselverlust
zugerechnet, da hier die Arbeit nach den simulierten Anteilen (rL, uV, rvV, WW, Leck und U) von der
Arbeit die dem gemessenen Druckverlauf entnommen werden kann, abgezogen wird.

Ein wichtige Vorraussetzung fiir die Genauigkeit der Berechnung ist daher eine gute Uberein-
stimmung der Energie, die aus dem gemessenen Kraftstoffverbrauch ermittelt werden kann, und der
aus dem Druckverlauf errechneten Energie. Dies kann durch hoch genaues Messen des Kraftstoff-
verbrauchs, der Ansaugluftmasse und der Zylinderdriicke erreicht werden.
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Die zuvor angeflihrten Verlustanteile beschreiben die Aufteilung der Wirkungsgraddifferenz zwischen voll-
kommenem Motor und der am Kolben in das Triebwerk eingeleiteten spezifischen Arbeit. Zwischen dieser
Arbeit am Kolben (innere Arbeit) und der Arbeit, die an der Kurbelwelle abgenommen wird, zeigt sich der
mechanische Verlust. Obwohl er streng genommen nicht zur Verlustteilung zahlt, wird er hier trotzdem
angefiihrt, da insbesondere beim Betrieb von Dieselmotoren im niedrigen Lastbereich, wie beim Antrieb fiir
Pkw ublich, die mechanische Verlustarbeit eine hohen Anteil an den Gesamtverlusten darstellen kann.

Die Differenz der inneren und der effektiven Arbeit entspricht der Reibarbeit:
W, =W -W, [F2.04]

Der mechanische Verlust kann als Wirkungsgradverlust angeschrieben werden:

_W-W,
Ar]m_ =171 [F2.05]
Qs
Im Motorenbau werden anstelle der inneren, der effektiven- und der Reibarbeit vorrangig Mitteldriicke
angefihrt, die durch Bezugnahme auf das Hubvolumen errechnet werden kénnen.

p, = W [F2.06]

Dadurch erhélt man die bekannte Gleichung fiir den Reibmitteldruck:

pr = pi - pe [F2-O7]

Die Ermittlung des Reibmitteldruckes erfolgt fiir den gefeuerten Betrieb bevorzugt nach dem Indizier-
verfahren, das in Kapitel 3.5 detailliert beschrieben wird.

2.3. Theoretische Auswirkungen der Variation unterschiedlicher
Konstruktions- und Betriebsparameter auf den indizierten Wirkungs-
grad im stationaren Betrieb

Die zuvor beschriebene Berechnungsabfolge ermdéglicht die Auflistung der Verlustanteile fiir einen Betriebs-
punkt wobei oftmals auf die untergeordneten Verlustanteile, wie Leckage/Uberstromung und Verlust durch
unvollkommene Verbrennung verzichtet wird. Damit ergibt sich ein Diagramm, das die Verlustanteile bei der
Umsetzung der im Kraftstoff chemisch gebundenen Energie in mechanische Energie anschaulich darstellt. Im
nachfolgend dargestellten Diagramm 2.5 ist das Ergebnis einer Verlustteilung von drei unterschiedlichen
Dieselmotortypen fiir den Nennleistungspunkt dargestellt, wobei nur die bedeutendsten Verluste in die
Wirkungsgradsdule eingetragen sind.

Es zeigt sich, dass der Wirkungsgrad des vollkommenen Motors bei den 3 Motortypen zwischen 59% und
61% liegt und damit nur geringfligig unterschiedlich ist. Der effektive Wirkungsgrad, und damit jener Anteil
der zugefiihrten Energie, der an der Kupplung des Motors mechanisch abgenommen werden kann, zeigt
jedoch grolRe Unterschiede zwischen den Motortypen. Wahrend der effektive Wirkungsgrad des stationdren
4-Takt GroBmotors liber 46% betrdgt, liegt der Wirkungsgrad des Pkw-Motors nur bei ~37%. Am Verlust-
teilungsdiagramm kann man erkennen, dass vorrangig der verringerte Verlust durch Warmeibergang und der
bessere Verbrennungsablauf diesen Effizienzvorteil bewirkt. Dem Grollmotor muss man jedoch zu Gute
halten, dass er bei konstanter (niedriger) Drehzahl betrieben werden kann und dabei, im Gegensatz zu den
Fahrzeugmotoren, eine geringe kurbelwinkelbezogene Verbrennungsdauer realisiert werden kann, da das
daraus resultierende Gerdusch bei Stationdrmotoren in vielen Fillen keiner Limitierung unterliegt.
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Diagramm 2.5: Ergebnisse der Verlustanalyse unterschiedlicher Dieselmotoren im Nennleistungspunkt [Lit. 2.3]

Auf Basis von Zylinderdruckverlaufen moderner Pkw Serienmotoren wurden Simulationsrechnungen und in
weiterer Folge Verlustanalysen durchgefiihrt. Ziel war es, die Auswirkung der Einflisse von Verdichtungs-
verhdltnis, Brenndauer und Wandwdidrmeiibergang fiir verschiedene Lastpunkte bei rein theoretischer
Betrachtung am Hochdruckprozess aufzuzeigen. Randbedingung fiir die Berechnung waren im jeweiligen
Lastpunkt ein konstantes Luft/Kraftstoffverhdltnis, konstanter Ladedruck, konstanter Mitteldruck und der
Brennverlauf eines modernen Pkw Dieselmotors (Motor [D]) als Basisvorgabe. Resultat dieser Berechnungen
sollten Grenzpotenziale sein, die fiir bestehende Motorkonzepte eine Bewertung hinsichtlich ihrer Potenzial-
ausnutzung ermoglichen.

Die unmittelbare Umsetzbarkeit der simulierten Betriebsbedingungen am realen Motor war kein Kriterium fir
die Wahl der Berechnungsvarianten. Eine quantitative Aussage fiir Potenziale am realen Motor sind wegen
der vereinfachten Randbedingungen, insbesondere wegen der isolierten Betrachtung des Hochdruck-
prozesses nicht moglich. Fiir die Zielsetzung, Aussagen zum Grenzpotenzial des dieselmotorischen Brennver-
fahrens zu erhalten, sind die Ergebnisse jedoch hinreichend. Mit einem am Institut fir Verbrennungskraft-
maschinen an der TU Graz entwickelten Prozessanalyse- und Prozesssimulationsprogramm wurde die
Wirkungsgraddnderung durch schrittweise Variation von Verdichtungsverhiltnis, Wandwéarme, Verbrennungs-
lage und -dauer sowie der AGR Rate ermittelt und in den folgenden Abschnitten dargestellt.

Einfluss des Verdichtungsverhaltnisses auf den indizierten Wirkungsgrad

Die Anderung des Verdichtungsverhiltnisses fiihrt zu einer Anderung der Zustinde des Arbeitsgases am Ende
der Verdichtungsphase. Beim adiabaten und reibungsfrei angenommenen Verdichtungsvorgang errechnen
sich Druck und Temperatur nach Verdichtung mit den Gleichungen fiir die isentrope Zustandsinderung:

K

v .
p,=p 0+ =pl& [F2.08]
V2
V. K-1
T,=T,> =70 [F2.09]
2
VvV, +V V, V.
mit: sz%:v—lzvi [F2.10]
C 2 3
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Mit diesen isentropen Zustandsgleichungen kann auch der theoretische Wirkungsgrad des vereinfachten
Vergleichsprozesses eines Verbrennungsmotors, bei dem die gesamte Energie des Kraftstoffes bei konstantem
Volumen im oberen Totpunkt umgewandelt wird, errechnet werden:

My =1— —= [F2.11]

Daraus ldsst sich der Einfluss des Verdichtungsverhéltnisses auf den Wirkungsgrad des ideal gefiihrten
Prozesses erkennen. Mit steigendem Verdichtungsverhiltnis erhéht sich fir den idealen Prozess der
theoretisch mogliche Wirkungsgrad, da die Zufuhr der Energie bei h6heren Temperaturen erfolgt.

Im realen Prozess kommt es jedoch bei héherer Verdichtung und dem daraus resultierenden Anstieg des
Temperaturniveaus zu einer Erhéhung der Wandwarmeverluste. Da der Wirkungsgradanstieg iber dem
Verdichtungsverhiltnis degressiv verlduft, ist beim realen Prozess fiir sehr hohe Verdichtungsverhiltnisse eine
Umkehr dieses Verhaltens bei Beriicksichtigung von Wandwarmeverlusten zu erwarten.

Mit den realen Brennverldufen fiir mehrere Lastpunkte eines Pkw Dieselmotors (Motor [D]) wurde das reale
Wirkungsgradverhalten in Abhdngigkeit des Verdichtungsverhiltnisses berechnet, wobei nur der indizierte
Hochdruckwirkungsgrad ohne Beriicksichtigung des Ladungswechsels zur Beurteilung herangezogen wurde.
In Diagramm 2.6 sind die Ergebnisse dieser Berechnung dargestellt.

Dabei zeigt sich, dass flir Hochlastpunkte der indizierte Wirkungsgrad bei Erhéhung des Verdichtungsver-
hiltnisses steigt, wobei der Anstieg relativ gering ist. Eine VergrofRerung des Verdichtungsverhaltnisses um
15% wiirde im Nennlastpunkt demnach nur einen Wirkungsgradgewinn von 0.75% fiir den reinen Hoch-
druckprozess bringen. Verdanderung im Ladungswechsel und bei der Reibung sind dabei nicht berticksichtigt.
Insbesondere die Reibung wird sich bei hoherem Verdichtungsverhéltnis negativ andern (siehe Kapitel 5).

1.5 [
—{1-1500/2
/- 1500/5
—O—2000/2

10 —O—3000/6
—F- 4000,/ VL

L

Anderung ind. Wirkungsgrad [%-Punkte]

1.5 T T T T T 1
-15 -10 -5 0 5 10 15

Anderung Verdichtungsverhaltnis [%]

Diagramm 2.6: Anderung des indizierten Hochdruckwirkungsgrades bei Verinderung des Verdichtungsverhiltnisses

In den beiden niedrigen Lastpunkten (1500/2 und 2000/2) zeigt sich, dass durch Verdanderung des Ver-
dichtungsverhiltnisses keine bedeutenden Anderungen des indizierten Wirkungsgrades zu erwarten sind. Die
Erh6hung um 15% wiirde bereits zu einer Verringerung des indizierten Wirkungsgrades fiihren, noch vor den
Anderungen im Ladungswechsel und bei der Reibung.

Einfluss der Verbrennungsdauer auf den indizierten Wirkungsgrad
Die zweite Grolle die hinsichtlich Ihres Verhaltens zur Beeinflussung des Wirkungsgrades untersucht wurde,

ist die Dauer der Hauptverbrennung. Wie bereits erwdhnt, gilt die ,schlagartige” Verbrennung im oberen
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Totpunkt, die Gleichraumverbrennung, als thermodynamisch am glinstigsten. Die reale Verbrennung erstreckt
sich jedoch immer ber einen langeren Zeitraum, was sich dementsprechend negativ auf den Wirkungsgrad
auswirkt. In einer Verlustanalyse zeigt sich diese WirkungsgradeinbuBBe im Term ,reale Verbrennung”. Wie
bereits fiir die Anderung des Verdichtungsverhiltnis, wurde auch fiir die Anderung der Verbrennungsdauer
der indizierte Wirkungsgrad fiir den Pkw Dieselmotor simuliert und in Diagramm 2.7 dargestellt.

15 [
] —{+1500/2
L. --/\--1500/5
N, -{—2000/2
10 <. —O—3000/6 ||
~. —l- 4000,/ VL

————

0.0

05 ; '\_\ \6

Anderung ind. Wirkungsgrad [%-Punkte]

1.0 IS

-1.5

-15 -10 -5 0 5 10 15
Anderung Brenndauer [%]

Diagramm 2.7: Anderung des indizierten Hochdruckwirkungsgrades bei Anderung der Brenndauer (positives Vorzeichen bei der
Anderung der Brenndauer - lingere Brenndauer)

Dabei bestdtigen sich die theoretischen Zusammenhénge: eine Verlangerung der Brenndauer fiihrt zu einer
Reduktion des Wirkungsgrades. Am starksten wirkt sich das im Nennlastpunkt aus. Bei einer Verringerung der
Brenndauer um 15% kann im Volllastpunkt mit einem Wirkungsgradgewinn von 1.2%,,.. gerechnet werden,
wéhrend in emissionsrelevanten Lastpunkten ein Gewinn von 0.3-0.5%.,,, zu erwarten sind. Hinsichtlich
Ladungswechsel und Reibung sind keine groBen Anderungen zu erwarten, wodurch dieser Wirkungsgrad-
gewinn auch effektiv darstellbar ist.

Real ist die Brenndauer zwar durch gednderte Parametrierung der Einspritzsteuerung einfach verdanderbar.
Eine kurze Brenndauer fiihrt jedoch immer zu einer hohen Druckanstiegsrate, die zu starker Gerduschent-
wicklung fiihrt, was den Freiheitsgrad fiir die Anderung der Brenndauer limitiert. Zudem fiihren hohe Druck-
anstiegsraten und eine Verbrennung nahe dem oberen Totpunkt zu hohen Temperaturen im Brennraum, was
sich negativ auf die Bildung von Stickoxiden auswirkt.

Einfluss des Warmeubergangs auf den indizierten Wirkungsgrad

Eine in den 80er Jahren des vorigen Jahrhunderts bei Ingenieuren haufig diskutierte MaBnahme zur Wirkungs-
gradsteigerung von Verbrennungsmotoren war die keramische Isolation des Brennraumes. Damit sollte ein
Waiarmelbergang in die Bauteilwinde deutlich vermindert und somit der indizierte Wirkungsgrad von
Motoren gesteigert werden. Experimentelle Untersuchungen haben diesbeziiglich jedoch rasch gezeigt, dass
sich durch diese Mallnahme vorrangig die Abgasenthalpie erh6ht und nur eine geringe positive Auswirkung
auf den indizierten Wirkungsgrad eines warmeisolierten Motors zu erwarten ist. Mit Hilfe der Analyse des
Arbeitsprozesses ist es natirlich moglich die Auswirkung eines gednderten Warmeiberganges auf den
Wirkungsgrad zu quantifizieren. Fir die Simulationsrechnung wurde der Warmeiibergang nach Woschni
gewdhlt. Als weitere Randbedingungen wurden, wie bereits in den zuvor beschriebenen Simulations-
rechnungen, ein fir alle Varianten eines Lastpunktes konstanter indizierter Mitteldruck sowie ein konstanter
Ladedruck den Berechnungen zugrunde gelegt.

In Diagramm 2.8 ist das Ergebnis der Wirkungsgradanderung durch den Wandwarmeeinfluss aufgetragen,
wobei eine daraus resultierende Anderung der Ladung nicht beriicksichtigt wurde. Eine Reduktion des Wand-
warmeliberganges um 15% (realisiert ber einen Korrekturfaktor zur Wandwadrmemodellierung nach
Woschni) erhoht den indizierten Wirkungsgrad in emissionsrelevanten Lastpunkten um ~1%,,,, im Nenn-
leistungspunkt um ~0.5%,..
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Diagramm 2.8: Anderung des indizierten Hochdruckwirkungsgrades bei Beeinflussung der Wandwirme

Letztendlich zeigt sich, dass - unabhdngig von der Frage einer Realisierbarkeit - die theoretischen Steigerungs-
potenziale des indizierten Wirkungsgrades begrenzt sind. Der Pkw Dieselmotor hat heute einen hohen
Entwicklungsstand erreicht. Eine Verbesserung des Wirkungsgrades durch innermotorische Malknahmen im
stationdren Betrieb kann wohl nur mehr durch Detailoptimierung und in kleinen Schritten realisiert werden.

2.4. Einfluss der Reibung auf den Verbrauch des Pkw Dieselmotors

Im vorigen Kapitel wurden die Auswirkungen der Anderung des indizierten Hochdruckwirkungsgrades ohne
Beriicksichtigung von Reibung und Ladungswechselverlusten behandelt.

Fir den Verbrauch entscheidend ist letztendlich der effektive Wirkungsgrad. Der Reibungsanteil wird in der
Verlustteilung durch den mechanischen Verlustanteil An,,.., dargestellt. Diagramm 2.9 zeigt die Verlustanteile
(ohne den geringfiigigen Leckageverlust) fiir einen Niedriglastpunkt, fir den Betriebspunkt mit maximalem
Drehmoment, und fiir den Nennleistungspunkt eines konventionellen 2.0lt Pkw Dieselmotors.
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Diagramm 2.9: Verlustteilung dreier Lastpunkte eines Pkw Dieselmotors
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Daraus ist ersichtlich, dass sowohl bei niedrigen Lasten als auch bei hoher Drehzahl ein grolerer Teil des
Kraftstoffes zur Uberwindung der Reibung aufgewendet werden muss. Im Betriebspunkt mit maximalem
Drehmoment (2000/VL) ist der Reibanteil demgegeniiber gering.

Um den Einfluss der Reibung auf den Wirkungsgrad fiir den gesamten Betriebsbereich eines Motors besser
beschreiben zu kénnen, wird in Diagramm 2.10 ein typisches Reibkennfeld eines Dieselmotors dargestellt.
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Diagramm 2.10: Kennfeld des Reibmitteldruckes p, [bar] eines Pkw Dieselmotors (Motor C - betriebswarm)

Darin zeigt sich, dass der Reibmitteldruck sowohl mit der Drehzahl, als auch mit der Last steigt, wobei die
Drehzahlabhingigkeit starker ausgepragt ist. Wichtig dabei ist die Erkenntnis, dass sich der Reibmitteldruck
zwischen Leerlauf und dem Nennleistungspunkt in etwa verdoppelt. Der indizierte Mitteldruck des Motor
erhoht sich vom Reibmitteldruck im Leerlauf (hier wird keine Kurbelwellenarbeit geliefert) zum indizierten
Mitteldruck im Nennlastpunkt, wobei das diesbeziigliche Verhéltnis der indizierten Mitteldriicke fiir den in
Diagramm 2.10 berlicksichtigten Motor ~25 betrigt.

Durch das deutlich unterschiedliche Verhiltnis zwischen indiziertem und effektivem Mitteldruck bei Niedrig-
last und Hochlast wird auch der stark lastabhédngige Einfluss der Reibung, der im Verlustteilungs-Diagramm 2.9
ersichtlich ist, verstandlich. Mit zunehmender Last sinkt der relative Verlust durch die Reibung.

Dies kann fiir den realen stationdren Fahrbetrieb eines Pkw anschaulich dargestellt werden. In Diagramm 2.11
sind sowohl die Betriebspunkte fiir unterschiedliche Fahrgeschwindigkeiten bei unterschiedlichen Gangen
einer Limousine mit Dieselmotor, als auch der Reibanteil am jeweiligen Kraftstoffverbrauch eingetragen.
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Diagramm 2.11: Fir Reibung aufgewendeter Anteil der mit dem Kraftstoff zugefiihrten Energie
im stationdren Fahrzeugbetrieb einer Limousine mit Pkw Dieselmotor (SMK 1500 kg, Motor [D])

Hier zeigt sich eindeutig der Einfluss der Last auf den Reibanteil beim Betrieb des Dieselmotors. Wahrend im
Lastpunkt 2000/2 noch ~11% des Kraftstoffes fiir die Uberwindung der Reibung aufgewendet werden muss,
sind es im Lastpunkt 3000/5 nur mehr 7%. Im Nennleistungspunkt sinkt der Reibanteil auf ~4%. Eine Ver-
ringerung der Reibung hat demnach besonders in den Betriebspunkten mit geringer Last grolle Auswirkung.

Auf die Reibung des Dieselmotors und Moglichkeiten zur Reduktion wird noch am Beginn des Kapitels 5, das
Untersuchungen zu Malknahmen fir die Reduktion der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe beschreibt, ndher
eingegangen.

2.5. Schadstoffbildung bei der Verbrennung im Dieselmotor

Aufgrund der gesetzlichen Anforderungen beim Betrieb von Kraftfahrzeugen, die eine strenge Limitierung der
Anteile von Schadstoffen im Abgas von Verbrennungskraftmaschinen vorsehen, ist die Berlicksichtigung
dieser Schadstoffkomponenten bei Entwicklungen am Verbrennungsmotor ein zentrales Kriterium fir die
Bewertung des Arbeitsprozesses.

Im folgenden sollen die wesentliche Abgaskomponenten, die beim dieselmotorischen Arbeitsprozess ent-
stehen, aufgelistet und ihre Bildungsmechanismen beschrieben werden.

Stickoxid

Zu den Stickoxiden werden die Stickstoff-Sauerstoffverbindungen gezahlt, die bei der dieselmotorischen
Verbrennung entstehen: Stickstoffmonoxid NO und Stickstoffdioxid NO,. Im Motorenbau werden die
molaren Abgaskonzentrationen dieser beiden Komponenten summiert als NOx bezeichnet. Gesetzlich
limitiert ist die Gesamtemission NOx, wobei bei der dieselmotorischen Verbrennung wéahrend der
Verbrennung iberwiegend NO entsteht. In weiten Bereichen des Kennfeldes liegt der Anteil von NO an der
gesamten Stickoxidemission NOx iber 90%.

Ursache fiir die Limitierung dieser Schadstoffkomponenten ist, dass vorwiegend aus NO, in der Atmosphire,
unter dem Einfluss von Sonnenstrahlung, bodennahes Ozon (O,) gebildet wird, das stark lungenreizend wirkt.
Zudem ist NO an sich ebenfalls lungenreizend.

Man unterscheidet die Entstehung von Stickstoffmonoxiden entsprechend ihren Bildungsmechanismen:
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Thermisches NO entsteht bei der Verbrennung in Zonen hoher Temperatur und geringem Luftiiber-
schuss aus den Stickstoffkomponenten der Ansaugluft.

Promptes NO entsteht, ebenfalls aus dem Stickstoff der Ansaugluft, in der Verbrennungszone wenn
Kohlenwasserstoffe des Kraftstoffes unter brennstoffreichen Bedingungen ein hohe Konzentration an
Radikale bilden. Diese sind dann unter Freisetzung von Cyaniden die Basis fiir Stickstoffatome, die zur
Bildung von Stickstoffoxiden neigen.

Kraftstoff NO entstehen aus Stickstoffanteilen im Kraftstoff, ebenfalls iber Freisetzung von Cyaniden.

Die beiden letztgenannten Bildungsmechanismen spielen bei der konventionellen dieselmotorischen Ver-
brennung nur eine untergeordnete Rolle, nicht jedoch bei alternativen Brennverfahren die homogen oder teil-
homogen gefiihrt werden. Da in dieser Arbeit nur konventionelle dieselmotorische Brennverfahren behandelt
werden, wird im Folgenden nur die Bildung von thermischem NO beschrieben.

Der globale Reaktionsmechanismus fiir die Bildung von Stickstoffmonoxid aus dem Stickstoff der
Verbrennungsluft

1N2 +102 - NO
2 2
wird allgemein als thermische Stickoxidbildung benannt. Die in diesem Mechanismus beschriebene direkte
Oxidation zu NO l4uft jedoch sehr langsam ab wodurch mit diesem Mechanismus die Vorgdnge bei der
Verbrennung im Motor nicht erklart werden kénnen. Von Zeldovich et al [Lit. 2.5] wurde ein Reaktions-
mechanismus aufgezeigt, der mit freien Sauerstoffatomen folgende Kettenreaktion in Gang setzt:

+1

N, +0  NO+N

+2

N+0, - NO+O

.Dieser Mechanismus wird durch eine Reaktion von OH-Radikalen mit freien Stickstoffatomen entsprechend
der Reaktionsgleichung
+3

NO+OH « NO, +H

ergdnzt, der insbesondere bei brennstoffreicher Verbrennung an Bedeutung gewinnt, da hier die Radikal-
konzentration erhoht ist (erweiterter Zeldovich Mechanismus).

Insbesondere die Reaktion +1 (N,#O->NO+N) ist hochgradig endotherm, woraus folgt, dass die Stickoxid-
bildung im Vergleich zur Kraftstoffoxidation langsam ablduft und zudem stark temperaturabhangig ist. Diese
Temperaturabhéangigkeit ist der Grund fiir die maximale NO-Konzentration bei leichtem Luftiiberschuss, da
dies der reale Verbrennungszustand mit der hochsten Verbrennungstemperatur ist.

Die Geschwindigkeitskomponenten fiir die sechs zuvor angefiihrten Einzelreaktionen (3 Reaktionen in jeweils
2 Richtungen) des Zeldovichmechanismus sind neben dem Temperaturniveau stark von der Konzentration
der Einzelkomponenten abhéngig und kénnen entsprechend dem Arrhenius-Ansatz allgemein angeschrieben
werden:

- Ea
k =Al& ™
[ +1,+2,+3 /-1, =2, 3
Eyooren. Aktivierungsenergie
A e, Faktor

Eine Absenkung der NO-Konzentration kann durch Absenkung der Verbrennungstemperatur folglich
exponentiell, durch Reduktion der Stickstoff- oder Sauerstoffkonzentration jedoch nur linear beeinflusst
werden. Fir die Stickoxidemission bei der dieselmotorischen Verbrennung ist demnach die Dauer der
Verbrennungsphase, bei der eine Temperatur von 2200K {berschritten wird, entscheidend [Lit. 2.6].

RuBemission
Die zweite wesentliche Emissionskomponente der dieselmotorischen Verbrennung ist der PartikelausstoB. Die

Partikel die im Abgas eines Dieselmotors vorliegen, bestehen groliteils aus festem Kohlenstoff (Ruf’) dem
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Kohlenwasserstoffe, Sulfate und weitere feste Riickstinde aus Kraft- und Schmierstoff angelagert sind. Kritisch
fir die menschliche Gesundheit sind Partikel mit einem Durchmesser von <100nm, da Teilchen dieser
Grolkenordnung lungengangig sind. Kritisch bei den dieselmotorischen Partikel ist neben der lungen-
schadigenden Wirkung der Umstand, dass hier, im Gegensatz zu anderen Feinstduben, den Partikeln poly-
zyklische Aromate angelagert sein konnen, denen kanzerogen Wirkung nachgesagt wird [Lit. 2.7].

Die Verbrennung von Kohlenwasserstoffen fiihrt dann zur Bildung von Ruf3, wenn eine ortlich stark brenn-
stoffreiche Verbrennung vorliegt oder im Kraftstoff Pyrolyseprozesse erfolgen. Die Russhildungsmechanismen
sind dulRerst komplex. Es tberlagern sich dabei chemische und physikalische Vorginge, deren zeitliche
Abfolge nur bedingt bekannt sind und deren Entstehung nur modellhaft vereinfachend dargestellt werden
kann. Eine weit verbreitete Theorie zur Russhildung im Verbrennungsprozess ist die Acetylentheorie.

Dabei wird angenommen, dass durch lokalen Sauerstoffmangel und bei hohen Temperaturen Kraftstoff-
molekile unter Abspaltung von Wasserstoff zu Acetylen reduziert werden (C,H,). Erste Ringstrukturen von
polyzyklischen, aromatischen Kohlenwasserstoffmolekiilen entstehen durch Rekombination und Umlagerung
dieser Acetylenmolekiile.

In weiterer Folge kommt es zu einer zunehmenden Anlagerung von C,H, unter Abspaltung von Wasserstoff
und zu einer flachigen Ausbreitung der polyzyklischen Aromate. Die Vergroerung der Teile wird in dieser
Phase auch als eine schnelle Polymerisation aufgefasst. Aus diesen planaren Strukturen entstehen erste
raumliche kugelférmige Strukturen durch Koagulation. Die Russstrukturen konnen als Russkeime betrachtet
werden.Aus diesen Russkeimen entwickeln sich durch Oberflichenwachstum und Koagulation des, bei der
Luftmangelverbrennung entstehenden, elementaren Kohlenstoffs Russpartikel.

Parallel zu diesen Russbildungsvorgdangen wandern bereits entstandene Russpartikel in Zonen mit Sauerstoff-
Gberschuss, wo dann ein Russabbrand stattfindet. Fir diesen Russabbrand muss jedoch ausreichend hohe
Temperatur vorhanden sein. Bei Temperaturen unter ~1600K kommt der Russabbrand zum Erliegen und die
zu diesem Zeitpunkt vorhandenen Russpartikel werden mit dem Abgas emittiert. Man vermutet, dass beim
Verbrennungsprozess im Motor wiahrend eines Arbeitszyklus tiber 80% der entstandenen Russpartikel wieder
verbrannt werden. Entscheidenden Einfluss auf die Russbildung und den Russabbrand hat neben der lokalen
Sauerstoffkonzentration (lokales Luftverhiltnis) die 6rtliche Verbrennungstemperatur.

Ausgeprdgte Ruls- und Partikelemissionen bei Dieselmotoren flihren zu einer Verunreinigung des Diesel-
abgases und treten als (Schwarz-)Rauch in Erscheinung. Konventionelle Messmethoden fiir die RuB- und
Partikelemissionen basieren auf der Messung der Schwarzung eines Filterpapieres, durch das Dieselabgas
gesaugt wird (Messwert: FSN - Filter Smoke Number), oder aber durch kontinuierliche Messung der Triibung
des Abgases.

Bei den experimentellen Untersuchungen zu dieser Arbeit wurde die Filter Smoke Number (FSN) des Diesel-
abgases ermittelt. Es wird daher vom Verfasser in den folgenden Kapiteln mehrheitlich der Rauch des Motors
beschrieben und benannt, wobei natirlich die derart messbaren Ruf®- und Partikelemissionen gemeint sind.

Kohlenmonoxid und unverbrannte Kohlenwasserstoffe

Diese beiden Schadstoffkomponenten entstehen vorwiegend bei Verbrennungsvorgingen mit Luftmangel
und sind daher hauptsachlich bei Ottomotoren von Bedeutung. Bei der dieselmotorischen Verbrennung sind
zwei Entstehungsmechanismen wesentlich fiir die Abgaskomponenten. Durch ungeniigende Gemischauf-
bereitung kommt es zu Zonen mit hoher Kraftstoffkonzentration die nicht ausreichend abbrennen kénnen.
Diesem Mechanismus kann durch optimale Anpassung der Einspritzgeometrie (Lochbild und Position des
Injektors) und durch eine ausreichende Ladungsbewegung in der Kolbenmulde wahrend des Verbrennungs-
vorganges begegnet werden. Der zweite Entstehungsmechanismus ldsst sich wie folgt erkldaren: durch Kraft-
stoff/Wand-Interaktion bzw. bei Kraftstoffteilchen in Wandnihe kommt es zu einer starken Abkihlung und
damit zu einer Verhinderung der Oxidationsreaktion dieser Kraftstoffteilchen. Dieser Mechanismus kann
durch geeignete Abstimmung von Muldengeometrie mit dem Strahlbild des Injektors unterbunden werden.
Der dieselmotorische Arbeitsprozess findet in weiten Teilen des Motorkennfeldes bei Luftzahlen >1.4 statt. In
der Ausschubphase kann es daher, bei entsprechenden Abgastemperaturen, zu einer Nachreaktion dieser
Komponenten mit Sauerstoff kommen, wodurch die Konzentration dieser Schadstoffkomponenten im Abgas
eines Dieselmotors gering bleiben. Zudem sind seit einigen Jahren Oxidationskatalysatoren bei diesel-
motorisch angetriebenen Pkw installiert, die ab einer Betriebstemperatur von ~300°C die CO- und HC-
Molekiile mit dem Restsauerstoff im Abgas wirkungsvoll zu CO, und H,O oxidieren.
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Bei Pkw Dieselmotoren treten CO- und HC-Emissionen fast ausschlielich in der Start- und Warmlaufphase
des Motors auf. Hier ist die Abgastemperatur und zudem die Katalysatortemperatur niedrig, was die
katalytische Nachreaktion der Luftmangelemissionskomponenten CO und HC reduziert. Bis zur Abgas-
emissionsstufe Euro IV waren die Emissionen dieser Komponenten unkritisch. Zur Einhaltung der zunehmend
sinkenden Grenzwerte fiir die NOx Konzentration im Abgas muss die Prozesstemperatur verringert werden
um die Entstehung der thermischen NO zu behindern. Damit reduziert sich aber auch die, fiir die Nach-
reaktion der CO- und HC-Komponenten notwendige, Abgastemperatur. Zudem verldngert sich die Aufheiz-
zeit des Oxidationskatalysators bzw. kommt es in niedrigsten Lastpunkten, bzw. im Leerlauf, aufgrund der hier
geringen Abgastemperaturen, zu einem Auskiihlen des Katalysators, wodurch dieser unwirksam werden kann.

Bei modernen Dieselmotorkonzepten fiir Pkw ist daher die CO- und HC-Emission nicht vernachlassigbar und
muss zukiinftig bei allen MaBnahmen die zu einer Reduktion der NOx-Emissionen fiihren, beriicksichtigt
werden.
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3. Methodik der Untersuchungen

Nachfolgend werden alle zur Durchfiihrung der Untersuchungen und zur Auswertung von Messergebnissen
sowie zur rechnerischen Ldsung von thermodynamischen Fragestellungen eingesetzten Werkzeuge auf-
gefiihrt und beschrieben.

Zuerst werden die fir Simulations- und Analyseberechnungen verwendeten Anwendungsprogramme sowie
die hierfir vom Verfasser programmierten Hilfswerkzeuge behandelt. Dazu gehéren die Programme zur
Abbildung des Motorprozesses in null- und eindimensionaler Betrachtungsweise sowie ein Berechnungs-
programm fir die Reibleistung der Reibkomponente Kurbeltrieb.

Den zweiten Teil der Beschreibung der methodischen Vorgehensweise wird den experimentellen Unter-
suchungen gewidmet. Auf eine Beschreibung des fir die Messungen verwendeten konventionellen
stationdren Motorprifstandes wird dabei verzichtet, erklart wird vielmehr die methodische Vorgehensweise
bei speziellen messtechnischen Aufgabenstellungen (z.B. Erfassung Rauch/NOx-TradeOff). Des Weiteren
werden am Ende dieses Kapitels die Motoren, die im Rahmen der Untersuchungen die dieser Dissertation
zugrunde liegen und die zur Erfassung von Messdaten und als Grundlage fiir Simulationsrechnungen ein-
gesetzt wurden, tabellarisch beschrieben.

3.1. Analyse und Simulation des Motorprozesses mit Hilfe von OD und 1D
Berechnungsprogrammen

Berechnungsmethoden zur Abbildung des Motorprozesses kénnen in Kategorien eingeteilt werden, die
entsprechend der fiir die Berechnung berticksichtigten raumlichen Dimensionen benannt werden.

Programme, die eine vollstindige rdumliche Ausdehnung bei der Berechnung abdecken, werden als 3D-Pro-
gramme bezeichnet. Eine eindimensionale Betrachtung des Motorprozesses, vorzugsweise entlang der
Stromungspfade der Arbeitsmedien eines Motors, werden demzufolge zu den 1D-Programmen gezdhlt. Die
dimensionslose Betrachtung ist fiir das thermodynamische System ,Brennraum” méglich. Die 0D-Methoden
ermoglichen Berechnungen dieser Art.

3D Methoden sind rechenintensiv und aufwéndig in der Vorbereitung, insbesondere bei der Netzgenerierung
des zu berechnenden Volumens, kénnen jedoch Informationen liefern, die mit OD- oder 1D-Methoden nicht
zu erfassen sind. Niederdimensionale Methoden wiederum sind schnell und koénnen zu entsprechend
formulierten Fragestellungen Losungen hinreichender Qualitdt liefern. Die Auswahl der Berechnungsmethode
hangt stark von der Fragestellung, die durch ein Berechnungsergebnis beantwortet werden soll, ab. Die
Errechnung eines Zylinderdruckverlaufes aus vorgegebenem Brennverlauf oder die Fillungsmasse eines
hinsichtlich seiner Luftfiihrung bekannten Motors kénnen mit 3D-Methoden zwar durchgefiihrt werden, der
Aufwand ist jedoch unverhiltnismiRig hoch. Die erstgenannte Aufgabenstellung kann auf einfachere Weise
mit 0D und die zweite mit einem 1D-Programm gelGst werden.

Andere Phinomene wie die exakte Ladungsbewegung im Brennraum zum Zeitpunkt des Einspritzbeginns
oder die Gemischbildung im Brennraum sind wiederum nur durch 3D-Methoden erfassbar.

Fir den Entwicklungsingenieur ist ein durchdachter Einsatz der unterschiedlichen Programme wichtig, da
dadurch unnétiger Arbeitsaufwand eingespart und Fehlerquellen bei der Interpretation von Ergebnissen
reduziert werden.

Im Zuge der dieser Arbeit zugrunde liegenden Untersuchungen, wurden ausschlieflich OD- und 1D-
Berechnungen durchgefiihrt. Im Folgenden werden die Programme vorgestellt, die fir diese Berechnungen
zur Verwendung kamen. Fir OD-Berechnungen wurden vorrangig Programme genutzt, die am Institut fir
Verbrennungskraftmaschinen & Thermodynamik der TU Graz vorliegen. Zudem ist vom Verfasser ein
einfaches Programm geschrieben worden, das thermodynamische Zusammenhidnge berechnet und fiir
unkonventionelle Fragestellungen rasch angepasst werden kann.

3.1.1. Nulldimensionale (OD) Berechnungsprogramme

Diese Berechnungsprogramme sind durch ausschlieflich zeitliche Abhdngigkeit, nicht jedoch durch rdumliche
Variabilitit der Berechnungsgrofen charakterisiert. Sie werden bei Verbrennungskraftmaschinen fiir die

Seite 27



Untersuchungsmethodik

Abbildung der thermodynamische Vorgidnge im Brennraum verwendet. Dabei werden fiir die Berechnung
physikalische Modelle eingesetzt, die auf den Hauptsdtzen der Thermodynamik beruhen. Modelle dieser Art
bezeichnet man, je nach Betrachtungsweise der im Brennraum ablaufenden Prozesse, als Ein- oder
Mehrzonenmodelle. Mehrzonenmodelle teilen den Brennraum in der zeitlichen Abfolge der Verbrennung in
unterschiedliche Bereiche, die jeweils anderen physikalischen Gesetzmaligkeiten unterliegen. Die Zonen-
zuordnung erfolgt dabei nicht nach raumlichen Kriterien, sondern fiir gewohnlich nach dem Anteil von
Massen. Das einfachste Mehrzonenmodell ist das Zweizonenmodell, das bei der Berechnung von
stochiometrisch betriebenen Ottmotoren vorzugsweise verwendet wird. Dabei wird der Brennraum in eine
Zone mit unverbrannter Ladung und eine Zone, in der nur Abgas vorliegt, aufgeteilt. Vorteile dieser Modelle
sind die mathematisch tberschaubare Darstellung und eine einfache und rasche Berechnung.
Nulldimensionale Modelle werden analytisch fiir die Ermittlung des Brennverlaufes aus einem gemessenen
Druckverlauf und fiir die Uberpriifung der Qualitit des gemessenen Druckverlaufes insbesondere hinsichtlich
der kurbelwinkelsynchronen Lage eingesetzt. Zudem ist es damit moglich die Aufteilung der Verluste
zwischen idealem Arbeitsprozesses und dem, aus den real gemessenen Brennraumzustinden, errechnetem
Motorprozess zu quantifizieren.

Modelle dieser Art ermdéglichen aber auch eine Simulation des Motorprozesses, bei der als Randbedingung
die geometrischen Daten des Kurbeltriebes des Motors (Hub/Bohrung und Pleuellinge), der Ladungszustand
am Beginn des Prozesses und die zeitliche Abfolge der Kraftstoffumsetzung im Motor definiert worden sind.
Mit entsprechenden Zusatzmodellen ist es fiir Dieselmotoren sogar moglich den Motorprozess bei Kenntnis
des Einspritzverlaufes simulatorisch zu errechnen. Als Resultat liefert die nulldimensionalen Simulation einen
Zylinderdruckverlauf, der Basis fiir die parallel dazu erfolgende Leistungs- und Wirkungsgradberechnung ist.
Fir die Berechnung von Emissionskomponenten existieren vielfach Modelle, die die Entstehung von
Schadstoffkomponenten, deren chemische Bildungsmechanismen auf physikalischen GréRen beruhen, gut
abbilden koénnen. Diese physikalischen Groen missen jedoch als Ergebnis der nulldimensionalen
Berechnung vorliegen. Eine dieser Abgaskomponenten ist das Stickoxid. Die fiir die Bildungsmechanismen
wesentlichen Parameter Temperatur, Sauerstoffgehalt und Verweildauer sind auch bei nulldimensionaler
Betrachtung des Motorprozesses verfligbar. Umgekehrt ist die Rauch-(Russ-)emission stark von Art und
Intensitit der Ladungsbewegung abhingig. Die Ladungsbewegung kann jedoch nulldimensional nicht
universell abgebildet werden. Ein Modell fir die 0D-Berechnung der Rullemissionen ist daher immer nur stark
eingeschrankt auf den, fiir die Modelldefinition und -abstimmung, verwendeten Motortyp giiltig.

MOSES / CORA

Diese beiden Programme wurden am Institut fiir Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik
entwickelt, wobei MOSES einem Projekt aus den 80er Jahren entspringt und CORA seit 2008 am Institut
programmiert wird. Beim neueren Programm CORA wurden gegeniiber MOSES sowohl hinsichtlich
Gleichungslosung als auch hinsichtlich Kurbelwinkelbasis neuere Ansitze realisiert. Zudem wurde eine Aus-
weitung der Berechnungsgrenzen angestrebt, da insbesondere die in den letzten Jahren stetig steigenden
Abgasriickfiihrraten Probleme bei der analytischen Behandlung des dieselmotorischen Motorprozesses mit
dem Programmpaket Moses verursacht haben. Die Grundgleichungen zur Berechnung des Motorprozesses
sind bei beiden Programmen gleich. Eine genaue Ableitung der fiir die numerischen Lésung verwendeten
Gleichungen findet sich in [Lit. 4.1].

Basis fiir die nulldimensionale Behandlung des dieselmotorischen Motorprozesses sind die bereits in Kapitel
2.1 angeflihrten Grundgleichungen der Thermodynamik [Lit. 4.1 & Lit. 4.2]:

e 1. Hauptsatz (Energieerhaltungssatz) fir instationdre offene Systeme:

_ pdV +dQB__dQW +h dmg “h dmpy h dmyeck _ dU

dg d¢ dé  Edg  Adp M dg  dg [F3.01]
e Massenerhaltungssatz fiir luftansaugende Motoren:
dm dm dm dm dm
— E _ A _ Leck + B [F3.02]

d¢ d¢ dg¢ dg dg
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*  Thermische Zustandsgleichung des Arbeitsgases in infinitesimaler Betrachtungsweise:

pd_V +Vﬂ:de_T+mTﬁ+ RT@ [F3.03]

dg  d¢ dg d¢ dg

die aus der idealen Gasgleichung ( p V = m R T - das Arbeitsgas wird definitionsgemal} als ideal
betrachtet) unter Bezugnahme auf zustandsverdnderliche Gaskonstanten hergeleitet werden kann.

Randbedingungen fiir diese Berechnungsmethode beim Dieselmotor sind:
»  AuBere Energien werden nicht beriicksichtigt
e Reibung innerhalb des Arbeitsgases wird vernachlassigt

e Durch Zufuhr der Brennstoffwarme dQ; wird im Energieerhaltungssatz die Verbrennung abgebildet.
Diese Energie entspricht der Energiefreisetzung des chemisch reagierenden Kraftstoffes. Wand-
anlagerungen, Verdampfung und Kraftstoffaufbereitung sowie Ziindverzug bleiben unberiicksichtigt.

e Beim konventionellen Dieselmotor, der luftansaugend und mit Luftiberschuss betrieben wird, ist die
Abbildung im Einzonenmodell hinreichend genau.

Der Arbeitsprozess des Verbrennungsmotors teilt sich in zwei Hauptphasen: der Ladungswechselphase mit
Ansaug- und Ausschubtakt, sowie der Hochdruckphase die sich aus dem Kompressions- und Arbeitstakt
zusammensetzt. Wahrend der Brennraum des Verbrennungsmotors in der Ladungswechselphase ein offenes
System darstellt, ist dieses System in der Hochdruckphase geschlossen.

Bei der Berechnung der Hochdruckphase sind, durch die dabei konstante Fiillungsmasse, Vereinfachungen im
Gleichungsapparat zuldssig, die eine Losungsfindung erleichtern. Vielfach wird nur die Hochdruckphase
berechnet, da Auswirkungen auf die ZustandsgréRen auflerhalb des Brennraumes nicht beurteilt werden
kénnen. Oftmals ist auch nur die Berechnung der Auswirkung einer Anderung der Hochdruckphase des
Motorprozesses gewiinscht. Die Festlegung der Unverdnderlichkeit der Ladungswechselphase bringt in
diesem Fall Vorteile hinsichtlich der Vergleichbarkeit.

Mit den oben angefiihrten drei Basisgleichungen ist es im Einzonenmodell moglich, drei der 4 elementaren
Grolken des Motorprozesses: die Zustandsgrofen des Arbeitsgases Druck p und Temperatur T; die globale
Zusammensetzung des Arbeitsgases (charakterisiert durch das Kraftstoff/Luftverhdltnis) und der in
mechanische Arbeit gewandelte Teil der Brennstoffwdrme dQg bei Kenntnis einer dieser 4 GroBen zu
errechnen.

Zwei wesentliche Berechnungsmethoden lassen sich damit festlegen:

e die Analyse des Motorprozesses: der gemessene Druckverlauf wird dem Gleichungssystem
zugeflihrt. Damit kénnen die Gleichungen bei bekannter Anfangsbedingung (meist die Fiillungsmasse
im Brennraum bei SchlieBen des Einlassventils) gelost werden. Als Resultat erhdlt man damit den
Verlauf der effektiv in den Arbeitsprozess eingebrachten Energie, den bereits angesprochenen
umgewandelten Teil der Brennstoffwarme dQ,, (= dQ; - dQ,,), der als Heizverlauf bezeichnet wird.
Mit Hilfe von Warmetiibergangsmodellen kann synchron dazu dQ,, errechnet werden. Somit ist eine
Darstellung des Brennverlaufes dQg bei Kenntnis des Druckverlaufs moglich.
Fir die Analyse des Motorprozesses mit dem Ziel der Brennverlaufsermittlung ist die alleinige
Betrachtung der Hochdruckphase des Motorprozesses ausreichend.

e die Simulation des Motorprozesses: bei Vorgabe des Brennverlaufes dQg und Wahl eines
Warmelbergangmodells kann mit Hilfe der obigen Basisgleichungen ein Zylinderdruckverlauf
errechnet werden. Bei Angabe einer Anfangsbedingung (zB Druck und Fillungsmasse bei ,Einlass
Schluss”) ist eine alleinige Simulation des Hochdruckprozesses mdglich. Fiir die Simulation des
gesamten Motorprozesses, inklusive Ladungswechsel, miissen den OD-Programmen weitere Rand-
bedingungen vorgegeben werden.

Bei beiden Methoden lasst sich die Temperatur des Arbeitsgases aus der thermischen Zustandsgleichung und
die Zusammensetzung des Arbeitsgases aus dem Energie- und Massenerhaltungssatz berechnen.

In den Programmpaketen MOSES und CORA sind auch mathematische Methoden zur Einpassung des
Druckverlaufes integriert. Entscheidenden Einfluss auf die Qualitdt einer Prozessanalyse hat die richtige Lage
des gemessenen Brennverlaufes, wobei sowohl die kurbelsynchrone Lage zur OT-Position des Kolbens, als
auch das Druckniveau grolRen Einfluss auf das Ergebnis einer Prozessanalyse haben. Im Standardwerk zu
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thermodynamischen Fragestellungen beim Verbrennungsmotor [Lit. 4.1] sind sowohl die Auswirkungen von
OT-Fehlern, als auch Fehler, die Folge eines falschen Druckniveaus sind, quantitativ dargestellt. Mit Hilfe
mathematischer Methoden kénnen diese ,Mess“-Fehler bei geringem Fehlergrad zwar korrigiert werden, eine
gewissenhafte Messvorbereitung und -durchfiihrung ist trotzdem zu empfehlen (siehe Kapitel 3.5). Die im
Programm Moses integrierte Einpassung arbeitet nach dem Verfahren der Summe der kleinsten Fehler-
quadrate. Beim Programm CORA wurde zusatzlich ein neuartiges Verfahren, ,Powell’'s Method” integriert.
Mit diesen Methoden ist neben der Korrektur eines OT-Fehlers (Winkelversatz des Drucksignals) und der
Einpassung des Druckniveaus auch die Mdglichkeit der Berechnung des Verdichtungsverhiltnisses aus dem
gemessenen Druckverlauf moglich, wobei die Korrektur eines OT-Fehlers und die Errechnung des
Verdichtungsverhdltnisses nur bei Analysen von Schleppkurven (Druckverlaufskurven des geschleppten
Motors) entsprechend exakt sind.

LabView basierendes Prozessrechenprogramm

Im Zuge der Untersuchungen zum Thema ,spites Einlass Offnet” (siehe Kap. 4.4.4) wurde mit dem 1D-
Berechnungsprogramm AVL Boost eine Temperaturerhohung des Arbeitsgases bei einem sehr spit 6ffnenden
Einlassventil berechnet. Die Ursache fiir diese Temperaturerh6hung war vorerst nicht nachvollziehbar. Ein
Vergleich mit der Druckausgleichstromung zwischen zwei Behiltern hatte eine Temperaturabsenkung
vermuten lassen. Obwohl die Versuchsergebnisse die Resultate der 1D-Berechnung bestdtigten, wurde vom
Verfasser ein Prozessrechenprogramm auf Basis der zuvor angefiihrten Grundgleichungen fiir die Massen-
erhaltung, die Energieerhaltung und der thermischen Zustandsgleichung konfiguriert. Da der Einfluss des
spaten Offnens des Einlassventils auf die thermischen ZustandsgréRen des Arbeitsgases ermittelt werden
sollte, war eine Berticksichtigung der flllungsbestimmenden GroRRen - Einlassventilhubverlauf und Verlauf des
Stromungsbeiwertes des Einlasskanals - zwingend erforderlich.

Ziel der Berechnungen mit diesem Programm war das Verstandnis fiir die Temperaturdnderung im Arbeitsgas
bei unterschiedlicher Parametrierung der EingangsgroBen des Modells. Als Programmpaket fiir die
Realisierung dieser Berechnungsaufgabe wurde LabView gewahlt. Grund fiir die Wabhl dieses, fiir Losungen
von Aufgabenstellungen dieser Art eher uniblichen Systems (LabView wird fir gewohnlich als
Programmierumgebung fiir Messdatenerfassungssysteme eingesetzt, beinhaltet jedoch eine vollwertige
graphische Programmiersprache mit der faktisch alle textorientierten Programmiersprachen ersetzt werden
kénnen), war vorrangig der reiche Erfahrungsschatz des Autors im Umgang mit diesem System. Dies fiihrte zu
einer raschen Umsetzung der Aufgabenstellung. Vorteilhaft ist auch, dass diesem System umfangreiche
graphische Darstellungsméglichkeiten beigefiigt sind, mit denen sofort vielfdltige Diagramme innerhalb des
Systems abgebildet werden kénnen. Dadurch kénnen die Ergebnisse unterschiedlicher Variationen auch
parallel dargestellt werden, was eine sofortige subjektive Bewertung hinsichtlich des Einflusses des
Variationsparameters auf den Temperaturverlauf des Arbeitsgases ermoglicht.

Um die Fillung des Brennraumes simulieren zu konnen, war die mathematische Abbildung der
Durchflussgleichung notwendig:

- I:‘nreal

heor.

HO [F 3.04]

Fir die Berechnung der Fillung des Brennraumes ist der reale Massenstrom entscheidend. Dieser kann aus
dem po-Wert, der am Stromungspriifstand fiir einen Kanal experimentell ermittelt werden muss, und dem
theoretischen Massenstrom durch den inneren Ventilsitz, errechnet werden. Der theoretische Massenstrom
durch den inneren Ventilsitz lasst sich mit folgender Gesetzmaligkeit berechnen:

2 K+1

. Py 2 |(p, ) (P, )~
Myeor = A/ B 0 —= | -|—= F 3.05
heor /—RD_U K—l ( plj ( plj [ ]

wobei A, aus dem inneren Ventilsitzdurchmesser errechnet wird.

Der yo-Wert wird am Stromungsprifstand fiir unterschiedliche Ventilhiibe gemessen (uo= f(S,)). Innerhalb
eines Arbeitsspiels ist der Ventilhub des Einlassventils fiir jede Kurbelwellenposition bekannt S, = f(¢). Damit
kann jeder Kurbelwellenposition ein yo-Wert zugeordnet und somit der reale Massenstrom durch das
Einlassventil berechnet werden. Dieser Massenstrom ist neben den Gaskonstanten des einstrémenden
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Mediums (R, K) von den Umgebungsbedingungen und vom Druckverhiltnis vor- und nach Einlassventil
abhangig, wie aus Gleichung [F 3.05] ersichtlich ist.

Fir konventionelle Einstromvorgdnge beim Verbrennungsmotor kann mit diesen Formeln ohne Ein-
schrankungen gerechnet werden. Hier soll insbesondere das Ventilsteuerverfahren ,spites Finlass Offnet”
rechnerisch abgebildet werden. Dieses Ventilsteuerverfahren kennzeichnet sich durch einen hohen
Unterdruck im Brennraum aus, der von den, bei geschlossenen Ventilen, abwérts bewegten Kolben erzeugt
wird. Dadurch kann je nach Zeitpunkt des Offnens des Finlassventils ein iiberkritisches Druckverhiltnis
auftreten. Da das Einstromen der Ladung in den Brennraum keinesfalls in einer Lavaldiise erfolgt, ist ein
Uberkritisches Stromen nicht méglich. Das Programm beschriankt daher das Druckverhiltnis p,/p, auf das fir
das Einstrommedium Luft (Kk=1.4) maximal zuldssige kritische Druckverhiltnis p,/p,= 0.528.

Das Programm wurde als reines Simulationstool dargestellt, die Vorgabe eines Brennverlaufes ist zwingend
erforderlich, wobei der Brennverlauf normiert eingelesen wird und mit der ebenfalls einzugebenden
Kraftstoffmasse auf die reale, kurbelwinkelabhingige Energiezufuhr umgerechnet wird. Als Warmelibergangs-
modell wurde Woschni integriert, wobei sich die Modellbildung fiir den Warmeiibergang auf die Darstellung
des Warmelibergangskoeffizient an der Brennraumwand beschrankt (aus Lit. 3.2):

ag =130d79? p28 77953 (c, w)°® [F 3.06]
w(g)= ¢, AN (p-po) [F 3.07]
C, pVs
[m] Bohrungsdurchmesser
p [bar] Zylinderdruck
p, [bar] Zylinderdruck im Schleppbetrieb
T [K] mittlere Gastemperatur
[m/s] charakteristische Geschwindigkeit
cm [m/s] mittlere Kolbengeschwindigkeit
Vh [m3] Hubvolumen

C  =6,18+0,417 cy/ cm [-]( fiir die Ladungswechselphase)
C  =2,28+0,308 cy/cm [-]( fur die Hochdruckphase)

c, Drallgeschwindigkeit zur Berlicksichtigung von Eintrittsdrall c,=d 1 ny [m/s]

np Drehzahl eines Fliigelradanemometers im stationdren Drallversuch, dessen

Durchmesser 70% des Zylinderdurchmessers d betragt [1/s]

C, =0,00324 [-] (fur Dieselmotoren mit direkter Einspritzung und Ottomotoren)
Mit bekanntem Warmelibergangskoeffizienten ist die kurbelwinkelabhingige Warmeabfuhr aus dem Arbeits-
gas in die Wand nach folgendem Zusammenhang berechenbar:

dQu(#) = A (¢) @) [T () - T,,) [F 3.08]

Die drei unterschiedlichen den Brennraum begrenzen Baugruppen: Kolbenboden, Zylinderkopf und
Laufbuchse werden vorerst getrennt berechnet und dann summiert berlicksichtigt. Da sich die Wand-
temperatur im Gegensatz zur Gastemperatur wahrend eines Arbeitsspiels nur unwesentlich dndert, wird sie
konstant gesetzt. Wahrend die Oberflachen von Kolbenboden und Zylinderkopf unveranderlich sind, muss fiir
die Laufbuchsenflache die aktuelle, den Brennraum begrenzende, Fliche berechnet werden.

Alle zur Losung von [F 3.08] notwendigen zusatzlichen Parameter (Oberflichen von Kolben, Zylinderkopf
und Wandtemperaturen an Laufbuchse, Kolben und Zylinderkopf) missen im Programm angegeben werden.
Der Zyklus wird nicht vollstindig berechnet, das Ausschieben des Arbeitsgases bleibt unberiicksichtigt.
Folglich missen fiir den Start der Berechnung (dieser ist mit Wechsel-OT fix definiert) zwei der drei thermo-
dynamischen GrolRen Ladungsmasse, Druck oder Temperatur vorgegeben werden.

Zur Vereinfachung wurde bei diesem Programm auf eine exakte Berlicksichtigung der Gaskonstanten des
Arbeitsgases bei der Losung der thermischen Zustandsgleichung verzichtet. Diese Zustandsgrofen wurden
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konstant angenommen. Wahrend des Ansaugtaktes und in der Verdichtungsphase bleibt der daraus
resultierende Fehler gering. Auf die Berechnung der Zustandsdanderungen in Folge der Brennstoffzufuhr hat
eine derartige Vereinfachung jedoch Auswirkungen. Eine exakte Abbildung des Verbrennungsvorganges war
aber vorerst nicht Zielsetzung. Entscheidend fiir die angestrebte Kldarung zur Frage der Temperatur-
entwicklung der Ladung ist die Ansaug- und Verdichtungsphase und hier sind die Fehler gering. Die
Ergebnisse der Berechnungen mit diesem Programm werden in Kapitel 4.4.4 dargestellt und diskutiert.

3.1.2. Eindimensionale (1D) Berechnungsprogramme

Waihrend bei nulldimensionalen Berechnungsmethoden keine ortliche Variabilitat der physikalischen GroRen
beriicksichtigt wird, kennzeichnen sich eindimensionale Modelle durch eine Abbildung dieser GroRen entlang
einer Ortskoordinate. Bei Verbrennungsmotoren wird diese Ortskoordinate fiir gewdhnlich entlang des
Stromungspfades des Arbeitsmediums gewdhlt. Damit ist mit solchen Verfahren eine komplexe Berechnung
des Ladungswechsels mdglich, mit der auch gasdynamische Phianomene in den Ansaug- und Abgasrohren
und in weiterer Folge die ortlichen Druck-, Temperatur- und Geschwindigkeitszustinde im Luft- und
Abgaspfad eines Motors berechnet werden konnen. Durch Integration eines nulldimensionalen
Brennraummodells in die 1D-Abbildung des Motors, kann mit diesem Verfahren das Ein- und Ausstromen der
Brennraummasse bzw. ein Spilen des Brennraumes in der Ventiliberscheidungsphase weitgehend exakt
berechnet werden. Die 1D-Berechnung von Verbrennungsmotoren wird daher auch Ladungswechsel-
rechnung genannt. Als Randbedingung fiir diese Berechnung sind nur die Umgebungsbedingungen und eine
quantitative und qualitative Information tber die Kraftstoffzufuhr zum Brennraum notwendig. Eine exakte
geometrische Abbildung der Rohre, Kandle und Volumina sowie die Angabe der stromungstechnischen
Kenndaten der Rohre, Drosselstellen und von Baugruppen wie Luftfilter, Katalysator, Ladeluftkihler u.&. ist fir
eine genaue Berechnung mit diesem Verfahren unumganglich.

1D Ladungswechselrechenprogramme wie AVL Boost, GT Power oder Ricardo WAVE sind bei
Motorenentwicklern das wichtigste Werkzeug fiir die Auslegung von Motoren. Insbesondere bei Saugotto-
motoren ist die Linge der Saugrohre und die Grole des Saugsammlervolumens von entscheidender
Bedeutung fiir die Drehmomentcharakteristik eines Motors. Dementsprechend wichtig ist der Einsatz dieser
Programme in der Auslegungsphase eines Motors. Bei Dieselmotoren ist die Auslegung der Aufladegruppe
eine wichtige Aufgabe bei der Auslegung eines Motors, die mit 1D-Ladungswechselprogrammen durchgefiihrt
wird.

Physikalisch basieren 1D-Ladungswechselprogramme flir Verbrennungsmotoren auf der Kontinuitdts-, der
Impuls- und der Energiegleichung. Diese drei Gleichungen lassen sich fir jedes Volumenelement des
Luftpfades aufstellen und zu den Grundgleichungen fiir die instationdre, reibungsbehaftete und nicht adiabate
Stromung ableiten. Diese Gleichungen stellen ein System partieller inhomogener Differentialgleichungen dar,
das nur in speziellen Fallen geschlossen l6sbar ist. Im allgemeinen Fall wird dieses Gleichungssystem durch ein
numerisches Verfahren gel6st. 1D-Ladungswechselprogramme zur Berechnung von Verbrennungsmotoren
kombinieren dazu Differenzen- und Charakteristikenverfahren, wobei dabei das Charakteristikenverfahren die
Erfassung von Informationen zur Wellendynamik in den Rohrleitungen ermdglicht. Wéhrend die 1D
Informationen zur Strdmung in Rohrleitungen und Behéltern mit diesem Verfahren physikalisch einfach
abgebildet werden kann, ist dies fiir Elemente wie Verzweigungen, Vereinigungen bzw. Drosselstellen aber
auch Turbolader, Ladeluftkihler, Schalldimpfer und Vergaser nur durch mathematische Ersatzmodelle
moglich, deren Resultate als Randbedingungen an die angrenzenden Rohrvolumina ibergeben werden.

Wesentlich fiir die Qualitdt der Ergebnisse von 1D Ladungswechselrechenprogrammen ist die Beriick-
sichtigung des Warmeliberganges vom stromendem Medium zum Rohr und somit nach au8en. Insbesondere
fur die abgasfiihrenden Baugruppen, im speziellen fiir einen Turbolader, beeinflusst der Warmetiibergang das
Enthalpieangebot und somit die Ergebnisse des Turboladermodells. Fiir Rohrleitungen werden dabei bekannte
Modelle aus der Stromungslehre herangezogen. Der Warmeiibergang in Ein- bzw. Auslasskanilen ist jedoch
aufgrund der Komplexitit nur durch ein empirisch entwickeltes Warmeiibergangsmodell berechenbar. Dieses
Modell nach Zapf [Lit. 3.4] wird heute blicherweise in der Simulation von Verbrennungsmotoren verwendet.
Pivec/Wimmer [Lit. 3.5] haben den Gleichungsansatz von Zapf nach umfangreichen Messungen an
modernen Motoren modifiziert, wobei hierzu auch Daten zur Kanalform berlicksichtigt werden. Die Qualitat
der Ergebnisse des Zapf Ansatzes ist jedoch fiir viele Aufgabenstellungen befriedigend, eine Verwendung
dieses neuen Ansatzes ist daher nicht verbreitet.
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Fir die analytische Betrachtung eines Motor mit der 1D-Ladungswechselrechnung miissen alle Bauelemente
und die geometrischen Daten der luft- und abgasfiihrenden Baugruppen erfasst und als Motormodell dem
Programm zur Verfligung gestellt werden. Moderne Programme dieses Typs besitzen eine graphische
Meniifiihrung, mit der ein Motor schnell dargestellt und die geometrischen Daten einfach tibertragen werden
kénnen. Als geometrische Daten werden Durchmesser, Liange und Rohrwiderstand der einzelnen Rohre
bendétigt. Fiir Volumina ist geometrisch die Angabe des Volumens ausreichend, es muss jedoch zu jedem ein-
oder ausmiindenden Rohr der Ein- bzw. Ausstrémwiderstand angefiihrt werden. Zentrale Baugruppe eines
1D-Motormodells ist das Zylindermodul. Die Berechnung des Motorprozesses innerhalb des Zylindermoduls
erfolgt nulldimensional. Im Gegensatz zu reinen 0D Berechnungsmethoden missen hier die Rand-
bedingungen an den Ventilen nicht definiert werden, diese Randbedingungen werden aus den Ergebnissen
der 1D-Ladungswechselrechnung an den Anschlussstellen der Rohre dem Motormodul ibergeben.

Sinngemal’ ist mit diesem Berechnungsverfahren die Simulation eines nur virtuell dargestellten Motors
moglich und dadurch eine Optimierung von Saug- und Auspuffrohrlinge, sowie von Sammelvolumina bereits
vorab durch Variation der geometrischen Daten durchfiihrbar.

Abbildung 3.1 zeigt die graphische Darstellung des Modells eines Motors, wie es durch das, auch vom
Verfasser fir die in dieser Arbeit beschriebenen 1D-Berechungen verwendete, Ladungswechselrechen-
programm AVL Boost dargestellt wird. Fiir die detaillierte Beschreibung einzelner Baugruppen des Modells
wird auf das zugehorige Handbuch verwiesen.
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Abbildung 3.1: Motormodell im 1D-Programm AVL Boost

Eine wesentliche Baugruppe bei diesem Berechnungsverfahren, insbesondere fiir Dieselmotoren, stellt der
Turbolader dar. Aufgrund des Energietransfers vom Abgas zum Luftpfad wirken sich fehlerhafte Berechnungs-
ansatze stark auf die Endresultate der gesamten Motorsimulation aus. Das Programmpaket AVL Boost bietet
dem Anwender die Wahl zwischen einem einfachen Turbomodell (simple model) oder einer Berechnung, die
eine Vorgabe von Turboladerkennfelder, wie sie Hersteller zur Verfiigung stellen, erfordert (full model).

In der Auslegungsphase eines Motors, aber auch bei der Untersuchung eines stationdren Betriebspunktes ist
die Berechnung mit dem einfachen Turbomodell qualitativ ausreichend. Fir die Auslegung ist die ,simpel
model” Berechnung notwendig, da erst mit den dabei erzielten Ergebnissen ein Turbolader gewahlt werden
kann. Das einfache Turboladermodell in AVL Boost basiert physikalisch auf folgenden Grundgleichungen:

Leistungstransfer zwischen Turbine und Kompressor:

Pe =Mre P [F 3.10]
der Leistungsformel des Radialverdichters:
Pczmcmhz_hl) [F3.11]
k-1
hz_hlziggp T, (&j” 1 [F3.12]
s,C Py
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und der Leistungsformel der Abgasturbine:

R =m, [{h,-h,) [F 3.13]
K1
p K
h, —h, =1t m:p T, 11— — [F 3.14]
Ps
wobei die Indizes folgender Notation entsprechen:
[ Luftpfad - Eintritt in den Kompressor TC....... Turbolader
2 Luftpfad - Austritt aus dem Kompressor Cne. Kompressor
S Abgaspfad - Eintritt in die Turbine [ Turbine
v, Abgaspfad - Austritt aus der Turbine S isentrop

Mit Hilfe dieses Gleichungssystems ist es bei Kenntnis der Massenstrome, der isentropen Wirkungsgrade und
der Temperaturen am Eintritt von Kompressor und Turbine moglich, bei Vorgabe eines der luft- und
abgasseitigen Druckverhaltnisse, die restlichen GroRen zu berechnen.

Wichtig ist dabei die realititsnahe Vorgabe der isentropen Wirkungsgrade der beiden Turbomaschinen. Diese
kénnen bei bekanntem Turbolader und Kenntnis des zu berechnenden Lastpunktes aus den Kennfeldern, die
von den Turboladerherstellern zur Verfligung gestellt werden, ausgelesen werden. Die zuvor angefiihrten
zusatzlich notwendigen InformationsgroRen (Massenstrome und Temperaturen vor Kompressor und Turbine)
sind Ergebnisse der 1D-Ladungswechselrechnung und werden dem Turboladermodell intern Gbermittelt. Es
versteht sich von selbst, dass mit diesem System nur ein iterativer Losungsansatz moglich ist, da die
Massenstréme im System bekannt sein missen und diese wiederum stark vom Betriebsverhalten des
Turboladers beeinflusst werden.

Mit der Vorgabe eines der beiden Druckverhaltnisse am Turbolader ergeben sich im Zusammenspiel dieses
Turboladermodells mit den fiir die angeschlossenen Rohrstiicke zu I6senden Grundgleichungen: Energie-,
Kontinuitdts- und Impulsgleichung, mehrere Méglichkeiten zur Lésung des Turboladermodells:

Berechnung der TurbinengrélRe: durch Vorgabe des zu erzielenden Druckverhéltnisses am Kompressor und
dem isentropen sowie dem mechanischen Wirkungsgrad ist es moglich die GroRe der Abgasturbine zu
berechnen. Die Turbine wird dabei strémungstechnisch als Blende betrachtet, deren Wirkung ein Aufstauen
des Abgasmassenstromes verursacht, was entsprechend der Turbinenformel in eine Turbinenleistung umge-
rechnet werden kann. Resultat dieser Berechnungsmethode ist der ,turbine discharge coefficient”, ein Mal%
fur die GroRRe der Abgasturbine (genauer: das Durchmesserverhiltnis einer Blende die vor dem im Modell
abgebildete Auspuffrohr angebracht werden muss um die Randbedingungen fir die Losung der
Turbinengleichung, bei bekannter Turbinenleistung, zu erfiillen) .

Berechnung des ladedrucks: bei bekannter Turbinengrée kann dem ,simple model” in AVL Boost die
zugehorige ,equivalent ratio” zugrunde gelegt werden. Mit den ebenfalls zu wéhlenden isentropen
Wirkungsgraden errechnet das Modell dann das resultierende Druckverhiltnis am Kompressor, aus dem sich
der Ladedruck errechnen ldsst.

Wastegate/VTG Berechnung: bei Vorgabe sowohl der Turbinengrée als auch des zu erzielenden Ladedrucks
ist das Modell grundséatzlich iberbestimmt. Damit kann jedoch der Bedarf an Bypassmenge fiir die Umgehung
der Abgasturbine errechnet werden. Dies ist fiir die Auslegung eines etwaigen Wastegates, oder fir die
Berechnung der VTG-Stellung sinnvoll.

In der Motorenentwicklung ist folgende Vorgehensweise fiir die Simulation der Turboaufladung Ublich:
entsprechend dem zu erzielenden maximalen Drehmoment des Motors wird bei der Drehzahl, bei der das
maximale Motormoment anliegen soll, mit Hilfe der ,turbine layout calculation” die TurbinengrofRe errechnet.
Das Kompressordruckverhdltnis muss dabei so lange erhéht werden, bis in diesem Lastpunkt das gewiinschte
Drehmoment erreicht wird. In einem zweiten Schritt kann mit dem nun bekannten MalRl zur Dimension der
Abgasturbine, fiir niedrige Drehzahlen das hier zu erwartende Drehmoment berechnet werden. Mit dem
Turbinenmald kann zudem die bei Nenndrehzahl erforderliche Abstrommasse fiir die Auslegung des
Wastegates berechnet werden.

Die zuvor angefiihrte ,full model” Berechnungsmethode bedient sich des gleichen Formelwerkes. Dabei
werden jedoch die Wirkungsgrade dem Kompressorkennfeld und der Turbinenkennlinie entnommen, die vom
Anwender im Modell hinterlegt werden miissen. Eine manuelle ,lteration” durch mehrmalige Korrektur der
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Wirkungsgraddaten fir einen Berechnungspunkt entfdllt mit dieser Methode. Zudem wird damit die
Berechnung von instationdren Beschleunigungsvorgangen mdglich. Mit dem Vollmodell muss jedoch eine
erhohte Berechnungszeit in Kauf genommen werden und die Stabilitdt der Resultate muss kontrolliert werden.

Im Zuge der in Kapitel 4 angeflihrten Untersuchungen wurde die 1D-Ladungswechselrechnung zur Simulation
des Betriebsverhaltens des Dieselmotors mit gednderten Ventilsteuerzeiten eingesetzt. Insbesondere die
Berechnung zum Fillungspotenzial, zu Miller- und Atkinsoncycle sowie die Berechnung der Ventilsteuer-
methode ,spites FEinlass Offnet” wurde umfangreichen Simulationsrechungen unterzogen. Eine Berechnung
des in Kapitel 4.3 beschriebenen Verfahrens der unterschiedlich schlieRenden Einlassventile zur Steuerung der
Ladungsbewegung wurde zwar durchgefiihrt, Riickschliisse aus den Ergebnissen konnten keine gewonnen
werden, da der Einfluss der sich dndernden Ladungsbewegung auf die Rauchemission des Dieselmotors mit
dem zur Verfligung stehenden 1D-Programm nicht abgebildet werden kann.

3.2. Entwicklung eines Berechnungsmoduls zur Ermittlung der
Reibleistung des Kurbeltriebes

In Kapitel 5 werden Grundlagen und Ergebnisse zur Reibung durch die Kolben/Pleuelgruppe bei Diesel-
motoren aufgefiihrt. Bei den Untersuchungen zu diesem Thema wurden Simulationsrechnungen vorerst mit
Hilfe von Standardtabellenkalkulationsprogrammen durchgefiihrt. Die zunehmende Komplexitit bei der
Behandlung der Fragestellung ,Reibung der Kolben/Pleuelgruppe” flihrte zu immer aufwendigeren
Berechnungen und machte so die Abbildung der physikalischen Grundlagen in ein Berechnungsprogramm
sinnvoll. Wie bereits beim in Kapitel 3.1.1 angefiihrten 0D-Programm, wurde auch das hier beschriebene
Programm mit LabView ausgefiihrt. Griinde dafiir waren wieder umfangreiche Vorkenntnisse mit diesem
Programmpaket und rasche Darstellbarkeit von Verldufen durch vordefinierte Diagrammmodule.

Basis fur dieses Programm sind die physikalischen Zusammenhidnge mit denen sich die Reibung der
Kolben/Pleuelgruppe abbilden ldsst. Kriafte am Kolben und die Schrédgstellung des Pleuels beim Umlauf der
Kurbelwelle sind die Ursache fiir einen Teil der Reibung zwischen Kolben und Laufbuchse. Die am Kolben
wirkenden Krafte sind in Abbildung 3.2 dargestellt:
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Abbildung 3.2: Kréfte im Kurbeltrieb eines Verbrennungsmotors
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Durch die Schragstellung des Pleuels stiitzt sich der Kolben, durch die Kolbenkraft Fy belastet, an der
Laufbuchsenwand ab. Dies fiihrt zu einer Reibung zwischen Kolben und Laufbuchse die von der Kolbenkraft
und von der Schrdgstellung des Pleuels abhingig ist. Weitere Einflussfaktoren werden vorerst nicht
beriicksichtigt, eine Diskussion dariiber erfolgt im Kapitel 5.2.

Die in Abbildung 3.2 eingezeichnete Kolbenkraft setzt sich aus der Gaskraft, die am Kolbenboden wirkt, und
der Massenkraft, die am Schwerpunkt des Kolbens wirkt, zusammen.

Kolbenkraft ~ F, =F5 —F, [F3.15]

Die Massenkraft ist Folge der Massentragheit des Kolbens und der oszillierenden translatorischen Bewegung
beim Umlauf der Kurbelwelle. Dabei muss neben der Masse des Kolbens (inklusive Kolbenbolzen und
Kolbenringe) auch der oszillierende Massenanteil des Pleuels fiir die Massenkraftberechnung berticksichtigt
werden.

Fa(9) =m, [a, (#) [F3.16]

1
m, =m, +Meg +§rnPL+rnKR [F3.17]

Zur Vereinfachung wurde in Formel F3.17 die oszillierende Masse mit 33% der Gesamtmasse des Pleuels
beriicksichtigt. Die Berechnung des oszillierenden Anteils ist zwar inzwischen, aufgrund der
dreidimensionalen Konstruktion, einfacher zu berechnen als noch vor einigen Jahren. Da im Rahmen dieser
Arbeit die Anteile der Massen nicht bekannt waren wurde diese Vereinfachung gewahlt.

Die Beschleunigung des Kolbens ladsst sich durch zweimaliges Ableiten des Kolbenweges errechnen, wobei
eine Kolbenwegsformel verwendet wird, die eine Schriankung des Kurbeltriebs berlicksichtigt (e beschreibt
das Schrankungsmal).

S(#) =/(r +L)?— y? —r [Jcosp +%\/1— (Asing —%)2]

r.... Kurbelabstand Pleuelbolzen [m]

L.....Pleuellinge [m] [F3.18]
A..... Schubstangenverhaltnis r/L [-]

e ... Schrankungsmald [m]

y..... Abstand Kurbelwellenachse zur Kolbenbolzenebene [m]

s..... Kolbenweg [m]

_w_ 0S| 09
a (P)=s"= m % [F3.19]

Die Gaskraft F ist Folge des Drucks der in der Ladungswechsel- und Hochdruckphase des Motorprozesses im
Brennraum und somit auch am Kolben wirkt. Da an der Unterseite des Kolbens der Kurbelgehdusedruck
wirkt, muss dieser vom Brennraumdruck abgezogen werden um die resultierende Gaskraft am Kolben zu
erhalten.

Fo(®)=(Pe®) ~ Pecs) B = (P (@)~ Pra) I 7320

In modernen Pkw Dieselmotoren werden die Gase im Kurbelgehduse aktiv in das Einlasssystem riickgesaugt.
Der dabei entstehende Unterdruck wird Ublicherweise begrenzt und liegt daher kontinuierlich 10-15mbar
unter Umgebungsdruck [Lit. 3.6]. Schwankungen des Kurbelgehdusedrucks liegen im Motorbetrieb vor und
sind vom Verhdltnis der Volumsinderung durch die Kolbenbewegung zum Volumen des gesamten
Kurbelgehduses, als auch von der, ins Kurbelgehduse, eingebrachten BlowBy Menge abhingig. Bei Mehr-
zylinderdieselmotoren betragen die Druckschwankungen innerhalb eines Zyklusses nur wenige mbar
[Lit. 3.10]. Die vereinfachte Berechnung mit konstantem Kurbelgehdusedruck ist daher hinreichend genau.

Die Kolbenkraft teilt sich in Abhangigkeit der Pleuellage in einen Normalkraftanteil und eine Stangenkraft auf
(siehe Abbildung 3.2). Fir die Reibung ist nur die Normalkraft relevant. Die Stangenkraft fihrt zur Kraft-
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einleitung in die Kurbel und somit zur Drehbewegung der Kurbelwelle. Aus der Stangenkraft konnte in
weiterer Folge das Drehmoment des Motors errechnet werden.

Die Kolbennormalkraft berechnet sich nach folgender GesetzmaRigkeit.

Fy(9) =Fc (¢) [tang [F3.21]

Die Kraft die den Kolben zur Laufbuchse driickt bewirkt eine Reibung, wobei sich die Reibungskraft aus dem
hinlanglich bekannten Zusammenhang F, = p Fy berechnet. Da fiir den Verlust durch Reibung die
momentane Reibleistung entscheidend ist, muss die aktuelle Kolbengeschwindigkeit fiir die Berechnung der
Reibleistung herangezogen werden.

P () = Ry (@) Lu(vi ) v () [F3.22]

Der Reibbeiwert ist grundsatzlich von mehreren Faktoren abhangig:
e Materialien der Reibpartner
* Relativgeschwindigkeit der beiden Bauteile
e Schmierbedingungen und Schmierzustand

Insbesondere die Abhingigkeit des Reibbeiwertes von der Relativgeschwindigkeit ist in unserem Fall von
Interesse. Dieser Zusammenhang wird durch die Stribeckkurve beschrieben (siehe Diagramm 3.1). Diese gilt
fir jeweils eine Materialpaarung und fiir eine Schmierbedingung. Man kann die Reibung in drei Bereiche
einteilen: Grenzschichtreibung, Mischreibung und hydrodynamische Reibung, wobei der Reibbeiwert fiir
Grenzschichtreibung am hochsten und fiir Mischreibung am niedrigsten ist. Grenzschicht- und Mischreibung
liegt nur bei niedrigsten Relativgeschwindigkeiten vor. Im betrachteten Fall, der Bewegung des Kolbens in der
Laufbuchse eines Motors, sind niedrige Relativgeschwindigkeiten nur im Bereich der beiden Totpunkte zu
erwarten. Hier ist jedoch wiederum die Kolbengeschwindigkeit gering, was dann trotz der in diesem Bereich
hohen Reibkréften, zu einer geringen Reibleistung fiihrt. Fiir gewohnlich wird daher bei der Berechnung der
Reibung in der Laufbuchse eines Motors auf die Beriicksichtigung der Grenzschicht- und Mischreibung
verzichtet. In [Lit. 5.6] ist angefihrt, dass bei dieser Reibung ausschlieflich mit Reibbeiwerten fir
hydrodynamische Reibung gerechnet werden kann, da nur auf 5-10% des Kolbenwegs Grenzschicht- oder
Mischreibung auftritt, dabei aber die Gleitgeschwindigkeit gering ist.

Im Berechnungsprogramm wird die Vorgabe einer vollstindigen Stribeckkurve erméglicht. Der Anwender

kann daher entscheiden ob er hchere Reibbeiwerte fiir niedrigste Geschwindigkeiten wahlt, oder ob er hier
einen konstanten Reibbeiwert definiert.
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Abbildung 3.3: Stribeckkurve: beschreibt den Einfluss des Schmierfilms auf die Reibungszahl
in Abhéngigkeit von Viskositdt, Geschwindigkeit und Normalkraft (symbolhaft aus Lit. 3.12)

——

Neben geometrischen und konstruktiven Daten des Kurbeltriebs sowie dem Reibbeiwert wird der
Zylinderdruck fir die Berechnung benétigt. Da das Programm auch Auswirkungen einer unkonventionellen
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Anderung im Kurbeltrieb auf die Reibung simulieren soll, war die Errechnung des Zylinderdrucks in
Abhangigkeit des sich dndernden Kolbenwegs gefordert. Durch Einbinden des OD-MotorprozeRrechen-
programms CORA (siehe Kapitel 3.1) kann nach Vorgabe eines Brennverlaufs der Zylinderdruck fiir den ent-
sprechend verdnderten Kolbenweg berechnet werden. Untersuchungen zur Vergleichbarkeit der Reib-
leistungsergebnisse fiir eine Pleuelverlingerung zeigten, dass sich, bei einer Verlangerung des Pleuels um
10%, ein Fehler der Reibleistungsdifferenz gegeniiber der Standardpleuellinge von ~15% einstellt, wenn nur
der urspriingliche Zylinderdruckverlauf beriicksichtigt wird. Eine Vernachldssigung der Anderung des Zylinder-
drucks fiihrt daher zu hohen Abweichungen im Reibleistungsergebnis.

Die bisher angefiihrte Reibberechnung liefert ein Ergebnis fiir die Reibung zwischen Kolbenhemd und
Laufbuchse. Eingangs wurde bereits erwdhnt, dass dies nur einen Teil der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe
darstellt. Weitere Anteile an der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe werden durch die Gleitlager am
Kurbelzapfen und am Kolbenbolzen hervorgerufen. Ein gewichtigerer Faktor fiir die Reibung der
Kolben/Pleuelgruppe ist jedoch die Reibung zwischen Kolbenring und Laufbuchse. In einigen Literaturstellen
wird die Kolbenringreibung héher eingeschitzt als die Reibung am Kolbenhemd, Zahlen hierfiir werden
jedoch nicht angegeben. Eine alternative Messmethode bei der Reibungsmessung wird durch eine
schwimmende Lagerung des Laufbuchsenblocks ermoglicht. Dadurch kénnen die Einspannkrifte dieses
Blocks experimentell erfasst werden [Lit. 3.7]. Dieses Verfahren liefert aber nur gemeinsame Werte fir die
Kolbenring- und Kolbenhemdreibung. In der Literatur wurde ein Ergebnis einer Vermessung gefunden, die nur
die Kolbenringreibung an sich erfasst [Lit. 3.8] (Reibung des Kompressionsrings). Die Ergebnisse in dieser
Arbeit zeigten, dass die Reibkraft im betriebsrelevanten Zustand im Kolbenhubbereich zwischen UT und OT
nur geringfligig variiert. Entsprechend dieser Ergebnisse wurde im Rechenprogramm ein Kolbenringterm
integriert, der, nach Vorgabe der Kolbenringvorspannung, die Reibung der Kolbenringe in der Laufbuchse
ermittelt.

3.3. Experimentelle Untersuchungen am Motorprifstand

Die fir diese Arbeit herangezogenen Versuchsergebnisse wurden an stationdren Motorprifstinden am
Institut fir Verbrennungskraftmaschinen der TU Graz ermittelt. Eine detaillierte Beschreibung der Prifstinde
findet sich in mehreren Diplomarbeiten (z.B. Lit. 3.9, 3.11, 5.7), es wird daher hier nicht ndher auf den
jeweiligen Prifstandsaufbau eingegangen. Vielmehr wird in diesem Kapitel die Vorgehensweise fiir spezielle
Versuchsdurchfiihrungen bei der Vermessung eines Pkw Dieselmotors beschrieben.

3.3.1. Ermittlung Rauch/NOx-TradeOff und alternative TradeOff Varianten

Eine typische Darstellung des Emissionsverhaltens von Dieselmotoren ist der Verlauf der NOx- und Rauch-
emissionen widhrend einer Variation der externen Abgasriickfiihrrate. Allgemein bekannt ist das Stickoxid-
reduktionspotenzial der Abgasriickfiihrung, das auf eine Absenkung der Verbrennungstemperatur und somit
auf eine geringere Stickoxidbildung (thermische NOx) bei steigender Abgasriickfiihrrate zurtick zufiihren ist.
Mit dem CO, im riickgefiihrten Abgas gelangt eine groBe Menge an inertem Gas in den Brennraum, das an
der Verbrennung nicht teilnimmt, bei der Energiefreisetzung aber trotzdem erwarmt werden muss. Aus dem
Wairmefluss in diese nicht reaktive Fillungsmenge ergibt sich eine Absenkung der Verbrennungstemperatur
im Brennraum. Zudem fihrt die Inertgasmenge zu einer Reduktion der Verbrennungsgeschwindigkeit.

Die Abgasritickfiihrung hat jedoch negative Auswirkungen auf die Russ- bzw. Rauchemissionen. Die
Absenkung der Verbrennungstemperatur fiihrt zu ungiinstigen Bedingungen fiir die Oxidation des Rufles am
Ende der Verbrennung. Bei erh6hter AGR-Rate reduziert sich das Luftverhaltnis, da sich die Frischluftmasse im
Brennraum verringert. Bei gleich bleibender Kraftstoffmasse, und die muss bei konstantem Lastpunkt
anndhernd gleich bleiben, fiihrt die Reduktion des Frischluftanteiles zu einem niedrigeren Luftverhéltnis, was
mit erhéhter Rauchneigung verbunden ist.

Somit ergibt sich bei Variation der AGR Rate ein gegenldufiges Verhalten zwischen Stickoxid- und Rauch-
emissionen. Dieser Rauch/NOx TradeOff kann in Diagrammform dargestellt werden, und ist ein bewdahrtes
Beurteilungskriterium fiir das Brennverfahren eines Dieselmotors.
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Diagramm 3.1: Vergleich Rauch/NOx TradeOff bei 1300/3 - Motor A, B, D

In Diagramm 3.1 wurde beispielhaft das Verhalten der Rauch- und Stickoxidemissionen bei der AGR Variation
von drei der vier in dieser Arbeit erwdhnten Motoren aufgetragen, wobei diese drei Motoren fir
unterschiedliche Emissionsgrenzwerte entwickelt wurden. Je ndher die TradeOff-Kurve zum Nullpunkt des
Diagramms liegt, desto besser ist das Rauch/NOx Verhalten. Im Diagramm zeigt sich deutlich der
Entwicklungsfortschritt zwischen Motor A (Euro 3, 2000) und Motor D (Euro 5, 2009). Wahrend bei Motor A
fur die Stickoxidemission von 1g/kWh eine Rauchzahl von 3.5 in Kauf genommen werden muss, schafft
Motor D diesen NOx-Wert bei einer Rauchzahl von 0.5.

Als Rauchemission wird die Rauchzahl FSN, die vom Smokemeter der Fa. AVL gemessen wird, aufgetragen.
Alternativ ist auch die Umrechnung dieses FSN Wertes in eine Russemission moglich. In dieser Arbeit wurde
fir die Darstellung der Rauchemission ausschlielSlich der FSN Wert beriicksichtigt.

Die experimentelle Erfassung des Rauch/NOx-TradeOff ist denkbar einfach. Beginnend vom Betrieb mit
geschlossenem AGR Ventil (der Zugriff zum Motorsteuergerat fir die Verstellung der AGR Rate muss bei
diesen Versuchen gewdhrleistet sein) wird die AGR Rate sukzessive erhoht. Da die AGR Rate im Allgemeinen
nicht direkt am Steuergerit eingestellt werden kann, muss dazu die Hilfsgrofle ,Sollluftmasse” verandert
werden. Die Verringerung des Einstellwertes ,Sollluftmasse” fiihrt dazu, dass die Motorsteuerung das AGR-
Ventil soweit 6ffnet, bis die angesaugte Luftmasse, die mit einem Luftmassensensor am Austritt aus dem
Luftfilterkasten gemessen wird, der Sollluftmasse entspricht. Da dabei die Ladedruckregelung beeinflusst wird,
sollte vor Beginn einer AGR-Variation die Ladedruckregelung auf gesteuerten Betrieb umgestellt werden, da
es ansonsten, insbesondere bei geringen Sollluftmassen, hdufig zu einem instabilem Motorbetrieb kommt.

Zur besseren Vergleichbarkeit unterschiedlicher Versuchsvarianten wird die Erfassung des Rauch/NOx-
TradeOff bei konstantem Ladedruck empfohlen. Der Querbeeinflussung des Ladedruckes durch Ver-
anderungen der Stellung des AGR Ventils muss dementsprechend durch Eingriff in den Ladedruckregler am
Motorsteuergerat entgegengewirkt werden.

Entsprechend der Versuchsmethodik des Verfassers, sind folgende Abbruchbedingungen bei der Erhéhung
der AGR Rate relevant:

e Rauchzahl steigt stark (je nach Betriebspunkt >2-5)
e Ladedruck bricht ein und kann nicht mehr nachgestellt werden kann
Wenn eine dieser beiden Bedingungen eintritt wird die AGR-Variation im jeweilige Betriebspunkt beendet.

Bei diesen Versuchen werden alle betriebsrelevanten Gréllen gemessen. Neben der Darstellung von Rauch-
und NOx-Emissionen in TradeOff Form gibt es weitere Messgroflen die bei einer AGR-Variation gegenldufige
Auswirkungen zeigen. Allgemein bekannt ist beim Dieselmotor das gegenldufige Verhalten von Verbrauch

Seite 39



Untersuchungsmethodik

und NOx. In den letzten Jahren gewinnen die Schadstoffprodukte der unvollkommenen Verbrennung, die
HC- und CO-Emissionen, vermehrt an Bedeutung. Auch hier zeigt sich ein gegenldufiger Trend zu den NOx-
Emissionen. Bei niedriger Verbrennungstemperatur sinkt die Nachreaktionsmoglichkeit fiir die unverbrannten
Kraftstoffteilchen, wodurch mehr CO- und HC-Partikel aus dem Brennraum gelangen. Niedrige Verbrennungs-
temperaturen fiihren aber zu geringerer NOx-Emission.

Mit den Ergebnissen einer AGR-Variation kénnen daher nicht nur der bekannte Rauch/NOx-TradeOff,
sondern weitere gegenldufige Reaktionsmechanismen eines Dieselmotors dargestellt werden, die zusitzliche
Beurteilungen ermdglichen. Beispielhaft sind hier, die in Kapitel 4.3 gezeigten, Verbrauch/NOx-Kurven
erwahnt.

3.3.2. Betriebspunktoptimierung

Moderne Dieselmotoren besitzen heute eine groBe Anzahl an Aktuatoren mit denen das Betriebsverhalten
beeinflusst werden kann. Dazu zdhlen: AGR-Ventil (pneumatisch- oder elektrisch betétigt), VTG Verstellung,
Drallklappenposition, Drosselklappenstellung, Bypass AGR-Kihler und vieles mehr. Zusatzlich bietet das
Common Rail Einspritzsystem eine grole Anzahl an Eingriffsmoglichkeiten. Neben dem Raildruck kann
zwischen mehreren Voreinspritzung gewahlt werden, bei denen der Einspritzzeitpunkt und die jeweilige
Voreinspritzmenge wichtige StellgroRen sind. Fir die Regeneration des Partikelfilters ist bei modernen Pkw-
Motoren die Nacheinspritzung ein wirksames Mittel.

Die Optimierung dieser Parameter fiir das gesamte Kennfeld ist daher eine aufwendige und anspruchsvolle
Tatigkeit, die am Weg zur Serientauglichkeit eines Motors sehr viel Entwicklungszeit in Anspruch nimmt.
Erschwerend fiir diese ,,Applikation” der Motorsteuerung ist, dass viele unterschiedliche Applikationsstrategien
zu dhnlichen Resultaten fiihren kénnen. Innerhalb eines Motorkennfeldes sollte die Betriebsstrategie jedoch
stetig sein um Riickwirkungen von sprunghaften Betriebsanderungen auf das Fahrverhalten zu vermeiden.

Bei Pkw Dieselmotoren bis zur 2. Common Rail Generation (2002) konnte vielfach noch eine rein manuelle
Applikationsstrategie auf Basis der Rastervermessung von erfahrenen Priifstandsingenieuren bewaltigt werden.
Seit der Entwicklungstatigkeit bei Motoren der Emissionsklasse Euro 4 ist es praktisch unméglich in maRvollem
Zeitrahmen, ohne computergestiitzte Optimierungsmethoden, ideale Lésungen zu finden.

Bewdhrt hat sich fiir diese Aufgabenstellung der Einsatz von DOE Methoden (DOE: Design of Experiments).
Dabei wird mit Unterstlitzung von statistisch geplanten Versuchsdurchfiihrungen eine Reduktion der Anzahl
der Messpunkte, die zur Zielwertoptimierung fiihren, erreicht. Bei Anwendung von DOE werden aus
bekannten Messergebnissen, innerhalb eingeschrankter Bereiche eines Versuchsraumes, Regressionsfunktion
entwickelt, die fiir den ganzen Versuchsraum Giiltigkeit besitzen. Anhand dieser Regressionsfunktionen kann
ein Versuchsplan erstellt werden, der eine deutlich verringerte Versuchsanzahl im Vergleich zur
Rastermessung aufweist. Entscheidend fir die Qualitdt einer Motorsteuerungs-Applikation mit Hilfe der DOE
ist, dass die zu variierenden StellgroRen stetige Anderungen der ZielgréRen (z.B. Emissionen und Verbrauch)
zur Folge haben, die weitgehend durch polynomische Ersatzfunktionen beschrieben werden kénnen. Ein
hoher Grad an Nichtlinearitdt zwischen Stell- und Zielgrée kann mit einer Polynomfunktion nur ungenau
abgebildet werden.

Urspriingliche Zielsetzung fiir DOE Methoden bei der Motorsteuerungsapplikation war der Einsatz als End-
optimierungstool, um die Resultate der manuellen Steuergeritekalibrierung von Versuchsingenieuren zu
verbessern. Nach Gesprdachen mit Applikationsingenieuren von Fahrzeugherstellern werden heute DOE-
Methoden vorwiegend in der Anfangsphase der Applikation des Steuergerdtes bzw. bei der Erstbedatung
einer neuen Funktion im Steuergerdt verwendet. Die Endoptimierung erfolgt per Hand. Diese Vorgehens-
weise wird insbesondere dann gewdhlt, wenn, wie bei Autoherstellern Gblich, eine bestehende und bewahrte
Brennverfahrenskonfiguration nach Anderungen an einer Einzelkomponente optimiert werden soll.

Fir die, in dieser Arbeit beschriebenen MaRnahmen waren teilweise Optimierungen der Motorsteuerung
notwendig. Diese Optimierungen wurden mit Hilfe der manuellen Steuergerdteapplikation durchgefiihrt, da
hier immer nur Anderungen der bewihrten Motorkonfiguration vorgenommen wurden, die geringfiigige
Auswirkungen auf das Brennverfahren hatten.
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Die Vorgehensweise bei diesen Optimierungen entsprach der weitverbreiteten ,klassischen” Einfaktor-
variation. Dabei wird, ausgehend vom einem Basisdatenstand, eine Variation jeder, den Motorbetrieb
wesentlich beeinflussenden, Stellgréllen um diesen Ausgangspunkt vorgenommen. Bei den Untersuchungen,
die in diese Arbeit beschrieben sind, wurde als Ausgangspunkt immer der Steuergerdtedatenstand des
Betriebspunktes in Serienkonfiguration gewdhlt.

Fir jede StellgroBe wurden die Messergebnisse der wesentlichen ZielgrofRen ausgewertet und in
Diagrammform  aufgetragen. Beispielhaft wird das Ergebnis einer Variation der Stellgréflen
Drallklappenposition und Raildruck in Diagramm 3.2 dargestellt.
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Diagramm 3.2: Variation der Variationsparameter Abgasgegendruck (links) und Raildruck (rechts)
in einem Serienbetriebspunkt und Auswirkung auf wesentliche Betriebsgrofien

Die wesentlichen Einflussfaktoren auf die ZielgroBen konnten anhand dieser Variationsanalyse quantifiziert
werden. Damit ldsst sich eine Strategie fiir die Endoptimierung ableiten. Bei der Endoptimierung wurde durch
Verdndern der beeinflussenden StellgroBen schrittweise ein ,Bestpunkt” gesucht. Die Definition des Best-
punktes kann nicht allgemeingliltig festgelegt werden. Da beim Dieselmotor, wie bereits in Kapitel 3.3.1
erwdhnt, vielfach gegenldufige Trends fir die einzelnen ZielgroBen bestehen, gibt es zumeist kein eindeutiges
Optimum. Der Bestpunkt wurde demnach entsprechend dem Ziel der motormechanischen MalRnahme
gewdhlt. Vielfach wurde als Ziel der Optimierung, der Betriebspunkt mit geringstem Verbrauch bei
dquivalenten NOx- und Rauchemissionen definiert. Die Minimierung von NOx-Emissionen bei einem
Verbrauch wie in der Serienkonfiguration ist ein weitere Optimierungsvariante.

In den nachfolgenden Kapiteln wird fir die jeweilige Malnahme das Ziel der dabei gegebenenfalls
notwendigen Steuergerdteoptimierung beschrieben.

3.4. Erfassen der Stromungskennwerte eines Zylinderkopfes am
Stromungsprifstand

Die Ladungsbewegung im Brennraum, wahrend der Verbrennung, hat einen wesentlichen Einfluss auf das
Betriebs- und Emissionsverhalten eines Dieselmotors. Verursacht wird diese Ladungsbewegung durch gezielte
Gestaltung der Kandle im Zylinderkopf. Entsprechend der konstruktiven Auslegung der Kanédle kann beim
Einstromen eine Rotationsbewegung um die Zylinderachse oder, bei einer Querstromventilanordnung, eine
Walzenbewegung der einstromenden Ladung erzielt werden. Fiir die Bewertung der Kanalkonstruktion, aber
auch fur die 1D-Berechnung des Motorprozesses, ist eine genaue Kenntnis der einstrominduzierten Ladungs-
bewegung wichtig.
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Eine diesbeziigliche Vermessung des Zylinderkopfes erfolgt an einem speziellen Strémungspriifstand wie er
beispielhaft in Abbildung 3.4 dargestellt ist.
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Abbildung 3.4: Schema eines Stromungsprifstandes mit Fliigelrad zur Erfassung der Ladungsbewegung [Lit 4.2]

Ziel der Vermessung der Kanile des Zylinderkopfes ist die Erfassung der charakteristischen Kenngrélien fiir
die Ladungsbewegung. Der Durchflusskennwert po ist ein dimensionsloses MaB, fir die bei einem
bestimmten Ventilhub durchstromende Gasmasse [Lit. 4.1], und durch den einfachen Zusammenhang
definiert:

- meal

Hy ==
rr1heor.

[F3.23]

Der reale Luftmassenstrom durch den Kanal des Zylinderkopfes wird am Strémungspriifstand gemessen, der
theoretisch mogliche Luftmassenstrom wird aus nachfolgend angefiihrter Stromungsgleichung errechnet:

2 K+l

P Py 2 [P, )* (P )"
rr1eor_'o\/ E U (_J _(_J
" JRO, «x-1/\ p, P,

mit A, =(d,207)/4

[F3.24]

Randbedingung fir den Versuch ist eine konstante Druckdifferenz zwischen Umgebung und dem
Sammelbehilter, da nur so der theoretische Massenstrom berechnet werden kann. Die Konstanz der Druck-
differenz wird bei modernen Stromungspriifstinden mit der Gebldsedrehzahl geregelt. Um die Vergleich-
barkeit des Durchflusskennwertes zwischen unterschiedlichen Kanilen unabhingig von der Offnungs-
charakteristik der Ventile zu gewdéhrleisten, wird der theoretische Massenstrom mit dem inneren Ventil-
sitzdurchmesser d, errechnet, wobei eine Vergleichbarkeit dann gegeben ist, wenn die Stromungsprif-
standsmessungen bei gleichen Reynoldszahlen durchgefiihrt werden.
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Waihrend der Durchflusskennwert po durch Gleichung [F 3.23] eindeutig ermittelt werden kann, gibt es fir
die Erfassung der Kennwerte die die Ladungsbewegung bestimmen (Drall- und Tumblezahl) unterschiedliche
Ansdtze. Beim Verfahren nach Thien [Lit 4.24] wird in das Ersatzzylinderrohr ein Fliigelrad montiert, das fir
die Messung des Dralles um die Zylinderachse rotieren kann. Die Kennzahlen werden bei der Durchstromung
des Kanals durch Erfassung der Drehzahl des Fliigelrades ermittelt:

Ng. n..
DZThien = = , TZThien = i [F3~25]
rad rad
Neys [plV,
DZThien: F|Uge;6(1;1|]§ a [F3.26]

Ein jingeres Verfahren zur Ermittlung von Kennzahlen fir die Ladungsbewegung in Verbrennungsmotoren ist
das Verfahren nach Tippelmann [Lit 4.25]. Hier wird ein sphdrischer Messgleichrichter (in Form einer
Kugelkalotte - siehe Bild rechts) in das Zylinderrohr eingebaut, der eine grolle Anzahl von Bohrungen zum
Zentrum der Kalotte aufweist. Die stromende Luft wird durch diese Bohrungen geleitet. Je nach Art der
Ladungsbewegung vor der Kalotte entstehen, durch die Gleichrichtung dieser Bewegung, Krifte auf die
Kalotte die gemessen werden kénnen. Die Kréfte auf die Luftkandle in der Kalotte werden in die Lagerung des
Gleichrichters eingeleitet und verursachen dort Drehmomente in allen 3 kartesischen Koordinaten.

Die Kennzahlen nach Tippelmann konnen aus den richtungsentsprechend gemessenen Drehmomenten
errechnet werden:

DZ _M: [pldy, [F3.27]
ﬁppelmann_W ’
JM, 2 +m,2)p
TZTippeImann = 2 2 E;]Z 2 [F3.28]

Das Verfahren nach Tippelmann birgt Vorteile, da Drall und Tumble in
einem Messablauf gleichzeitig ermittelt werden kénnen.

Eine direkte Vergleichbarkeit der Kennzahlen nach Thien mit den
Kennzahlen die nach dem Tippelmannverfahren ermittelt werden ist
nicht moglich.

Die Vermessung der KenngroBen kann bei Mehrventilmotoren fiir

jeden Kanal getrennt, als auch kombiniert fiir beide Kandle erfolgen. Bei der Messung werden grundsétzlich
die Stromungskennwerte in Abhdngigkeit des Ventilhubs ermittelt.

Im Diagramm 3.3 werden die drei KenngroBen des Stromungsverhaltens durch einen oder mehrere
Einlasskandle eines Versuchsmotors [Mot D] dargestellt. Die Darstellung beinhaltet sowohl die Kennzahlen fiir
die beiden Kanile bei gemeinsamer als auch bei getrennter Durchstromung.
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Diagramm 3.3: KenngroRen des Stromungsverhaltens [Motor D]

Die Vorgehensweise bei der experimentellen Erfassung der Kanalkenngréflen ist denkbar einfach. Der
Zylinderkopf muss am Stromungspriifstand aufgespannt werden, wobei der Zylinderkopf auf ein Rohrteil
aufgesetzt wird, dessen Innendurchmesser der Zylinderbohrung entspricht. Zwischen Zylinderkopf und Rohr
sowie zwischen Rohr und Beruhigungsbehalter muss eine gasdichte Verbindung hergestellt werden. Die
Eintritts6ffnungen  (Kanal6ffnungen) am  Zylinderkopf missen abgerundet werden. Das geschieht am
Einfachsten durch Aufbringen von Knetmasse. Fir die Bewegung der Ventile sind zwei Schrittmotoren
vorhanden. Ublicherweise werden die Einlasskanile und die Auslasskanile getrennt vermessen. Bei einem
Vierventilkopf werden jeweils zwei Ventile am Schaft mit den Ankern der Schrittmotore verbunden. Durch
manuelle Betdtigung der Schrittmotoren werden die Ventile in die Schliefposition gebracht und die
Schrittmotorstellung genullt. In dieser Position darf nur ein minimaler Durchfluss gemessen werden. Der uo-
Wert soll in dieser Position unter 0.02 liegen, ansonsten liegt eine Undichtheit vor die beseitigt werden muss.
In weiterer Folge werden die Ventile stufenweise gedffnet und dabei jeweils der Durchfluss und die
Messgrolen, die zur Berechnung der Ladungsbewegungskennzahlen herangezogen werden, gemessen. Der
Ablauf einer Messreihe und die anschlieBende Auswertung erfolgt fiir gewohnlich automatisiert.

Oftmals sind nicht nur die Stromungskennwerte des Zylinderkopfes und der Kanile alleine von Interesse. Die
Kandle kénnen auch mit angebautem Saugrohr vermessen werden. Bei modernen Pkw Dieselmotoren ist das
insofern von Interesse, da im Saugrohr Drallklappen eingebaut sind, mit denen Einfluss auf die Ladungs-
bewegung im Brennraum genommen werden kann. Durch Vermessen des Zylinderkopfes mit angebautem
Saugrohr und variierter Drallklappe koénnen Informationen Uber die Wirksamkeit solcher Stellelemente
gewonnen werden.
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3.5. Messtechnische Erfassung der Reibung eines Motors

Die messtechnische Erfassung der Reibung eines Motor zahlt zu den anspruchsvollen Aufgaben bei der
experimentellen Untersuchung von Verbrennungsmotoren. Entsprechend wichtig ist der gewissenhafte
Versuchsaufbau und die exakte Durchfiihrung der Versuche.

Neben einfachen aber ungenauen Methoden der Reibungserfassung die hier nicht erwdhnt werden sollen
(Willanslinien, Abschaltmethode) sind die beiden, im modernen Versuchsbetrieb relevanten, Reibmess-
methoden das ,strip down”- und das Indizierverfahren.

Strip-Down Reibmessung

Dieses Verfahren wird beim ungefeuerten Motorbetrieb als Schleppmessung ausgefiihrt. Wie der Name
vermuten ldsst, werden hier Baugruppen des Motors sukzessive entfernt und nach jedem dieser Reduktions-
schritte auf identische Weise die Antriebsleistung des zu schleppenden Motors gemessen.

Der Verfasser hat im Zuge mehrerer Reibmessprojekte eine Reduktionsabfolge festgelegt, die sich fir die
strip-down Messmethode bewahrt hat:

Aufgabe Messergebnis Resultat

Schleppen des kompletten Motors | Schleppleistung Gesamtmotor, incl. | Reibung Gesamtmotor (incl. Pump-
mit geoffneten Luft- und Abgas- Pumpleistung (A) leistung) = A

pfaden (freies Ansaugen und

Ausblasen)

Demontage von Nebenaggregaten (je nach erwiinschter Detailtiefe einzeln oder gesamt): Vakuumpumpe,
Lichtmaschine, Wasserpumpe, Klimakompressor (incl. Riementrieb)

Schleppen des teilereduzierten Schleppleistung Motor ohne Reibleistung Nebenaggregate = A-B
Motors Nebenaggregate (B)

Demontage Kraftstoffhochdruckpumpe
Schleppen des teilereduzierten Schleppleistung Motor ohne Antriebsleistung Hochdruckpumpe
Motors Nebenaggregate und ohne (ohne Forderleistung) = C-B

Hochdruckpumpe (ohne
Forderleistung) (C)

‘ Demontage der Ventiltriebskette bzw. des -riemens, und der Nockenwelle (Ventile bleiben vorerst)

Schleppen des teilereduzierten Antriebsleistung Kurbeltrieb + Antriebsleistung Ventiltrieb +
Motors Olpumpe + Pumpleistung Motor (D) | Pumpleistung Motor = D-C
‘ Abbau des Zylinderkopfes
Schleppen des Motortriebwerks Antriebsleistung Kolben/Pleuelgruppe | Antriebsleistung Kolben/Pleuelgruppe +
+ Kurbelwelle + Olpumpe (E) Kurbelwelle + Olpumpe = E

‘ Demontage von Pleuel und Kolben

Schleppen der Kurbelwelle Antriebsleistung Kurbelwelle + Antriebsleistung Kolben/Pleuelgruppe =
Olpumpe (F) F-E
‘ Anbau des Zylinderkopfes mit Ventiltrieb + Kette/Riemen
Schleppen der Kurbelwelle Antriebsleistung Kurbelwelle + Antriebsleistung Ventiltrieb = G-F
Olpumpe + Ventiltrieb (G) Pumpleistung Motor = D-G

‘ Abbau Zylinderkopf + Demontage Olpumpe, erfordert externe Olversorgung

Schleppen der Kurbelwelle Antriebsleistung der Kurbelwelle (H) | Leistungsbedarf Olpumpe = F-H

Antriebsleistung Kurbelwelle = H

Die tabellarische Auflistung der Versuchsabfolge einer Reibungsmessung an einem Pkw Dieselmotor (ohne
Ausgleichswellen) nach dem Strip-Down Verfahren zeigt bereits, dass hier eine grolle Anzahl an An-, Um- und
Abbauten erfolgen muss.

Wichtig fir die Qualitdt der Ergebnisse bei einer Schleppmessung sind stabile thermischen Zustinde des
Versuchstrdagers. Obwohl der Motor nicht befeuert wird, stellt sich durch die Reibung der einzelnen Bau-
gruppen eine Erwdrmung der Kihl- und Schmiermedien und folglich der Bauteilmassen ein. Da die

Seite 45



Untersuchungsmethodik

Temperatur des Oles groRen Einfluss auf die Reibung hat, darf eine Messung erst dann erfolgen, wenn der
Motor beim zu messenden Betriebspunkt sowohl fiir das Ol als auch beim Kihlmittel ein stabiles Temperatur-
niveau zeigt.

Die Messung der Reibleistung erfolgt fiir jeden Schritt bei mehreren Drehzahlen und fir gewdéhnlich bei
unterschiedlichen Temperaturniveaus. Da mit der Drehzahl die zugefiihrte Energie steigt, ist nach jedem
Drehzahlwechsel eine Stabilisierungszeit abzuwarten, die bis zu 20 min betragen kann. Dementsprechend
langwierig und zeitaufwendig ist eine derartige Reibuntersuchung.

Das Strip-Down Verfahren liefert ein detailliertes Abbild der Reibanteile unterschiedlicher Baugruppen eines
Motors. Der grolRe Nachteil dieser Schleppmethode ist das Fehlen der Einflisse der Verbrennung auf die
Reibung des Motors. Einerseits muss die Kraftstoffhochdruckpumpe bei ungefeuertem Betrieb keine Férder-
leistung erzeugen, andererseits entsprechen die Belastungen von Kolben und Pleuel im geschleppten Betrieb
nicht der mit Brennraumdruck beaufschlagten Bauteile. Wahrend die Forderleistung der Hochdruckpumpe
noch einfach extern berechnet werden kann, ist die Berechnung der durch den Brennraumdruck erh&hten
Reibung der Kolben/Pleuelgruppe mit Unsicherheiten behaftet.

Trotzdem wird die Strip-Down Methode haufig zur Reibleistungsbestimmung herangezogen, da insbesondere
der Reibungsaufwand fiir Nebenaggregate exakt dargestellt und mit anderen Motoren verglichen werden
kann.

Reibungsermittlung nach dem Indizierverfahren

Die zweite zur genauen Reibungsermittlung herangezogene Messmethode ist Berechnung der Reibung aus
den Indizierergebnissen.

Aus dem Zylinderdruckverlauf kann bei bekannter Kolbenhubkurve die Volumsidnderungsarbeit errechnet
werden. Das an der Kupplung gemessene Drehmoment entspricht der effektiven Arbeit des Motors an der
Kupplung. Die Differenz der Volumsanderungsarbeit im Zylinder und der effektiven Arbeit entspricht der
Reibarbeit des Motors. Ublicherweise wird im Motorenbau die jeweilige Arbeit auf dem Hubraum des Motors
bezogen. Dadurch erhidlt man eine physikalische Grélke die einem Druck entspricht. Die so ermittelten
Driicke werden im Motorenbau als Mitteldriicke bezeichnet. Der aus der Volumsanderungsarbeit abgeleitete
Druck wird als indizierter Mitteldruck p, bezeichnet, der aus dem Drehmoment an der Kupplung errechnete
als effektiver Mitteldruck p,. Die Differenz dieser beiden Gr68en wird als Reibmitteldruck p, bezeichnet.

Bei Verbrennungskraftmaschinen wird heute ausschlieflich mit Mitteldriicken gerechnet, da damit der
Vergleich von Motoren unterschiedlicher BaugroRe moglich wird.

Der Reibmitteldruck definiert sich entsprechend der Formel F3.26.

F3.26
pr = pi - pe [ ]
~_[pav _4lnIM,
mit: P, = und: Ppp=——
V, V,

Mit den Resultaten einer Druckindizierung und dem gemessenen Drehmoment kann daher auf einfache
Weise die Reibung des gefeuerten Motors berechnet werden. Als Resultat erhdlt man dabei immer nur die
Gesamtreibung des Motors. Informationen zum Reibanteil einzelner Motorbaugruppen koénnen aus diesem
Ergebnis nicht abgeleitet werden.

Kritisch bei der Erfassung des Zylinderdruckes ist die korrekte Zuordnung des Drucksignals zum Kurbelwinkel
und das Messen des exakten Drehmomentes an der Kupplung. Die exakteste Methode der Drehmoment-
messung an einem Motors wird durch Verwendung eines Drehmomentflansches gewahrleistet. Die Messung
des Stiitzmomentes bei Pendelbremsmaschinen ist insbesondere bei niedrigen Drehmomenten ungenau und
fiir eine Reibanalyse nicht empfehlenswert.

Hinsichtlich Drehmomentmessung mit dem ,genauen” Drehmomentmessflansch ist zu bedenken, dass auch
diese hochgenaue Messeinheiten nur mit einer Genauigkeitsklasse von 0.1% klassifiziert sind. Da bei 4-
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Zylindermotoren, drehzahlabhangig, hohe Drehmomentamplituden zu verzeichnen sind (siehe Diagramm
3.4), muss fir Pkw Dieselmotoren mit 2.0 | Hubraum ein Drehmomentmessflansch mit einem Messbereich
von 1000 Nm gewadhlt werden.

5509

500 1/ Motor C - 2000/VL |~~~

Motor C - 3000/VL
Motor B - 2000/VL
Motor B - 2000/VL

450 —f -

400 {f - - -

3s0f----

300f* -

250 - - --

200 -----

Md - Messflansch [Nm]

150qp-----

100 f-----4-

50 -----

-360 -60
Kurbelwinkel [Grad]

Diagramm 3.4: Drehmoment eines 4-Zyl Pkw Dieselmotors bei 2000/VL (Motor C)

Eine Abweichung des Messergebnisses um 1 Nm liegt mit diesem Messgerdt zwar innerhalb der Genauig-
keitsklasse, fiihrt jedoch zu einem Fehler im Reibmitteldruck von 0.06 bar (bei einem Motor mit 2.0l
Hubraum). Der Reibmitteldruck moderner Pkw Dieselmotoren liegt im Bereich von 0.6-2.0 bar, eine
fehlerhafte Messung des eff. Mitteldruckes in der GréBenordnung von 0.06 bar kann somit im ungtinstigsten
Fall zu einem Fehler in der Reibmitteldruckberechnung von bis zu 10% fiihren. Gliicklicherweise ist ein
Motorbetrieb mit grofen Drehmomentamplituden nur bei hohen Lasten zu erwarten, wo auch mit einem
héheren Reibmitteldruck zu rechnen ist. Eine hochgenaue Messung des Motordrehmoments ist flir eine Reib-
analyse in allen Fallen auBerordentlich wichtig.

Die Zylinderdruckindizierung liefert die Ausgangsdaten zur Errechnung des indizierten Mitteldrucks.
Besonders wichtig ist dabei die hochgenaue Einpassung des OT, um eine zeitlich exakte Zuordnung des
Druckverlaufs zu gewdhrleisten. Schon geringe Fehler der Kurbelwinkellage des Druckverlaufes fiihren zu
grolBen Abweichungen bei der Integration des Zylinderdruckes tiber die Volumsdnderung und somit des
indizierten Mitteldruckes (siehe Diagramm 3.5).
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Diagramm 3.5: Auswirkung eines OT-Versatzes auf den indizierten Mitteldruck (Motor D)

Zur Datenerfassung fiir eine Reibanalyse muss die Kurbelwinkellage daher mit einer Einpassgenauigkeit von
0.1°KW erfasst werden.

Eine konstante Abweichung des Zylinderdruckes wirkt sich demgegeniber nicht negativ auf den indizierten
Mitteldruck tber den gesamten Zyklus aus. Die Teilergebnisse fur den indizierten Mitteldruck der
Ladungswechsel- und der Hochdruckphase werden bei fehlerhaftem Druckniveau falsch dargestellt.

Andere Fehler bei der Zylinderdruckmessung koénnen durch Funktionsstérungen der Drucksensoren
hervorgerufen werden. Die Kalibrierung der Zylinderdrucksensoren in einer speziellen Vorrichtung ist eine
wichtige MaRnahme zur Beurteilung der Funktion von Zylinderdrucksensoren und sollte regelmalig
vorgenommen werden. Da nicht alle Fehlfunktionen eines Drucksensors mit der bekannten Kalibrier-
vorrichtung (hydraulische Druckwaage mit Entlastungsventil zur schnellen Druckentlastung) erkannt werden
kénnen, wie z.B. thermische Dirift, ist ein kontinuierliches und kritisches Hinterfragen der Messergebnisse
wichtig.

Im Folgenden wird das Verfahren zur OT-Einpassung erldutert: die durchgdngige elektronische Erfassung der
Kurbelwinkelstellung und des Zylinderdrucks erfordert eine dynamische Einpassung der Winkellage des
Kurbelwinkelgebers bezogen auf den OT eines Zylinders des Motors. Dazu sind mehrere Verfahren bekannt:

*  Einpassen mit kapazitiver OT-Sonde
e Schleppeinpassung mit thermodynamischem Verlustwinkel
e Rechnerische Einpassung des Schleppverlaufes

Eine aufwindige aber genaue Methode ist die Einpassung der Kurbelwinkellage mit der kapazitiven OT-
Sonde. Diese Sonde wird in eine vorhandene Bohrung im Zylinderkopf eingebaut (vorzugsweise Ziindkerzen-
oder Injektorbohrung), und der Motor mit dem Elektrostarter gekurbelt bzw. mit einer Antriebsmaschine
geschleppt. Das kapazitive Messverfahren erfasst den Abstand des Kolbens von der Sonde, jedoch nur in
Sondenndhe. Mit dem Messdatenerfassungssystem kann aus dem Signal des Kolbenabstandes das
Signalmaximum ermittelt und die zugehorige Winkellage als OT-Lage festgelegt werden (das Sensorsignal
steigt mit geringerem Abstand zur Sonde).

Die Schleppeinpassung mit thermodynamischem Verlustwinkel ist ein einfacheres Verfahren, das jederzeit
und schnell am Motorprifstand durchgefiihrt werden kann. Dazu wird im laufenden Betrieb ein Zylinder
abgeschaltet, und nach einer kurzen thermischen Stabilisierungsphase der Druckverlauf des geschleppten
Zylinders gemessen. Alternativ kann der Motor, bei Vorhandensein einer elektrischen Antriebsmaschine, auch
vollstindig geschleppt werden, wobei das Schleppen bei betriebswarmen Motor erfolgen sollte.
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Da es in der Hochdruckphase zu einem Wairmelbergang von der verdichteten heien Ladungsmasse zur
Wand kommt, liegt das Maximum des Zylinderdruckes nicht im OT sondern vor dem oberen Totpunkt. Der
Abstand zwischen der Kurbelwinkellage beim Druckmaximum und dem oberen Totpunkt nennt man
,thermodynamischer Verlustwinkel”. Bei bekanntem Verlustwinkel kann von der Position des Maximums des
Zylinderdrucks im geschleppten Betrieb auf den oberen Totpunkt riickgerechnet werden. Die Qualitdt dieses
Einpassverfahrens ist einzig von der Kenntnis des thermodynamischen Verlustwinkels anhangig. Hier liegt aber
auch die Schwierigkeit bei neu zu vermessenden Motoren: der Verlustwinkel ist von den
Wairmeliibergangsbedingungen im Brennraum und somit vorrangig von der Brennraumgeometrie und der
Motordrehzahl abhédngig. Bei Motoren mit unbekanntem Prozelverhalten kann der thermodynamische
Verlustwinkel nur abgeschatzt werden. Ohne eines der beiden anderen Einpass-Verfahren kann eine genaue
Kenntnis des thermodynamischen Verlustwinkels nicht gewonnen werden.

Die mit dem zuvor beschrieben Verfahren ermittelten Schlepp-Druckkurven kénnen auch mit Hilfe eines der
beiden in 3.1. erwdhnten 0D-MotorprozelSrechenprogramme analysiert werden. Die beiden an der TU Graz
entwickelten Programme MOSES und CORA haben Algorithmen zur Einpassung des Zylinderdruckverlaufes
integriert, die eine rasche Berechnung der korrekten Drucklage erméglichen. Hierbei wird der Druckverlauf in
der Druckanstiegsphase bis knapp vor Brennbeginn analysiert und korrigiert. Die Kenntnis des
Verdichtungsverhaltnisses ist dabei nicht grundsétzlich erforderlich, erhoht jedoch die Reproduzierbarkeit des
Ergebnisses.

Fir die in Kapitel 5 dargestellten Reibleistungsresultate war hochstmogliche Genauigkeit gefordert, da nur
geringe Reibdnderungen erwartet wurden.
Die Einpassung des Druckverlaufes erfolgte dabei entsprechend folgender Vorgehensweise:

Nach Aufbau des Motors wurde mit der kapazitiven OT-Sonde, wie zuvor beschrieben, eine
Kurbelwinkelzuordnung durchgefiihrt. Zur Kontrolle des Ergebnisses wurde in weiterer Folge der
Schleppdruckverlauf bei eingepasster Kurbelwinkellage aufgezeichnet und mit Hilfe eines OD-Programmes der
Winkelversatz errechnet. Eine zu groller Abweichung fiihrte zu einer Wiederholung der Sensor-Einpassung.

Um im laufenden Messbetrieb die OT-Lage priifen zu kénnen, wurde ein Kontrollverfahren definiert, das in
regelmaligen Abstinden durchgefiihrt wird. Dabei wird der Mehrzylindermotor konstant in einem Lastpunkt
betrieben (vom Verfasser gewahlt: 2000/2 bar), und der 1. Zylinder des Motors durch Abschalten der
Kraftstoffzufuhr deaktiviert. Die Kurbelwinkelstellung muss dabei bereits nach einem der obigen Verfahren
eingepasst worden sein. Nach einer kurzen thermischen Stabilisierungsphase wird der Schleppdruckverlauf
aufgezeichnet. Anhand einer Zylinderdruckauswertung kann die Position des Druckmaximums ermittelt
werden, der Abstand zum oberen Totpunkt entspricht dem thermodynamischen Verlustwinkel bei den
definierten Betriebsbedingungen (konstanter Lastpunkt). Mit dem nun bekannten thermodynamischen
Verlustwinkel kann in weiterer Folge, wihrend des Betriebs, rasch die Kraftstoffzufuhr des Referenzzylinders
abgeschaltet und die Winkellage gepriift werden.
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Fir die in dieser Arbeit angefiihrten Untersuchungen wurden insgesamt vier unterschiedliche Motoren
verwendet. In der nachfolgend angefiihrten Tabelle sind die wichtigsten Kenngréflen dieser Motoren

aufgelistet.
Motordaten Motor A Motor B Motor C Motor D
Zylinderzahl 6 4 4 4
Bauart aufgeladen [ATL) aufgeladen [ATL) aufgeladen [(ATL) aufgeladen (ATL)
Direkteinspritzung Direkteinspritzung Direkteinspritzung Direkteinspritzung
Ladeluftkiihlung direkt [Luft/Luft] direkt [Luft/Luft) direkt [Luft/Luft) direkt [Luft/Luft)
Bohrung [mm] 84 84 81 84
Hub [mm] 88 90 95.5 90
H/B-Verhatltnis 1.048 1.071 1.179 1.071
Hubvolumen [cm?3] 2926.1 1985.0 1968.4 1995.0
Nenndrehzahl 4000 4000 3800 4000
geom. Verdichtungsverhaltnis 18.5 17.5 19 16 / 16.5
Emissionierung Euro 3 Euro 4 Euro 4 Euro 4 /Euro 5
Einspritzsystem CRI CRII PD CRII
Motorsteuerung EDC 15 EDC 16 EDC 16 EDC 17
max. Einspritzdruck 1350 1600 2050 1800
Hochdruckpumpe CP 3 CP 3.2 (Ul-P2) CP4.3
Ventilzahl 4 4 4 4
\entilanordnung Gleichstrom Gleichstrom gedr. Stern Gleichstrom
Ventilwinkel 3.5° 3.5° 0° 0°
Muldendurchmesser 45.2 36.4
Muldentiefe 14.4 18.1
Abgasrickfihrung ungekuhlt gekihle gekihtt, gekihtt,
schaltbare Umgehung |schaltbare Umgehung
Drallsteuerung - Drallklappe Fullkanal - Drallklappe Fulkanal
(schaltbar) (stufenlos stellbar)
Turbolader Garrett Garrett GT17 VNT Garrett GT17 VNT MHI
max. Ladedruck [bar_abs] 2.15 2.63 2.35 2.75
Massenausgleich - F(2.0.): 2 AGW - - F(2.0) 2 AGW -

unter Kurbelwelle

seitlich v. Kurbelwelle

Tabelle 3.1: Kenndaten der verwendeten Motoren

Motor D wurde in zwei Konfigurationen betrieben. Fiir die Untersuchungen der alternativen Steuerung der
Ladungsbewegung war das geometrische Verdichtungsverhaltnis 16.5 und die Emissionierungsstufe Euro 5.
Fir die sonstig durchgefiihrten Untersuchungen mit Motor D war die Emissionierungsstufe Euro 4 und das

Verdichtungsverhiltnis 16.
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4. MalBnahmen zur innermotorischen Verbesserung des
Verbrauchs- und Emissionsverhaltens von Pkw Dieselmotoren

Das Hauptaugenmerk dieser Arbeit ist den Potenzialen, die sich durch Anderungen im Motorprozess erzielen
lassen, gewidmet. Dabei wurden ausschlieflich MaBnahmen, die durch Anderungen von mechanischen Teilen
des Motors realisierbar werden, untersucht.

Potenziale, die durch gednderte Einspritzausriistung erzielt werden kénnen sind hier nicht berlicksichtigt. Diese
Potenziale sind nicht unwesentlich, konnten jedoch qualitativ und quantitativ nicht behandelt werden, da fir
zukiinftige Anwendungen entwickelte Einspritzausriistung nicht vorhanden war und derartige Untersuchungen
wohl nur in Kooperation mit einem Einspritzausriistungshersteller moglich sind.

Es wurden daher Untersuchungen angestellt, die auf Mallnahmen am Kurbeltrieb und am Ventiltrieb Bezug
nehmen. Die Verdanderungen am Kurbeltrieb sind vorrangig reibungsbeeinflussend, sie werden im Kapitel 5
eingehend behandelt. Als MalRnahmen am Ventiltrieb wurden alternative Ventilsteuerverfahren und alternative
Verfahren zur Steuerung der Ladungsbewegung sowie allgemein die Anderung des Verdichtungsverhiltnisses
realisiert, analysiert und bewertet. Die Auswirkungen durch Verdnderung von Ventilsteuerparametern und des
Hub/Bohrungsverhiltnisses werden nachfolgend beschrieben.

4.1. Randbedingungen

Beim Ottomotor sind durch Verdnderung an den Ventilhubkurven wesentliche Verdnderungen der Motor-
charakteristik zu erzielen. Form und Lage der Einlassventil6ffnung sind fiir Saugottomotoren ein wichtiges Hilfs-
mittel, die Leistungs- und Drehmomentcharakteristik eines Motortyps zu verdndern. Insbesondere die Ventil-
steuerzeit ,Einlass Schluss” (kurz ES) beeinflusst die Motorcharakteristik stark. Durch einen spaten ,Einlass
Schluss” wird der Motor sehr drehfreudig, wahrend dabei das Drehmoment im niedrigen Drehzahlbereich sinkt.
Bei einem Saugottomotor muss die Ansauganlage immer auf die gewliinschte Drehzahl des maximalen
Drehmoments ausgelegt werden.

Zudem kann das Teillastverhalten des Ottomotors durch Mallnahmen am Ventilhubverlauf beeinflusst werden.
Die Laststeuerung des Ottomotors erfolgt im konventionellen Fall durch Drosselung des Ansaugluftstromes
zentral vor dem Ansaugluftsammler. Dadurch wird das Saugrohrvolumen evakuiert und der Kolben nach
Offnung des Einlassventils mit Unterdruck beaufschlagt, was zu einem groRen Arbeitsaufwand bei der
Abwiértsbewegung des Kolbens fiihrt, aber auch zu einem grolRen Restgasgehalt, da durch den Unterdruck
Abgas aus dem Auslasskanal in der Ventiliberschneidungsphase in den Brennraum gesaugt wird. Ein
konventioneller Ottomotor hat daher im Teillastbereich einen niedrigen Wirkungsgrad. Moglichkeiten zur
Verbesserung des Teillastwirkungsgrades von Ottomotoren sind die Entdrosselung und die Optimierung des
Drosselvorganges. Eine Entdrosselung kann durch AGR-Betrieb, durch den Betrieb des Ottomotors mit Miller-
oder Atkinson-Verfahren (siehe Kap. 4.2) sowie durch einen Magerbetrieb erzielt werden. Insbesondere durch
den Magerbetrieb kann der Teillastwirkungsgrad des Ottomotors bedeutend verbessert werden. Fiir einen
wirkungsvollen ~ Magerbetrieb  in  weiten  Kennfeldbereichen ist jedoch ein  strahlgefiihrtes
Gemischbildungsverfahren erforderlich. Einspritzsysteme fiir diese Gemischbildungsverfahren sind seit 2007 in
Serienverwendung, jedoch ausschlieflich bei Herstellern von Fahrzeugen im hochpreisigen Premiumbereich.

Ein Verbesserung der ottomotorischen Schwéiche des geringen Teillastwirkungsgrades kann auch durch
Optimierung der Drosselungsmethode erzielt werden. Eine verbesserte Drosselung konnte durch die
Positionierung des Drosselorgans knapp vor das Einlassventil erzielt werden. Dazu ist der Anbau von
Einzeldrosselklappen vor jedem Einlasskanal, bzw. direkt in den Zylinderkopf erforderlich. Mit dieser Losung
kénnen die Verluste der Volumendnderungsarbeit am Kolben in der Ladungswechselphase deutlich reduziert
werden. Das diesen Effekt darstellende pV-Diagramm ist vergleichend in Diagramm 4.1 abgebildet.
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Diagramm 4.1: pV-Diagramm unterschiedliche Ottomotorsteuerung: konventionell, VVT und Einzeldrosselklappe

Die bestmdgliche Position zur Drosselung des Ansaugluftmassenstromes ist die Drosselung durch das
Einlassventil selbst. Der Luftmassenstrom kann hier durch eine kurze Einlassventil6ffnungsdauer (die einen
geringen Einlassventilhub erfordert) gesteuert werden. Fiir eine Realisierung dieser Drosselungsmethode ist
praktisch eine Vollvariabilitdt des Einlassventiltriebs erforderlich. Der Ventilhub muss dabei vom konventionellen
Vollhub, der bei Volllast erforderlich ist, auf einen Hub von ~0.2mm fir den Leerlauf reduzierbar sein. Eine
Schaltnockenlésung, wie es sie bei einigen Autoherstellern seit den 80er Jahren gibt (Honda, Porsche - Lit. 4.5),
ist fir eine Realisierung dieses Verfahrens nicht ausreichend. Im Diagramm 4.1 ist auch das pV-Diagramm eines
Niedriglastpunktes mit vollvariabler Ventilsteuerung (VVT) dargestellt. Dabei zeigt sich, dass die
Ladungswechselschleife der VVT Variante gegeniiber dem konventionell gesteuerten Ottomotor stark
verkleinert ist. Auch gegeniiber der Einzeldrosselklappenvariante zeigt sich eine deutlich kleinere
Ladungswechselschleife. Die Ladungswechselarbeit (entspricht dem indizierten Mitteldruck in der
Ladungswechselphase) ist beim VVT Verfahren um ~30% geringer als beim konventionellen Motor. Der
indizierte spezifisch Kraftstoffverbrauch kann dadurch um ~10% verringert werden.

Der erste Pkw-Produzent, der eine vollvariable Einlassventilsteuerung in Serie gebracht hat, war im Jahr 2001
BMW (Lit. 4.3). Damit konnte der Verbrauch sowohl im Fahrzyklus als auch im Realbetrieb um bis zu 15%
gesenkt werden. Im Jahr 2009 hat Fiat ebenfalls ein vollvariables Ventiltriebsverfahren in Serie vorgestellt, das
auf elektrohydraulischer Basis funktioniert und dadurch deutlich mehr Freiheitsgrade bietet.

Ein weiterer Wirkungsgradgewinn beim Ottomotor kann nur durch Magerbetrieb erzielt werden, da hier der
Motor bei dquivalenter Last einen héheren Luftmassenstrom benotigt und daher mit geringerer Drosselung
betrieben werden muss. Diese ,Entdrosselung” fiihrt zu einem thermodynamisch glinstigeren Arbeitsprozess.

Waihrend fiir den Ottomotor, aufgrund des gedrosselten Betriebs in der Teillast, mit einer gednderten
Einlassventilsteuerung eine bedeutende Verbrauchsreduktion erzielt werden kann, hat beim Dieselmotor die
Einlassventilsteuerung keinen derart hohen Einfluss auf den Wirkungsgrad. Die Regelung des Dieselmotors
erfolgt rein qualitativ, das heil8t, die Leistungsanpassung erfolgt hier alleine durch eine Verinderung der
Einspritzmenge bei ungedrosselter Luftzufuhr. Somit erfolgt die Laststeuerung durch die Qualitat der Ladung die
durch das Luftverhidltnis Lambda beschrieben wird. Die Fillung des Dieselmotors erfolgt ungedrosselt und
unterscheidet sich daher im Saugbetrieb bei unterschiedlichen Drehzahlen nur durch gasdynamische Effekte,
die drehzahlabhidngig einen Ladeeffekt durch Schwingungen der Gassdule bewirken kénnen. Bei aufgeladenen
Motoren ist die Fillung vom Energieangebot an der Turbine des Turboladers abhidngig und liegt somit bei
niedrigsten Lasten auch auf Saugmotorniveau. Hier ist durch Verdnderung im Ventiltrieb ebenfalls keine
entscheidende Verbesserung zu erwarten.
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Der Pkw Dieselmotor unterscheidet sich im Teillastbetrieb deutlich vom Ottomotor. Zur Emissionsreduktion des
Dieselmotors, der im Normalfall mit Luftiberschuss betrieben wird, sind Maknahmen wie Abgasriickfiihrung
und Steuerung der Ladungsbewegung notwendig. Die Abgasriickfiihrung erfolgt durch ein Ventil, das dem
Ansaugsammler geregelt Abgas vom Kriimmer zufiihrt. Die Rickfiihrung des Abgases erfolgt heute bei Pkw
Dieselmotoren ausschlielllich gekiihlt, wobei die Kihlvorrichtung in der Warmlaufphase umgangen werden
kann.

Um die Rauchneigung des Dieselmotors sowohl bei hohen Lasten (und somit bei niedrigen Luftverhaltnissen)
als auch bei hohen AGR Raten zu begrenzen, ist eine hohe Ladungsbewegung erforderlich. Dieselmotoren sind
daher schon seit Jahrzehnten mit Ansaugkanilen ausgestattet, die beim Einstromen der Luftmasse fir eine
Drallbewegung der Ladung im Brennraum sorgen. Wahrend bei 2-Ventilmotoren diese Drallbewegung nur in
begrenztem Masse durch dullere MaBnahmen beeinflusst werden kann, haben 4-Ventilmotoren fiir Pkw
grundsatzlich unterschiedlich wirkenden Einlasskandle. Einer der beiden Einlasskandle ist fir gewohnlich als
Fillkanal ausgelegt und der andere Einlasskanal als Drallkanal. Heutige Pkw Dieselmotoren sind zudem mit
Drallklappen ausgestattet, die den Fillkanal gesteuert verschlieBen kénnen. Damit wird eine Steuerung des
Drallniveaus maglich (siehe Abbildung 4.1)

’

Abbildung 4.1: Ansaugkanale mit Drallklappe eines Pkw Dieselmotors [Lit 4.15]

Sowohl die AGR Rate, als auch die Ladungsbewegung konnen durch Veranderungen in der Ventilsteuerung
beeinflusst werden. Durch Verdnderungen an der Ventilsteuerung ist auch eine Beeinflussung des Start
verhaltens und eine Emissionsbeeinflussung durch Verschiebung des Einlass-Schlusses (Miller bzw. Atkinson
Cycle) moglich. Diese Themen werden in den nachfolgenden Unterkapiteln behandelt.

Zuvor werden in diesem Abschnitt noch die Fiillungspotenziale dargestellt, die sich durch Anderungen der
Ventil6ffnung bei Pkw Dieselmotoren realisieren lassen.

Potenzial Fiillungserhohung durch geanderte Ventilsteuerzeiten

Bereits in den Jahren 2001 bis 2003 wurden vom Autor am Institut fir Verbrennungskraftmaschinen und
Thermodynamik erste Untersuchungen, die Veranderungen der Ventil6ffnung zum Thema hatten, durchgefiihrt.
Um die Ausnutzung des Fillungspotenziales von Pkw-Dieselmotoren zu bewerten, wurden unterschiedliche
Ventilhubkurven auf ihr filllungssteigerndes Potenzial untersucht. Als Grenzpotenzial wurde eine Rechteckhub-
kurve definiert, die in der Praxis wegen der daflir notwendigen, unendlich schnellen Ventiloffnung nicht realisiert
werden kann. Diese Hubkurve soll jedoch die absolute Grenze der méglichen Fiillung bei gegebenen Kanal-
und Ventildurchflusszahlen darstellen.

Die Untersuchungen erfolgten mit Hilfe der 1D-Simulation des Motorprozesses im gesamten Drehzahlbereich
des Pkw Dieselmotors. Basis fiir die Untersuchungen bei fix definierten Drehzahlen waren die Volllastergebnisse
des Motors A. Fiir die 1D-Berechnungen (Berechnungstool AVL Boost) wurde das einfache Turboladermodell
gewdhlt und der bei den experimentellen Untersuchungen mit dem Motor A erzielte Ladedruck dem Modell
unterlegt. Damit ist gesichert, dass das Fiillungssteigerungspotenzial durch die Anderung der Ventilhubkurven
isoliert von einer etwaigen Ladedrucksteigerung beurteilt werden kann.
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Die Ergebnisse wurden bereits in [Lit. 4.5], [Lit. 4.4] und [Lit. 4.6] veroffentlicht. In Diagramm 4.2 sind die zur
Berechnung gewahlten Ventilhubkurven dargestellt. Neben der Serienhubkurve des Motors A, die als Basis fir
die Bewertung der einzelnen Hubkurven dient, wurde eine Ventilhubkurve beriicksichtigt, die mit einem
vollelektrischen Ventiltrieb (EVT) erzielt werden kann. Dabei wurde beriicksichtigt, dass mit einem derartigen
System die max. Ventil6ffnungsgeschwindigkeit limitiert ist und die Ventilhubkurven drehzahlabhingig sind. Zu
guter Letzt ist auch noch das bereits erwdhnte Rechteckprofil dargestellt, das zur Ermittlung eines Grenz-
potenzials dient. Der Ventil6ffnungszeitpunkt beim Rechteckprofil wurde in den oberen Totpunkt gelegt, da
eine kollisionsvermeidende Positionierung des ,Einlass Offnet” zu einem sehr spiten Offnen und dazu zu einer
Reduktion der Fillung fihren wiirde. Die Kolbenposition ist im Diagramm dargestellt und zeigt den Abstand
zwischen Ventil und Kolben sowie den Einfluss der schnellen Ventil6ffnung auf die Lage des ,Einlass Offnet” der
EVT Kurve.
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Diagramm 4.2: Einlassventilerhebungskurven unterschiedlicher Systeme bei 3000 min-1. [Lit 4.4]

Um fir jede Ventilhubvariante, auch fir die Serienventilhubkurve, die optimale Fillung im gesamten Drehzahl-
bereich rechnerisch zu erfassen, wurde die Ventiléffnungsdauer und der Offnungsbeginn in weiten Bereichen
variiert. Als Randbedingung fiir den Offnungsbeginn wurde dabei die Vermeidung der Kolbenkollision gewahlt
(ausgenommen davon die Variante ,Rechteckprofil”, wo als Ventil6ffnungsbeginn immer OT gewdahlt wurde).
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Diagramm 4.3: Anderung der Fiillung an der Volllast bei Optimierung der Ventilsteuerzeiten fiir
unterschiedliche Ventilhubsysteme / Ergebnisse 1D-Simulation [Lit. 4.4]
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Fir alle berechneten Variationsparameter wurde der giinstigste Luftaufwandswert jeder Ventilhubvariante zur
Beurteilung mit dem Ergebnis der Basisvariante verglichen. Das Resultat dieser vergleichenden Bewertung ist in
Diagramm 4.3 dargestellt. Als ,Serienprofil optimiert” wurden die Ergebnisse fiir die Variation der
Serienventilhubkurve bezeichnet, wobei hier bei den fiinf Drehzahlen jeweils unabhingig voneinander das
Optimum hinsichtlich Offnungsdauer und Offnungsbeginn errechnet wurde. Die optimierte Serienhubkurve z.B.
bei 1000 min™ hat daher eine andere Form als bei 4000 min™. Die Ergebnisse konnten daher nur durch einen
angepassten vollvariablen Ventiltrieb realisiert werden. Fiir die in Diagramm 4.3 angeflihrten Ergebnisse eines
VVT-Profils wurde das BMW Valvetronic Ventiltriebssystem zugrunde gelegt. Hier wurden aus den, mit dem
Valvetronic Verfahren, méglichen Ventilhubkurven die jeweils flillungsgilinstigste Kurve ermittelt.

Es zeigt sich insbesondere am Ergebnis der optimierten Serienventilhubkurve, dass der Serienventiltrieb, der
keinerlei Variabilititen aufweist, fiir eine Drehzahl von 3000 min™ ausgelegt wurde. Hier ist keine Optimierung
moglich. Das Ergebnis mit dem Rechteckprofil zeigt zudem, dass das Fillungssteigerungspotenzial, ausgehend
vom Serienmotor, durch Anderungen an den Ventilsteuerdaten drehzahlabhingig nur zwischen 2% und 5%
gesteigert werden kann.

Daran ldsst sich erkennen, dass das Potenzial zur Fiillungserhthung beim Dieselmotor durch Anderung der
Ventilsteuerzeiten ausgesprochen gering ist. Ursache fiir dieses geringe Potenzial ist der Umstand, dass der
Drehzahlbereich des Dieselmotors im Gegensatz zum Ottomotor deutlich eingeschrankt ist und der Diesel-
motor durch die Aufladung unempfindlicher gegen Stromungswiderstiande im Luftpfad als der Saug-Ottomotor
ist. Eine Ausriistung des Pkw-Dieselmotors mit Stellelementen zur Verdnderung der Ventilsteuerzeiten, wie z.B.
Phasenstellen oder Schaltnockensysteme, fiihrt im konventionellen Drehzahlbereich nur zu unbedeutenden
Fillungssteigerung und machen daher bei konventionellen Pkw-Dieselmotoren, hinsichtlich Fiillung, nur wenig
Sinn.

Als weiteres Ergebnis der Untersuchungen zu alternativen Ventilsteuersystemen sollen hier kurz die Resultate
die bei Versuchen zum Thema Interne AGR erzielt wurden, prasentiert werden.

Interne AGR

Wie bereits eingangs erwdhnt ist die Abgasriickfiihrung eine wesentliche Manahme zur Reduktion der NOx-
Emissionen des Dieselmotors. Bereits flr die Erflillung der Abgasnorm Euro 2 war der Einsatz der Abgasriick-
fihrung beim Pkw Dieselmotor unverzichtbar.

Die Abgasriickfiihrung erfolgt auf konventionelle Weise (externe AGR) durch Einspeisung von Abgas in das
Saugrohr, wobei die Regelung durch ein pneumatisches oder ein elektrisches Ventil erfolgt. Enthommen wird
das Abgas, bei konventionellen Pkw Dieselmotorkonzepten, aus dem Abgaskriimmer vor Turbolader, also
hochdruckseitig. Hierflir muss in Betriebspunkten mit AGR Bedarf, ein positives Druckgefille zwischen
Abgaskriimmer und Saugrohr vorliegen. Fir eine optimale Wirkung der Abgasriickfiihrung ist die Kiihlung des
riickgefiihrten Abgasmassenstromes, vorzugsweise mit Motorkihlmittel, unabdingbar.

Seit Pkw Dieselmotoren in Europa Uberwiegend mit Dieselpartikelfilter (DPF) ausgestattet werden, ist auch eine
Niederdruck-AGR moglich. Hierbei wird das Abgas nach DPF, somit anndhernd partikelfrei, entnommen und
dem Luftpfad vor Eintritt in den Kompressor des Turboladers zugefiihrt. Vorteil dieses Niederdruckverfahrens ist
das geringere Temperaturniveau des riickzufiihrenden Abgases. Zudem ist damit ein positives Druckgefélle
zwischen Abgaskrimmer und Ansaugsammler nicht mehr zwingend erforderlich. In Kombination mit
konventioneller ,Hochdruck”-AGR sind damit auch hoherer AGR-Rate méglich als bei alleiniger Anwendung der
Hochdruck-AGR.

Vereinzelt sind bereits Diesel-Pkw’s mit Niederdruck AGR am Markt, wobei dies derzeit nur bei auler-
gewoOhnlichen Anforderungen an das Emissionsniveau umgesetzt wird (z.B. US-Abgasnorm Tier Il Bin 5). Ein
solches Fahrzeug wurde von VW fiir den US-Markt prdsentiert, wobei hier die Niederdruck AGR mit einer
Hochdruck AGR kombiniert wurde und dieses AGR Konzept dabei nur eine von mehreren Mallnahmen zur
Realisierung niedrigster Emissionen darstellt [Lit. 4.8].

Bei den eingangs erwidhnten Untersuchungen in den Jahren 2001-2003 wurde die Methode der internen
Abgasriickfiihrung sowohl durch Simulation, als auch durch experimentelle Untersuchungen analysiert. Bei der
internen AGR wird die riickzufiihrende Abgasmasse nicht durch eine Verbindung von Auslass- mit Einlass-
krimmer realisiert, es wird dabei durch entsprechende MaRnahmen dafiir gesorgt, dass die erforderliche
Abgasmasse im Brennraum verbleibt.
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Ein hoher Abgasgehalt in der Ladungsmasse ohne externen Bypass kann durch verschiedene Ventilsteuer-

varianten erzielt werden. Dazu zahlen:

Ventiliberschneidung in der Ladungswechselphase (Varianten a und b in Diagramm 4.4)

,Frihes Auslass SchlieBen” mit Restgasverdichtung in der Ladungswechselphase, ohne (Variante ¢) und

mit Energieriickgewinnung (Variante d)

Vorlagern von Abgas in den Einlasskanal durch kurzzeitiges Offnen der Einlassventile wihrend der
Auslassphase, oder Riicksaugen von Abgas in den Brennraum durch kurzzeitiges Offnen der Auslass-

f)

ventile wahrend der Einlassphase (Variante e,
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Diagramm 4.4a-f: Mogliche Varianten von Ventilhubkurven fiir eine interne Abgasriickfiihrung [Lit 4.4]

120

Im Rahmen der in den Jahren 2001-2003 durchgefiihrten Untersuchung wurden simulatorisch die Varianten (d),

(e) bzw. (f) und in experimentellen Versuchen die Varianten (d) und (b) analysiert.
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Dabei wurde festgestellt, dass insbesondere mit dem Ventilhubverfahren (d) eine AGR Rate von bis zu 50%
darstellbar ist, dabei jedoch mit einem Wirkungsgradverlust zu rechnen ist, der vorrangig auf Warmeverluste
zuriickzufiihren ist, die bei der Restgasverdichtung im Ladungswechsel-OT auftreten.

Die Emissionen zeigten sich dabei jedoch nachteilig gegeniiber den Ergebnissen der Serienkonfiguration mit
externen AGR, was durch einen ungiinstiger liegenden Verlauf des Rauch/NOx-Trade Off’s dargestellt werden
kann (Lit. 4.4). Ursache fiir diese negativen Auswirkungen auf die Emissionen ist wohl die Tatsache, dass das
intern riickgefiihrte Abgas nicht gekihlt wird und der Motorprozess mit interner AGR bei deutlich héheren
Temperaturen ablduft als bei konventioneller, externer AGR. Dieses hohe Temperaturniveau fiihrt bei gleich
bleibenden Betriebsbedingungen grundsatzlich zu einer héheren NOx-Emission (siehe Kapitel 2.5). Zudem wird
bei externer AGR die gesamte Ladungsmasse eines Zyklus durch die Ansaugkanile gefiihrt. Bei interner AGR
nach dem Ventilsteuerverfahren (d) wird nur die Frischluftmasse durch die Kanéle gefiihrt. Diese mischt sich erst
im Brennraum mit dem Abgas. Da die Ansaugkandle eine Ladungsbewegung induzieren, wird durch eine
Reduzierung der Ladungsmasse, die durch die Ansaugkandle gefiihrt wird die Intensitdt der Ladungsbewegung
reduziert. Zudem wird sich das Aufeinandertreffen von gezielt bewegter Einstrommasse mit Abgasmasse die
undefiniert im Brennraum vorliegt, auf die Intensitit der Ladungsbewegung im Brennraum kaum positiv
auswirken. Eine verringerte Ladungsbewegung fiihrt jedoch zu einer Erh6hung der Rauchemissionen, wie noch
eingehend in Kap. 4.3 beschrieben wird.

Im Rahmen dieser Untersuchung wurde daher erkannt, dass eine interne Rickfiihrung des Abgases fiir den
konventionellen dieselmotorischen Betrieb keinen wirkungsvollen Kompromiss zwischen Verbrauch, NOx- und
Rauchemissionen ermoglicht.

Schatzberger [Lit. 4.7] hat dhnliche Untersuchungen an einem Einzylinder Forschungsmotor mit Hinblick auf die
Potenziale, die eine interne AGR fiir die Realisierung von alternativen Brennverfahren bietet, angestellt. Diese
Untersuchungen wurden mit den Ventilsteuervarianten (e) und (f) durchgefiihrt, wobei diese Ventiltriebs-
varianten durch ein elektrohydraulisches Ventilsteuersystem am Forschungsmotor realisiert wurden. Diese
Untersuchungen zeigen im Rauch/NOx-TradeOff ebenfalls, dass eine interne Abgasriickfihrung zu einer
Verschlechterung des Emissionsniveaus flihrt. Die Erhéhung der NOx-Emissionen durch das steigende
Temperaturniveau wird zum Teil durch eine Verringerung des Abgasmassenstromes kompensiert (bei
Betrachtung der Emissionen in g/h bzw. in g/kWh). Der massive Anstieg der Rauchemissionen ist auch bei
diesen Untersuchungsergebnissen deutlich zu erkennen.

Positive Auswirkungen hat die interne Abgasrickfihrung auf die HC- und CO-Emissionen. Das hohere
Temperaturniveau mit interner AGR fiihrt zur Nachreaktion der unverbrannten Kohlenwasserstoffe und des
Kohlenmonoxids wahrend der spdten Expansions- und Ausschubphase. In spateren Kapiteln dieser Abhandlung
(4.3 und 4.4) wird noch explizit auf die Probleme, die eine starke Absenkung der NOx-Emissionen fiir die HC-
und CO-Emissionen mit sich bringt, eingegangen. Ein zeitlich begrenzter Einsatz der internen AGR im Warmlauf
bzw. bei Betriebspunkten niedrigster Last konnte, den vollvariablen Ventiltrieb als realisiert vorausgesetzt, eine
Maéglichkeit zur Erhéhung der Abgastemperatur darstellen und somit zur Verringerung der Anspringzeit des
Oxidationskatalysators oder fiir die Temperaturanhebung im Katalysator genutzt werden.

4.2. Anderung des Fiillungsablaufes beim Arbeitsprozess des Diesel-
motors

4.2.1. Miiller Cycle

In den 1950er Jahren, entwickelte der US-amerikanische Ingenieur Ralph Miller ein Ventilsteuerverfahren, das
durch ein frilhes SchlieBen des Einlassventils charakterisiert ist (wiewohl auch Rudolf Diesel in seiner
theoretischen Abhandlung ,Auslegung und Konstruktion einer rationellen Warmekraftmaschine” die Luftzufuhr
auf nur 75% des Weges der Abwartsbewegung des Kolbens aus thermodynamischen Griinden angedacht hat
[Lit. 4.30]. Ausgangsbasis fiir die Entwicklungen von Miller ist das bereits Jahrzehnte zuvor entwickelte Atkinson-
Verfahren (wird im nachfolgenden Kapitel 4.2.2 behandelt), das durch extrem spates SchlieRen des Einlassventils
ein gegeniliber dem Verdichtungsverhiltnis hoheres Expansionsverhiltnis ermoglicht. Mit seiner Idee des frithen
Einlass Schliefens will Miller die Nachteile beim Atkinson-Verfahrens - das Riickschiebens von Ladungsmasse in
den Ansaugtrakt in der friihen Aufwartsbewegung des Kolbens - vermeiden.
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In den in Kapitel 4.1 erwdhnten Untersuchungen zum Thema Variabilititen im Ventiltrieb wurde das Miller-
verfahren sowohl rechnerisch aus auch im Rahmen von experimentellen Untersuchungen fiir den Einsatz am
Pkw Dieselmotor beurteilt [Lit. 4.5, 4.6].

Randbedingungen fiir die Simulation

Die Simulationsrechnungen wurden mit dem 1D-Motorprozelirechenprogramm Boost durchgefiihrt, wobei eine
Vielzahl von Ventilhubkurven fir die Einlassnockenwelle beriicksichtigt wurden. Allen gemeinsam war die Rand-
bedingung, dass der ,Einlass Schluss” vor UT liegen muss. Beispielhaft sind in Diagramm 4.5 drei dieser Ventil-
hubkurven gemeinsam mit den Serienhubkurven fiir das Auslass- und Einlassventil aufgezeichnet. Wichtig fiir die
Auslegung der Hubkurven mit friihem ,Einlass Schluss” war die Limitierung der maximalen Offnungsge-
schwindigkeit. Die maximale Ventil6ffnungsbeschleunigung mit den alternativen Hubkurven sollte die mit der
konventionellen Einlasshubkurve nicht tberschreiten. Aus dieser Forderung ergibt sich bei kiirzerer Einlassdauer
eine Verringerung des maximalen Hubes des Einlassventils, was auch im Diagramm 4.5 deutlich zu erkennen ist.
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Diagramm 4.5: konventionelle Ventilhubkurven und Einlasshubkurven mit frihem Einlass-Schluss [Lit. 4.6]
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Die Berechnung des Verbrauchs- und Emissionsverhaltens des Ventilsteuerverfahrens nach Miller erfolgte mit
dem 1D-Motorprozessrechenprogramm AVL-Boost unter Einbeziehung des MCC-Verbrennungsmodells [Lit.
4.12, 4.13]. Mit diesem Modell wird nach Vorgabe eines Einspritzverlaufes der Verbrennungsablauf, sowie
parallel die Bildung von NOx-Schadstoffkomponenten modellbasierend errechnet. Das NOx-Bildungsmodell
muss anhand von Messdaten fiir jeden Lastpunkt abgestimmt werden. Die Berechnungen haben am Beginn
gezeigt, dass eine Verlegung des ,Einlass Schlusses” vor UT fiir den Erfolg des Verfahrens zwingend erforderlich
ist. Letztendlich konnten zwei Lagen fiir den ,Einlass Schluss” gefunden werden, deren Stickoxid senkende
Wirkung laut Simulation verbrauchsneutral ist.

Ein wichtiger Aspekt bei der Umsetzung von Miller Cycle ist die Kompensation des Fiillungsverlustes. Durch die
Verkiirzung der Offnungsdauer des FEinlassventils kommt es ohne GegenmaRnahmen zu einer deutlichen
Reduktion der zugefiihrten Frischluftmasse. Dies hétte eine Verringerung des Luftverhéltnisses zur Folge, was zu
einer deutlich hoéheren Verbrennungstemperatur und einer damit einhergehenden hoheren NOx-Emission
fihren wirde. Um den Fillungsverlust auszugleichen, wurde den Millervarianten bei den Simulations-
rechnungen ein hoéherer Ladedruck aufgezwungen, der zu einem Luftverhdltnis fuhrt, das mit dem des
konventionellen Betriebs identisch ist.

Rechenergebnisse

Die Berechnungen wurden fiir zwei emissionsrelevante Lastpunkte durchgefiihrt: 1300/3 und 2000/8. Ziel-
setzung war die NOx-Ermittlung bei verbrauchsneutralem Betrieb mit Nockenwellen die einen friiheren ,Einlass
Schluss” aufweisen. Als wichtige Randbedingung wurde die Gleichstellung der AGR Rate festgelegt, da die
Menge des riickgefiihrten Abgases einen wesentlichen Parameter fiir die konventionelle NOx-Optimierung
eines dieselmotorischen Brennverfahrens darstellt.
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In Diagramm 4.6 ist das Resultat der NOx-Berechnung fiir zwei Lastpunkte und jeweils zwei unterschiedlich
kurze Ventiléffnungsdauern aufgetragen. Im Lastpunkt 1300/3 zeigt sich je nach Offnungsdauer eine Reduktion
der simulierten NOx-Emissionen um bis zu 30%, wihrend beim Lastpunkt 2000/8 eine maximale Reduktion der
NOx-Emissionen um 20% errechnet wurde. Da das gewadhlte Schadstoffbildungsmodell sehr empfindlich auf
einzelne Parameter reagiert und daher durch falsche Wahl einzelner GroRen zu starke Abweichungen vom
gezeigten Resultat fihren, wurde zu den Ergebnissen im Diagramm ein Fehlerbereich eingetragen.
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Diagramm 4.6: Errechnete NOx-Reduktion durch friihes Einlass Schliefen (Miller Cycle), Ergebnisse 1D-Simulation mit MCC Modell [Lit. 4.5]

Versuchsmethodik

Fur die Verifikation dieser Resultate waren experimentelle Untersuchungen mit den gewéhlten Ventilhubformen
notwendig. Als Versuchsmotor bei den Untersuchungen, die 2002/2003 durchgefiihrt wurden, war Motor A im
Einsatz. Zur einfacheren Darstellung wurden fixe Nockenwellen gefertigt, deren Einlassventilhubverlaufe denen
der Simulation entsprechen. Wichtig war die Einhaltung der Forderung nach Fillungserh6hung zur Beibehaltung
des Luftverhiltnisses. Diese sollte durch den Anbau eines kleinen Turboladers mit Fixgeometrie, der einem 4-
Zylinder Dieselmotor mit 2.0lt Hubraum entnommen wurde, erzielt werden. Da der Turbolader nicht beeinflusst
werden konnte (das integrierte Wastegate ist nur flir das ,bypassing” bei Hochlastpunkten relevant) mussten die
sich einstellen Ladedriicke hingenommen werden. Ein genaues ,Treffen” des exakt fillungskompensierenden
Ladedruckes konnte daher nicht gewdhrleistet werden. Fir eine weitreichende Vergleichbarkeit des
konventionellen Brennverfahrens mit dem Millerverfahren wurde in den untersuchten Lastpunkten durch
Variation der Abgasriickfiihrrate ein Rauch/NOx-TradeOff aufgezeichnet. Durch die Beeinflussung der AGR-
Rate wird bei einem Lader mit Fixgeometrie auch der Ladedruck verdndert. Damit kénnen sowohl Betriebs-
punkte die eine, zum konventionellen Motor, gleiche AGR-Rate aufweisen und Betriebspunkte mit identischem
Luftverhaltnis vermessen werden. Letztendlich hat sich gezeigt, dass der gewdhlte kleine Turbolader in beiden
Lastpunkten den erforderlichen héheren Ladedruck mit tiberraschend geringen Abweichungen geliefert hat.

Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen

Beispielhaft fir die Versuche mit den Miller-Nockenwellen, die fiir insgesamt 8 emissionsrelevante Lastpunkte
durchgefiihrt wurden, wird in Diagramm 4.7 der Rauch/NOx-TradeOff im Lastpunkt 1300/3 dargestellt.
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Diagramm 4.7: Versuchsresultate mit frihem ,Einlass Schluss” im NOx/Rauch TradeOff - Lastpunkt 1300/3 [Lit. 4.6]

Zusatzlich zu den Kurvenverldufen fiir den Zusammenhang NOx- und Rauchemission sind zu einigen Betriebs-
punkten der Versuchsdurchfiihrung die Daten fiir die erzielte AGR Rate, das sich einstellende Luftverhaltnis A
und die Verbrauchsanderung VB angefiihrt.

Wie zuvor erwihnt, konnte aufgrund des eingesetzten Turboladers mit Fixgeometrie keine direkte Beeinflussung
des Ladedruckes erfolgen. Ein Rauch/NOx-TradeOff wird durch Variation der AGR Rate (unterschiedliche
Ansteuerung des AGR-Ventils) ermittelt, wobei sich dabei mit fixem Turbolader auch der Ladedruck verdndert,
da die unterschiedlichen Ventilstellungen die Druckverhiltnisse vor der Abgasturbine beeinflussen.

Bei Betrachtung der AGR-freien Betriebspunkte (die am rechten Ende jeder Kurve liegenden Punkte) zeigen sich
beide wesentlichen Tendenzen: die NOx-Emissionen reduzieren sich mit zunehmender Frihverstellung des
Einlass Schlusses, die Rauchemission steigen an.

Die Kurve, die die Resultate des Betriebs mit einem um 50°KW nach frith gesetztem ,Einlass Schluss” abbildet,
liegt gianzlich unter dem TradeOff-Verlauf der Serienvariante. Mit dieser Miller-Variante stellt sich daher ein
vorteilhaftes Emissionsverhalten ein. Bei Betrieb mit dquivalenter AGR Rate zeigt sich bei niedrigerem Luft-
verhdltnis ein Verbrauchsvorteil von 2.7%. Bei geringerer AGR-Rate wird ein zur Serie gleichgestelltes Luft-
verhdltnis erzielt. Hier sinkt der Verbrauch um 2.3%. Es zeigt sich, dass mit einem um 50°KW nach friih
verstellten ,Einlass Schluss” sowohl das Emissions- als auch das Verbrauchsverhalten im Lastpunkt 1300/3
positiv beeinflusst wird.

Bei Analyse der Miller-Variante mit um 70°KW nach friih verstelltem ,Einlass Schluss” (gestrichelt Kurve in
Diagramm 4.7) zeigt sich ein deutlich anderes Bild. Die TradeOff Kurve liegt gdnzlich tiber der des Serienmotor.
Das Emissionsverhalten ist demzufolge schlechter als beim Serienmotor. Zudem zeigen die beiden, zur Serien
AGR-Rate bzw. zum Serienluftverhiltnis dquivalenten Betriebspunkte keine Verbrauchsverbesserung. Das
Betriebsverhalten des Motors im Lastpunkt 1300/3 mit einem um 70° nach friih verstellten ,Einlass Schluss” ist
daher eindeutig negativ zu bewerten.

Interessant an den Ergebnissen bei diesem Lastpunkt ist die Tatsache, dass die durch die Simulationsrechnung
ermittelten NOx-Reduktionen bei beiden Ventilhubvarianten erreicht wurden. Die um 50° kirzere
Einlassventiloffnung fiihrt im Versuch zu einer NOx Reduktion um ~10% bei verringertem Verbrauch, die
Rechnung ergab eine NOx-Reduktion von ~7% bei gleich bleibendem Verbrauch. Auch die 30%ige NOx-
Reduktion der um 70°KW kiirzeren Einlassventil6ffnung zeigt sich bei gleichgestellter AGR Rate, dabei jedoch
mit einem um 1.5% erhohten Verbrauch. Leider steigt in beiden Fdllen die Rauchemission gegeniliber dem
Serienbetriebspunkt. Die Rauchemission konnte mit den, zum Zeitpunkt der Untersuchung verfligbaren 1D-
Rechnungsmethoden nicht berechnet werden. Heute sind zwar Modelle fiir die Rauchemissionsrechnung
vorhanden, eine exakte Rauchmodellierung wird den 3D-Berechnungsmethode vorbehalten bleiben, da die
raumliche Ladungsbewegung das Rauchverhalten hochgradig beeinflusst.
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Die Ergebnisse wiesen groRe Unterschiede im Vergleich der beiden Nockenwellen- und somit Millervarianten
auf, daher werden im nachfolgenden Diagramm 4.8 auch die Ergebnisse im Lastpunkt 2000/8 gezeigt.
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Diagramm 4.8: Versuchsresultate mit frihem ,Einlass Schluss” im NOx/Rauch TradeOff - Lastpunkt 2000/8bar [Lit. 4.6]

Die Ergebnisse in diesem Lastpunkt bestdtigen die Resultate bei 1300/3bar. Die errechneten Reduktionen der
NOx-Emission werden erreicht, bzw. Ubertroffen. Die Rauchzahl erhoht sich dabei mit der um 70°KW
verkiirzten Einlassventiloffnung deutlich. Das TradeOff-Verhalten zwischen NOx und den Rauchemissionen
zeigt Vorteile fiir beide Nockenvarianten. Vorteile im Verbrauch sind mit dem um 50°KW friiheren ,Einlass
Schluss” zu erzielen. Im AGR-freien Betrieb ist wieder die NOx reduzierende Wirkung des friihen ES, bei gleich-
zeitiger Erhéhung der Rauchemission zu erkennen. Eine Rauchzunahme ist hier aber nur bei der Frithverstellung
des Einlass Schlusses um 70°KW zu erkennen.

Nach der Auswertung der Ergebnisse weiterer, mit beiden Ventil6ffnungsvarianten untersuchten, emissions-
relevanter Lastpunkte hat sich gezeigt, dass dabei durchgehend &hnliche Resultate erzielt werden. Das
Rauchverhalten stellt sich dabei gegeniiber den hier gezeigten Lastpunkt zum Teil noch ungiinstiger dar.

Aufgrund der Kenntnis des Einflusses der Ladungsbewegung auf die Rauchemissionen (siehe dazu Diagramm
4.26), lasst sich dieses negative Rauchverhalten durch eine erhohte Beruhigung der Ladungsbewegung mit Friih-
verstellung des Einlass Schlusses begriinden. Nachdem die Kanalgeometrie und das Drosseln der Strémung
eines Einlasskanals (beim Vierventilkonzept mit Drallklappe) fir die Ladungsbewegung im Brennraum
entscheidend sind und diese somit nur wahrend der Einstromphase beeinflusst werden kann, muss der Zeit-
punkt des Schlielen des Ventils Auswirkung auf diese Ladungsbewegung haben. Ab dem Schliellen der Ventile
ist die Zufuhr von kinetischer Energie zur Ladung beendet und die Ladung beginnt sich zu beruhigen. Die fir
die Beruhigung zur Verfligung stehende Zeit hat grofen Einfluss auf diesen Vorgang. Mit zunehmender
Frihverstellung des Einlass Schlusses erhoht sich diese Zeit und die Beruhigung der Ladung ist eine physikalisch
erklarbare Folge (ndheres dazu in Kap. 4.3).

Bei Schutting et al. [Lit. 4.11] werden die Ergebnisse einer 3D-Simulation fiir Miller- und Atkinsonverfahren
gezeigt, die die zuvor aufgestellte These verhartet. Beim Miller-Verfahren ist die Stromungsgeschwindigkeit im
oberen Totpunkt, nach Verdichtungsende, deutlich niedriger als bei konventionellem Betrieb.

Uberlegungen zur Steuerung der Ladungsbewegung durch unterschiedlich schlieRende Einlassventile folgen
dieser Erkenntnis und werden in Kap. 4.3 speziell behandelt.
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Miller Cycle fiir Dieselmotoren in der Literatur

Die bereits erwdhnten Arbeiten von Schutting et. al [Lit. 4.11] und Schatzberger [Lit. 4.7] zeigen ebenfalls
Simulations- und Versuchsergebnisse zum Ventilsteuerverfahren nach Miller auf, wobei insbesondere die
Simulation der Auswirkungen des héheren Ladedruck- und Luftkiihlbedarfs auf den Wirkungsgrad behandelt
werden. Dabei stellen sich die Ergebnisse mit Miller-Cycle im AGR-freien Betrieb dhnlich zu den zuvor
beschriebenen Resultaten dar. Die Versuchsfihrung fiir den Vergleich mit AGR war zur hier angewendeten
unterschiedlich. Wahrend bei Schutting et. al am 1-Zylinder Forschungsmotor, ausgehend von einem
konventionellen Betriebspunkt, der Einlass nach friih verstellt wurde, erfolgten die Versuche in dieser Arbeit
durch Variation der AGR Rate bei fix definiertem Einlass Schluss. Zudem wurde bei den Versuchen mit dem 1-
Zylinder Forschungsmotor Ladedruck und Abgasgegendruck extern bereitgestellt. Bei Schutting et al. liegt der
Rauch/NOx-TradeOff mit Millerverfahren schlechter als bei konventioneller Variation durch Verstellen der
riickgeflihrten Menge an externem Abgas.

Zusammenfassung Miller Cycle

Die Ergebnisse, die sich bei den hier durchgefiihrten Untersuchungen gezeigt haben, sind nicht grundsatzlich
negativ zu bewerten. Wenn der Verlust an Fillung durch ein effizientes Aufladesystem kompensiert werden
kann, zeigten sich beim hier beriicksichtigten Versuchstrager bei einigen Lastpunkten positive Ergebnisse. Das
Aufladesystem muss aber bereits bei niedrigsten Lastpunkten einen deutlich héheren Ladedruck mit niedrigen
Ladelufttemperaturen bereitstellen. Dies kénnte mit zweistufigen Aufladesystemen, wie sie bereits bei Hoch-
leistungsdieselmotoren im Einsatz sind, leichter realisierbar sein.

Fir die hier dargestellte Untersuchung wurde ein ,alter” Pkw Dieselmotor mit Emissionsauslegung nach EU 3
eingesetzt. Neuere Pkw Dieselmotoren kennzeichnen sich insbesondere durch eine bessere AGR Ver-
traglichkeit positiv hinsichtlich Rauchemissionen aus. Diese wird durch eine optimierte, stellbare Ladungs-
bewegung erzielt. Es ist zu vermuten, dass bei modernen Pkw Dieselmotoren der friihe Einlassschluss bei Miller-
betrieb zu einer bedeutenden Verringerung der Ladungsbewegung fiihrt und dies negative Auswirkungen auf
die AGR Vertraglichkeit hat.

Wesentlich ist jedoch, dass sich die optimalen Frihverstellwinkel fiir den Einlass Schluss im gesamten
emissionsrelevanten Teil des Kennfeldes unterschiedlich darstellen. Ein Einlassventilschluss der z.B. bei 1250/2
glinstig fur die Emissionen ist, kann bei 2000/5 zu hohen Rauchemissionen fiihren. Fir eine Realisierung durch
ein Umschaltnockensystem, mit dem zwischen zwei Ventilhiiben umgeschaltet werden kann, muss daher der
spateste unter den glinstigen ,Einlass Schluss” Zeitpunkten fir ein Miller Verfahren gewdahlt werden. Dadurch
geht Potenzial verloren.

Mit dem Anbau eines vollvariablen Einlassventiltriebs, der, zum Zeitpunkt der Niederschrift dieser Arbeit, durch
das von Fiat vorgestellte System MultiAir wirtschaftlicher denn je erscheint, kann jedoch im gesamten Kennfeld
ein optimaler ,Einlass Schluss” gewdhlt werden. Damit kénnten Vorteile hinsichtlich NOx-Emission erzielt
werden, wobei jedoch zu vermuten ist, dass bei EU5/EU6-Motoren mit geringsten NOx Rohemissionen die
Rauchemission bei Betrieb mit Millercycle stark ansteigen. Der Betrieb mit dem Miller Verfahren ist dann nicht
realisierbar.

42.2. Atkinson Cycle

Bereits im 19. Jhdt. entwickelte der britische Ingenieur James Atkinson einen Verbrennungsmotor, der durch
Einsatz einer komplexen Kurbelschwinge, alle vier Arbeitstakte in einer Kurbelwellenumdrehung vollzog [Lit.
4.14]. Damit konnte er Patente von N. A. Otto zum Viertaktprinzip umgehen. Mit diesem Motor wurde erstmals
ein Arbeitsprozess realisiert, dessen Expansionsverhaltnis deutlich héher war als das Verdichtungsverhaltnis.

Beim konventionellen 4-Takt Verbrennungsmotor mit einfachem Kurbeltrieb ist ein derartiger Unterschied
zwischen Verdichtungs- und Expansionsverhdltnis nur durch extrem spates SchlieBen des Einlassventils moglich.

Anwendung und Einsatz am Ottomotor

Heute wird dieses, als Atkinsonverfahren bekannte, Ventilsteuerverfahren bei Ottomotoren verwendet. Bei
stationdren Ottomotoren ist das giinstige Klopfverhalten und die geringere mechanische Belastung eines
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derartigen Motors, bei gleichzeitig hohem Wirkungsgrad aufgrund der besseren Expansionsausnutzung, Grund
fir die Anwendung.

Bei Pkw-Ottomotoren hat dieses Verfahren in den letzten Jahren ebenfalls an Bedeutung gewonnen. Mazda
stattete seit 1995 einzelne Fahrzeugserien mit Motoren, die mit einem Ventilsteuerverfahren nach dem
Atkinsonprinzip arbeiten, aus (Xedos, Demio). Das Ventilsteuerverfahren wird bei Mazda jedoch als
Millerprinzip bezeichnet. Toyota hat bereits seit der Erstvorstellung des Hybridfahrzeuges Prius | (1997) einen
nach dem Atkinsonprinzip arbeitenden Ottomotor als Antriebsaggregat in diesem Fahrzeugtyp verbaut. Dieser
Motor mit 1.51 Hubraum und 57kW wurde unverdndert im Prius Il eingesetzt. Der Wirkungsgrad dieses Motors
wird im Bestpunkt mit 37% angegeben [Lit. 4.9], was fir einen Ottomotor dieser Grélkenordnung
aulergewohnlich ist. Auch Mercedes und Ford rusten die Ottomotoren ihrer Hybrid-SUV’s bereits mit
Atkinsonverfahren aus [Lit. 4.10].

Um einen Ottomotor mit Atkinsoncycle realisieren zu koénnen, muss neben dem spaten Schliefen des
Einlassventils auch das Totvolumen reduziert werden. Die Reduktion des Totvolumens ist erforderlich, da es
ansonsten zu einer Verringerung des effektiven Verdichtungsverhiltnisses kommen wiirde, was dem
eigentlichen Ziel dieses Verfahrens widerspricht.

In Diagramm 4.9a/b wird das pV-Diagramm eines konventionellen Ottomotors in einem Teillastpunkt dem eines
Motors mit Atkinsonverfahren gegeniibergestellt, wobei im linken Diagramm die Arbeitsschleifen fir den
idealen Prozess und im rechten Diagramm die fiir den realen Prozess dargestellt sind. Als Randbedingung fir
den Vergleich dieser unterschiedlich ventilgesteuerten Motoren wurde gleiches Hubvolumen und gleiches
effektives Verdichtungsverhaltnis festgelegt, da dies dem Ziel des Atkinsonverfahrens entspricht. Diese beiden
Randbedingungen flihren zu einem, aus den Diagrammen deutlich ersichtlich, reduzierten Totvolumen und zu
einer reduzierten Fillungsmasse des Atkinsonmotor, da als Basis fiir den Vergleich ein Saugmotor gewdhlt
wurde, und daher davon ausgegangen wird, dass die Fillung zu ,Einlass Schluss” bei gleicher Temperatur und
anndhernd gleichem Druck vorliegt.

o’ ] A 1 "I ES=UT | | | |
] €= . =
] —14E Fo—ane €=11; ES=UT
l ———€=145ES=80°nUT ———£=14.5,ES=80°nUT
e | | | / | | |
i\ AN
| ‘\ indizierter Wirkungsgrad: “ \ indizierter Wirkungsgrad:
|\ N €=11 / ES=UT: 51.9% \ \\ €=11 / ES=UT: 42.1%
106 1 \ \\.\ £=14.5 / ES=80°nUT: 56.0% [ \.\\ \\ €=145 / ES=80°nUT: 43.7% U
] \\ ™S~ ~
—_ \ N~ \ ~
g \ \>\ \‘ \\\~\
= \ ~d \ N~ I~
— \\ S~ \ \\\
ﬁ AN B N \\\\
| AN N N~
o \\\ \\\ k
105+ TS RN
\\\\ J \\\ \ J
vollkommener Motor ‘ dQ@_real, Wandwarme Woschni, 180°/180° ‘
10% e — — —— e — —— — —— —— ‘
Volumen Volumen

Diagramm 4.9: Arbeitsschleifen eines Saug-Ottomotors; Vergleich konventionelles- mit Atkinsonverfahren. Idealer Prozess (li) und realer
Prozess (re); zugefiihrte Energie entspricht einem eff. Mitteldruck von ~4bar, Realprozess gerechnet fiir 2500 U/min

Im Diagramm sind die Zylinderdriicke auf der logarithmisch skalierten Ordinate aufgetragen. Dadurch zeigt sich
deutlicher als linear skaliert, dass sich die Kriimmung der Verdichtungs- und Expansionslinien der beiden
Varianten unterscheiden. Die Fliche in dieser Schleife (bei linearer Skalierung) entspricht der als Arbeit
nutzbaren Energie. Die Energie bezogen auf die jeweils der Berechnung zugrunde gelegte eingebrachte Energie
entspricht dem indizierten Wirkungsgrad des jeweiligen Prozesses. Im linken Diagramm ist daher der indizierte
Wirkungsgrad des vollkommenen Motors und rechts der des realen Motors aufgelistet. Bei idealer Prozess-
fihrung steigt der Wirkungsgrad von 51.9% auf 56.0%, bei realer Prozessfiihrung und Beriicksichtigung der
Wandwarmeverluste erhoht sich der Wirkungsgrad mit dem Atkinsonverfahren von 42.1% auf 43.7%.

Der geringfligige Anstieg des Drucks im Ansaugtakt beim Atkinsonverfahren wurde bewusst gewahlt und lasst
sich wie folgt begriinden: durch das, am Beginn der Kolbenaufwéartsbewegung, offene Einlassventil kommt es zu
einem Ausschieben bereits angesaugter Ladungsmasse in den Ansaugtrakt. Das zweifache Durchstrémen des
Ventils ist zwar verlustbehaftet, reduziert jedoch den Drosselungsbedarf des Motors, was zu einer verkleinerten
Ladungswechselschleife fiihrt. Die Ladungswechselverluste wurden bei dieser Betrachtung nicht beriicksichtigt.
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Ein Nachteil dieses Verfahrens ist die reduzierte spezifische Leistung, da im Vergleich zu konventionellen
Ottomotoren ein Teil des nutzbaren Hubraums fir die Fillung verloren geht. Bei einer Spatverstellung des
Einlass Schlusses von UT auf 80°KW nUT, die den hier beschriebenen Berechnungen zugrunde gelegt wurde,
muss ein Leistungsverlust von 27% durch die Verringerung der eingebrachten Ladungsmasse in Kauf
genommen werden. Dieser Leistungsverlust konnte durch VergroBerung des Hubraumes oder durch Aufladung
kompensiert werden, wobei im Falle der Aufladung zusédtzlich Faktoren hinsichtlich Ladungswechsel und
Ladeluftkiihlung beriicksichtigt werden miissen. Diese sind vorab schwer zu quantifizieren und erschweren eine
Aussage Uber die Effizienz eines Atkinsonverfahrens mit Leistungskompensation durch Aufladung gegeniiber
einem konventionell gesteuerten Saugottomotor.

Das Atkinsonverfahren wird, den zuvor gewonnen Erkenntnissen entsprechend, vorwiegend in Bereichen
eingesetzt, wo hochste Wirkungsgrade erzielt werden missen, die spezifische Leistung (Literleistung) jedoch
klein bleiben kann. Der Einsatz in stationdren (auch aufgeladenen) Gasottomotoren ist daher nahe liegend. Bei
diesen Motoren ist eine Limitierung hinsichtlich Baugrélte und Gewicht in den seltensten Fallen gefordert, und
eine Hubraumerhéhung wird daher im Allgemeinen akzeptiert.

Im Fahrzeugbereich ist der Ottomotor mit Atkinsonverfahren ein inzwischen bewdhrtes Aggregat fir
Hybridfahrzeuge. Da bei diesem Antriebskonzept Leistungsspitzen durch Zuschalten des Elektromotors erzielt
werden koénnen, ist ein Bedarf an hoher Literleistung nicht gegeben. Der Verbrennungsmotor kann daher
hinsichtlich seines Wirkungsgrades optimiert werden, was den Einsatz des Atkinsonverfahrens fir
Hybridfahrzeuge sinnvoll macht.

Atkinson Cycle am Dieselmotor

Die Realisierung des ,echten” Atkinsonverfahrens beim Dieselmotor ist nicht so einfach darstellbar wie im
Ottomotor. Die Forderung nach gleich bleibendem effektiven Verdichtungsverhiltnis kann entweder durch
Reduktion des Tot- und somit des Muldenvolumens oder durch VergroRerung des Hubes bei gleichem
Muldenvolumen erzielt werden. Die Muldenform und somit das Muldenvolumen ist ein entscheidender
Parameter fiir das Brennverfahren und kann daher nur bei moglicher Anpassung des Einspritzsystems gedndert
werden. Ein Erh6hung des Hubes wiirde grofere Kolbengeschwindigkeiten und somit ein hoheres Reibniveau
bringen, das sich bei Beibehaltung der Pleuellinge nochmals erh6ht (siehe Kapitel 5.3).

Die realisierbare Variante fiir den Dieselmotor ist somit das spate SchlieRen des Einlassventils, ohne Anderung
des Mulden- oder Hubvolumens. Damit ergibt sich eine Reduktion des effektiven Verdichtungsverhaltnisses,
was dem eigentlichen Kriterium des Atkinsonverfahrens nach konventionellem effektivem Verdichtungs-
verhdltnis, aber h6herem Expansionsverhiltnis widerspricht.

Atkinson am Dieselmotor: Berechnung des idealen Prozess

Ahnlich den zuvor fiir den Ottomotor angestellten Berechnungen wurde vorab das Atkinsonverfahren beim
Dieselmotor einer Reduktion des geometrischen Verdichtungsverhiltnisses gegeniliber gestellt. Ein erster
Berechnungsschritt bestand darin, die Arbeitsschleife des idealen Prozesses mit isentroper Verdichtung,
vollstandiger und verlustfreier Energiezufuhr in OT und isentroper Expansion, abzubilden. Ein spétes SchlieBen
des Einlassventils flihrt zu einem reduzierten Startvolumen des Verdichtungsvorganges. Fiir einen Vergleich mit
dem idealen Prozess mit Start der Verdichtung in UT ergeben sich daher am aufgeladenen Dieselmotor zwei
Varianten die beide gerechnet wurden: die Annahme, dass beim Beginn der Verdichtung der selbe Druck und
die selbe Temperatur wie beim Prozess mit Verdichtungsbeginn in UT herrscht (entspricht anndhernd der zuvor
beim Ottomotor definierten Atkinsonvariante), oder beim spdteren Beginn der Verdichtung ist die
Ladungsmasse identisch wie beim konventionellen Verfahren in UT. Bei beiden Varianten wurde die Temperatur
konstant gehalten. Eine gleich bleibende Ladungsmasse auf gleichem Temperaturniveau bei geringerem
Startvolumen ist nur durch einen héheren Druck bei Verdichtungsbeginn moglich, was eine hohere Aufladung
bedingt. Dabei muss eine entsprechend effiziente Ladeluftkiihlung erfolgen um das definierte Temperaturniveau
zu erzielen.
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Diagramm 4.10: Vergleich Atkinsonvarianten (+ reduziertes Verdichtungsverhaltnis) - idealer Hochdruckprozess (Energiezufuhr
gleichgestellt, entspricht ~2 bar eff. Mitteldruck)

In Diagramm 4.10 sind die pV- und TV-Kurven dieser Berechnung dargestellt, wobei der Druck zur besseren
Veranschaulichung in logarithmischer Form aufgetragen wurde. Die Darstellung der Temperatur wurde hier
gewdhlt, da beim Dieselmotor die Verbrennungstemperatur fiir die Bildung von Stickoxiden entscheidend ist
und die Temperatur daher niedrig gehalten werden soll.

Man kann im Gegensatz zum Ottomotor erkennen, dass das Totvolumen gleich bleibt bzw. bei reduziertem
Verdichtungsverhaltnis groBer wird. Die beiden Varianten mit spatem ,Einlass Schluss” starten mit der Ver-
dichtung bei gleicher Temperatur und gleichem Volumen, wobei die Variante mit identischer Ladungsmasse
durch einen héheren Startdruck charakterisiert ist.

Der Vergleich des indizierten Wirkungsgrades (Hochdruckphase von UT zu UT, verlustfrei zwischen UT und ES
bei Atkinsonvarianten) des Gleichraumprozesses zeigt, dass nur der ideale Arbeitsprozess bei reduzierter
Verdichtung einen wesentlichen Wirkungsgradverlust aufweist. Einen, wenn auch kleinen, Wirkungsgradgewinn
zeigt die mit Ansaugmassenverlust gewahlte Atkinsonvariante mit ES=80°nUT. Diese hat aber mit der gewdhlten
Randbedingung ,gleiche Kraftstoffmasse” ein niedrigeres Luftverhiltnis und somit eine hohe Spitzentemperatur,
die aber vermieden werden soll, wenn man mit diesem Verfahren eine Reduktion der NOx-Emission erzielen
will. Mit der Randbedingung ,gleiches Lambda” wiére bei vergleichbarem indizierten Wirkungsgrad die
Spitzentemperatur niedrig (1715 K). Durch die geringere Kraftstoffmasse wéare damit ein Verlust an Mitteldruck
von ca. 0.8 bar verbunden, wodurch sich ein anderer Lastpunkt einstellen wiirde und der Vergleich somit nur
bedingt sinnvoll ist.

Die Spitzentemperatur mit reduzierter Verdichtung liegt fiir den Idealprozess unter dem Niveau von Basismotor
und den Atkinsonvarianten.

Atkinson am Dieselmotor: Berechnung realer Prozess

Die Betrachtung des idealisierten Arbeitsprozesses kann zwar Erkenntnisse liefern, entscheidend ist die
Abbildung dieser Verfahren bei Anwendung auf den realen Motorprozess.

Dementsprechend wurden diese Berechnungen auch fiir den Prozessablauf mit Warmeverlusten und realem
Brennverlauf, aber ohne Ladungswechselaufwand durchgefiihrt. Zudem wurden hier, im Gegensatz zu den
Realprozessrechnungen beim Ottomotor, reale Hochdruckphasensteuerzeiten beriicksichtigt. Als Rand-
bedingung wurde bei den Atkinsonvarianten der Druck zwischen dem Serieneinlassschluss und realem Einlass-
schluss konstant gehalten.
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Diagramm 4.11: Vergleich Atkinsonvarianten (+ reduziertes Verdichtungsverhiltnis) - realer Prozess (Hochdruckphase) - Daten und realer
Brennverlauf: Motor D - 2000/2bar

Diagramm 4.11 zeigt die pV- und TV-Schleifen der Berechnung des realen Prozesses. Im Gegensatz zur
Vorgehensweise beim idealisierten Prozess wurde hier fiir das Atkinsonverfahren (spater ,Einlass Schluss” ES)
nur mehr die Variante mit konstanter Masse beriicksichtigt, da die Nachteile der Variante mit unkompensiertem
Fillungsverlust durch die hohe Spitzentemperatur fiir den Einsatz zur NOx Reduktion als nicht sinnvoll
erscheint. Dafiir wurden hier zwei Steuerzeitvarianten berechnet:

e ES=69°nUT - mit dieser Spitstellung ergibt sich dasselbe effektive Verdichtungsverhiltnis wie bei
geometrischem Verdichtungsverhdltnis 14 und konventionellem ,Einlass Schluss” (45°nUT). Fir die
Erfillung der Randbedingung ,Ladungsmassenkonstanz” in dieser Konfiguration miisste der Ladedruck
von 1.08 bar,,, auf 1.29 bar,,, erhoht werden.

e ES=90°nUT > als zweite, extreme, Einlasssteuerzeit wurde ES=90°nUT gewdhlt. Zur Fillungs-
kompensation misste bei dieser Konfiguration der Ladedruck bereits auf 1.61 bar,,, erh6éht werden,
was bei der, diesem Betriebspunkt zu Grunde gelegten, AGR Rate von ~40% als derzeit nur durch
mechanische Aufladung und somit stark verlustbehaftet, erfiillbar scheint.

abs

Die Resultate zeigen hier, dass die Atkinsonvarianten im Gegensatz zum ldealprozess einen Gewinn an
Volumsanderungsarbeit zur Folge haben, wobei der erhohte Ladungswechselaufwand nicht berticksichtigt ist,
da die Berechnung nur fiir die Hochdruckphase erfolgte. Die Reduktion des Verdichtungsverhaltnisses fiihrt zu
einem geringen Verlust an Volumsdnderungsarbeit (-1.0%). Die Spitzentemperaturen zeigen einen deutlich
Vorteil des Atkinsonverfahrens, wobei wieder berlicksichtigt werden muss, das dieser Berechnung die
Rickkihlung der Ladeluft auf das Serientemperaturniveau trotz erhohtem Druckniveau vorausgesetzt wird.
Interessant ist, dass die Spitzentemperatur bei reduzierter Verdichtung der des konventionellen Motors
entspricht. Diese Erkenntnis wird im Kapitel 4.4 (reduziertes Verdichtungsverhaltnis) ausfiihrlich behandelt.

Die errechneten Zugewinne an Volumsdnderungsarbeit beim Atkinsonverfahren, die zu einer Erh6hung des
Wirkungsgrades fiihren, sind bescheiden. Es ist bereits nach diesen Ergebnissen zu vermuten, dass mit dem
Zusatzaufwand fiir den Ladungswechsel in Summe ein Nachteil fiir das Atkinsonverfahren zu verzeichnen sein
wird. Der Temperaturvorteil kann sich jedoch positiv auf die NOx-Emissionen auswirken, die fiir eine Anderung
der Applikationsparameter genutzt werden kann. Daraus kénnen positive Auswirkungen auf den Verbrauch
resultieren.

Anderungen im Ladungswechsel bei Atkinson

Ein weiterer Vorteil des Atkinsonverfahrens am Ottomotor, die Entdrosselung, die den Nachteil der Verluste
beim Ausschieben von bereits angesaugter Ladungsmasse (iberkompensieren soll, kann beim ungedrosselt
betriebenen Dieselmotor nicht genutzt werden. Somit kommt es beim Dieselmotor durch das Ausschieben zu
Ladungswechselverlusten die sich ebenfalls negativ auf den Wirkungsgrad auswirken.
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Insbesondere diese Ladungswechselverluste waren ausschlaggebend dafiir, dass bei den friiheren Unter-
suchungen zum Ventiltriebs-Variabilitdtsthema im Jahr 2002/2003 der Atkinsoncycle nicht untersucht wurde.

Versuchsergebnisse mit Atkinson Verfahren

Bei den im Kapitel 4.2.1 beschriebenen Untersuchungen zum Thema Miller Cycle konnte bei den Versuchen
das vorab errechnete Reduktionspotenzial fiir die NOx-Emissionen dargestellt werden. Die Rauchemission
erhohte sich jedoch stark. Dies fiihrte im Rauch/NOx-TradeOff zu einer deutlich schlechteren Lage des Brenn-
verfahrens ,Miller Cycle” gegeniiber konventionellem Betrieb. Als Ursache wurde vorerst die durch den
friiheren ,Einlass Schluss” zeitlich verlangerte Verweildauer der bewegten Ladung im Brennraum angenommen.
Diese langere Dauer zwischen ,Einlass Schluss” und Verdichtungsende muss zu einer Reduktion der
Ladungsbewegung im Brennraum fiihren (siehe auch Kapitel 4.3).

Nachdem mit dem Motor [D] im Jahre 2009 Untersuchungen zur Steuerung der Ladungsbewegung und zur
Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses durchgefiihrt wurden, lag es nahe, auch den Betrieb mit Nockenwellen
zu untersuchen die durch eine lingere Offnungsdauer und somit einem spiteren ,Finlass Schluss” gekenn-
zeichnet sind. Interessant ist diesbeziiglich auch die Mdoglichkeit, diesen Diesel-Atkinsonbetrieb nicht nur mit
dem konventionellen Motor mit gleichem geometrischen Verdichtungsverhéltnisses zu vergleichen, sondern
auch mit den Ergebnissen die mit dem reduzierten Verdichtungsverhdltnis (€=15) erzielt wurden.

Der ,Einlass Schluss” der speziell fiir diesen Versuch gefertigten Einlassnockenwellen lag um 30°KW spéter als
der Serieneinlassschluss von Motor [D]. Dadurch verringert sich das effektive Verdichtungsverhaltnis von 15.1
auf 13.2 (bei einem geometrischen Verdichtungsverhaltnis von 16.5). Das effektive Verdichtungsverhaltnis des
Basismotors mit reduziertem geometrischen Verdichtungsverhiltnis von 15 betrdgt mit Serieneinlassschluss
13.7.

Mit dieser Konfiguration wurden fiir unterschiedliche Lastpunkte Versuche durchgefiihrt, die Aufschluss tber
das Verbrauchs- und Emissionsverhalten geben sollen. Als zu untersuchende Lastpunkte wurden jene gewahlt,
die auch bei den Untersuchungen zu den Themen Ladungsbewegungssteuerung (Kap. 4.3) und reduziertes
Verdichtungsverhiltnis (Kap. 4.4) einer Bewertung unterzogen wurden. Diejenigen Diagramme in Kapitel 4.4,
die Versuchsergebnisse zum reduzierten Verdichtungsverhiltnis zeigen, wurden um die Ergebnisse der
Versuche mit der ,,Atkinson“-Einlassnockenwelle erweitert. Dadurch kann der Serienmotor mit einem Motor mit
reduziertem Verdichtungsverhaltnis und mit dem Atkinson-Betrieb verglichen werden.

In diesem Kapitel werden daher ergdanzend zu den in Kapitel 4.4 abgebildeten Ergebnisse, die Resultate der
Lastpunkte 1500/5 und 2000/4 dargestellt, hier nur den Serienmotor mit dem Motor mit Atkinsonverfahren
vergleichend.

In den folgenden Diagrammen werden je Lastpunkte immer zwei TradeOff Verldufe dargestellt: der TradeOff
zwischen Rauch- und NOx-Emissionen und zwischen Verbrauch und NOx-Emissionen.

Diagramm 4.12 und Diagramm 4.13 zeigen die Emissions- und Verbrauchszusammenhange bei einer Variation
der AGR Rate im Lastpunkt 1500/5. Das Rauchverhalten in diesem Lastpunkt ist grundsatzlich unglinstig, die
FSN-Werte sind deutlich hoher als in weiten Bereichen des Motorkennfeldes. Insbesondere bei niedrigen NOx-
Werten steigt die FSN stark an. Hier ist nur ein geringfligiger Unterschied zwischen dem Serien- und dem
Atkinsonmotor zu erkennen. Der Verbrauch zeigt sich in diesem Lastpunkt fir das Atkinsonverfahren erhoht.
Bei einer NOx-Emission des Serienmotors von ~8 g/h ist ein um 2 g/kWh und somit um 0.8% erhohter
Verbrauch zu verzeichnen.
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Diagramm 4.13: Vergleich Verbrauch/NOx-TradeOff : Serienmotor vs. Atkinson (ES +30°) im Lastpunkt 1500/5

Im Lastpunkt 2000/4 (Diagramm 4.14 und Diagramm 4.15) zeigt sich das Rauchverhalten des Motors mit
Atkinsonverfahren verbessert. Der Verbrauch ist nur unwesentlich unterschiedlich, wobei die TradeOff Kurve
des Serienmotors bei ungenauem Blick irritieren kann, da beim Erhéhen der AGR Rate nach dem Betriebspunkt
mit 15 g/h NOX ein zu groBer AGR Sprung gewahlt wurde und nun durch die direkte Kurvenverbindung zum
Betriebspunkt bei 5 g/h NOx ein vermeintlich besseres Verbrauchsverhalten zu erkennen ist. Bei der
Vermessung des Serien-Aquivalenzpunktes (bei 7.5 g/h NOx) wurde fiir den Atkinson Betrieb nur ein
geringfligiger Verbrauchsunterschied gemessen (siehe Diagramm 4.46), daher kann davon ausgegangen
werden, dass sich die Verbrauchs/NOx-Tradeoff Kurve des Serienmotors bei NOx-Emissionen unter 10 g/h mit
der Kurve des Atkinsonmotors iberdeckt.
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Diagramm 4.14: Vergleich Rauch/NOx-TradeOff : Serienmotor vs. Atkinson (ES +30°) im Lastpunkt 2000/4
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Diagramm 4.15: Vergleich Verbrauch/NOx-TradeOff : Serienmotor vs. Atkinson (ES +30°) im Lastpunkt 2000/4

Interessant ist in diesen Lastpunkten, dass mit dem Atkinson Motor bei Betrieb ohne AGR geringere FSN und
héhere NOx-Resultate als in Serienkonfiguration gemessen wurden. Auch bei den in Kapitel 4.4 dargestellten
TradeOffs der Lastpunkte 1300/3 und 2000/2 (Diagramm 4.42 bis Diagramm 4.45) ist dies der Fall. Das fihrt
zum Schluss, dass die Ladungsbewegung mit dem Atkinsonverfahren gegeniiber dem Serienbetrieb verbessert
ist. Dies war auch eine wesentliche Fragestellung die am Anfang dieses Kapitels aufgeworfen wurde. Im
nachsten Kapitel, in dem eine alternative Art der Steuerung der Ladungsbewegung beschrieben wird, sind die
Ergebnisse einer Berechnung des Drallaufbaus und der Drallstabilitit vom Ansaugbeginn bis zum Verdichtungs-
OT aufgetragen. In Diagramm 4.25 ist das Ergebnis einer Vergleichsberechnung der Drallentwicklung zwischen
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Serie, Miller- und Atkinsonverfahren dargestellt. Dabei wird deutlich, dass mit dem Atkinsonverfahren der Drall
zum Einspritzzeitpunkt héher ist als beim Serienbetrieb. Dieses Ergebnis konnte durch die zuvor prasentierten
TradeOff Kurven bestatigt werden.

Eine zusammenfassende Auflistung der Ergebnisse in allen vermessenen Lastpunkten zeigen in Balkenform
Diagramm 4.46 bis Diagramm 4.48. Dabei wird ersichtlich, dass mit dem Atkinsonverfahren bei den
Lastpunkten im AGR-Bereich keine grofen Anderungen, weder hinsichtlich Verbrauch noch bei den NOx- und
Rauchemissionen zu verzeichnen sind. Die Hochlastpunkte sind bei Betrieb mit dem Atkinsonverfahren negativ
zu bewerten. Hier ist der Fillungsverlust durch den spaten ,Einlass Schluss” bedeutend. Die notwendige
Kompensation dieses Verlustes durch Erhéhung des Aufladegrades ist verlustbehaftet und fiihrt zu negativen
Auswirkungen fiir Verbrauch und Emissionen. Im Lastpunkt 1000/VL kann der Fillungsverlust nicht kompensiert
werden. Hier kommt es zu hohen Rauchemissionen.

Atkinsonverfahren fiir den Dieselmotor in der Literatur

Schutting et al. [Lit. 4.11] haben Berechnungen und Versuche mit dem bereits in Kap. 4.1 angefiihrten 1-
Zylinder Forschungsmotor angestellt. Bei gleich bleibendem Mulden- und Hubvolumen wurde der ,Einlass
Schluss” nach spat verstellt mit dem Ziel eines verringerten Temperaturniveaus in der Arbeitsphase und einer
daraus folgenden Absenkung der NOx-Emissionen. Im Gegensatz zum Ottomotor wird der Dieselmotor
qualitativ, also tber das Luftverhdltnis geregelt, wobei der Energieeintrag in den Arbeitsprozess der zugefiihrten
Kraftstoffmenge proportional ist. Wenn nun bei konstantem Hubvolumen der ,Einlass Schluss” nach spat
verstellt wird, fihrt das, wie bereits beschrieben, zu einer Verringerung der zugefiihrten Frischluftmasse.
Dadurch wird sich bei konstantem Energieeintrag das Luftverhaltnis reduzieren. Mit sinkendem Luftverhaltnis
steigt das Temperaturniveau im Brennraum (siehe Diagramm 4.10 rechts - strichlierte TV-Schleife) mit den
bekannten negativen Folgen fiir die NOx-Bildung. Um folglich beim Dieselmotor einen Nutzen aus dem
Atkinsonverfahren fiir die NOx-Emissionen ziehen zu koénnen, ist eine hohere Aufladung des Motors
erforderlich. Da der dafiir notwendige hohere Ladedruck ohne weitere MaBnahmen nur bei gesteigerter
Ladelufttemperatur beigestellt werden kann, muss eine intensivere Ladeluftkiihlung erfolgen. Ziel soll sein, den
Diesel-Atkinsonmotor mit einem spateren Einlassschluss, aber mit gleicher Ladungsmasse und gleicher
Ladungstemperatur wie den konventionellen Motor zu betreiben.

Schutting et al. (Lit 4.11) haben sich intensiv mit der Frage der Darstellbarkeit und der Effizienz der
Bereitstellung von héherem Ladedruck, sowie den Auswirkungen des erhohten Ladeluftkiihlbedarfes auf den
Motorprozess beschiftigt. Die Autoren kommen zum Schluss, dass durch die Realisierung des Atkinson-
verfahrens beim Dieselmotor (ohne Anpassung des Tot- und Hubvolumens), fiir 4quivalente Leistungen zum
konventionellen Motorbetrieb, Verdichtungsarbeit vom Kolben zur externen Aufladeeinheit verlagert wird. Je
nach Effizienz dieser externen Aufladung und Riickkiihlung kann sich dies positiv oder negativ auf den
Wirkungsgrad des Atkinsonprozesses am Dieselmotor auswirken. Durch die Rickkiihlung der Ladeluft auf ein,
dem konventionellen Motor vergleichbares, Temperaturniveau zum Start der Verdichtung wird sich eine
Reduktion des Verbrennungstemperaturniveaus zeigen. Dies kann fiir eine Verbesserung der NOx-Emission
genutzt werden. Dadurch ergeben sich neue Optimierungspotenziale fir den Verbrauch und fir die
Rauchemission. Diese missen mit Hilfe einer Lastpunktoptimierung durch gednderte Applikationsstrategien
genutzt werden.

Um diese Potenziale zu bewerten wurden von Schatzberger (Lit 4.7) Versuche an einem Einzylinder
Forschungsmotor durchgefiihrt. Die Ergebnisse zeigen, dass mit diesem Verfahren, bei AGR-freiem Betrieb, eine
Absenkung der NOx-Emissionen bei gleichzeitig neutralen Ergebnissen fir indizierten Verbrauch, Rauch und
HC/CO erzielt werden kann. Im Betrieb mit externer Abgasriickfiihrung ist jedoch keine Verbesserung des
Betriebsverhaltens gegenliber dem gangigen Verfahren zur NOx-Absenkung, der externen Abgasriickfiihrung,
zu erkennen. Bei neutralem indizierten Verbrauch zeigt sich im Rauch/NOx- und im CO/NOx-TradeOff ein
unglinstigeres Emissionsverhalten. Unter Berticksichtigung des erhohten Aufwandes fiir die Bereitstellung der
Luftmasse bei hoherem Ladedruck wird sich fiir diese Ergebnisse auch der effektive Verbrauch negativ
entwickeln.

Zusammenfassung Atkinson Verfahren

Die Ergebnisse der theoretischen Uberlegungen und Berechnungen waren erniichternd. Viele der Vorteile, die
dieses Verfahren beim ottomotorischen Arbeitsprozess bietet, sind beim Dieselmotor nicht nutzbar.

Es hat sich sowohl rechnerisch als auch im Versuch gezeigt, dass durch einen spaten ,Einlass Schluss” die
Ladungsbewegung im OT hoher ist als mit konventionellen Ventilsteuerzeiten und insbesondere mit Miller-
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Cycle, da mit diesem Ventilsteuerverfahren in den Lastpunkten mit geringem Mitteldruck eine héhere AGR
Vertraglichkeit zu erzielen ist. Diese geringere Rauchneigung des Brennverfahrens 6ffnet Freiheitsgrade bei der
Motorsteuerparametrierung, die zu einer geringfiigigen Anderung des Brennverlaufes fiihren kénnen und die
daher mit Simulationsrechnungen, bei denen von einem gleich bleibenden Brennverlauf ausgegangen wird,
nicht erfasst werden.

Trotzdem sind die Gewinne durch Atkinson gesamthaft bescheiden. Im gesamten Kennfeld missen deutlich
hohere Aufladegrade gefahren werden. Insbesondere an der Volllast bei niedriger Drehzahl ist der Atkinson-
betrieb wegen des maximal erzielbaren Ladedruckes kritisch.

Ein Atkinsonbetrieb beim Pkw-Betrieb im gesamten Kennfeld ist daher nicht sinnvoll. Zur Realisierung muss
mindestens eine Schalt- und/oder Phasenschiebemdoglichkeit der Einlassnockenwelle vorgesehen werden.

Die positiven Auswirkung der erhdhten Ladungsbewegung sind bei entsprechendem Freiheitsgrad im Ventiltrieb
durch alternative Steuerungsmoglichkeiten ebenfalls nutzbar, wie im nachfolgenden Kapitel ausfihrlich dar-
gestellt wird.

Das Atkinson-Verfahren wird daher vorerst den stationdaren Ottomotoren und den Pkw-Ottomotoren, die in
Hybridfahrzeugen eingesetzt werden, vorbehalten bleiben. Sollten jedoch am Pkw Dieselmotor vollvariable
Ventiltriebe in Serie angebaut werden, wird die Anwendung des spaten Einlass Schlusses in einigen Bereichen
des Kennfeldes Vorteile bringen. Ein Betrieb mit flexibel an den Lastpunkt angepasstem ,Einlass Schluss” wird
mit solchen Systemen dann selbstverstandlich sein.

4.3. Alternative Steuerung der Ladungsbewegung

4.3.1. Grundlagen zur Ladungsbewegung bei Dieselmotoren

Um bei der dieselmotorischen Verbrennung eine rasche Brennstoffumsetzung zu erzielen ist eine gute
Durchmischung des eingebrachten Kraftstoffes mit der fiir die Verbrennung zugefiihrten Luft bzw. mit den
Sauerstoffteilen der zugefiihrten Luft erforderlich. Durch eine giinstige Kraftstoffverteilung reduziert sich der
Zindverzug und in Folge der raschen und ohne ausgepragten Luftmangel erfolgenden Kraftstoffumsetzung die
RuBemissionen. Die rasche Kraftstoffumsetzung fiihrt zu einem besseren Wirkungsgrad, die damit erhohte
Verbrennungsspitzentemperatur resultiert wiederum in héheren NOx-Emissionen.

EinflussgroRen fiir eine moglichst glinstige Durchmischung des Kraftstoffes mit der eingebrachten Luft sind die
Ladungsbewegung im Brennraum zum Zeitpunkt der Verbrennung und die geometrische und hydraulische
Ausbildung der Disen des Einspritzinjektors. Als wesentliche geometrische und hydraulische Parameter der
Einspritzdiise sind die Lochanzahl, der Lochdurchmesser und die Lochausformung sowie Einspritzdruck und
Strahlwinkel zu nennen. Alle zuvor angefiihrten Diisenparameter filhren zu einem Strahlbild, das gemeinsam
mit der geometrischen Ausbildung der Kolbenmulde entwickelt und optimiert werden muss. Die Lochanzahl hat
Einfluss auf die rdumliche Kraftstoffverteilung, was fir die Auslegung zudem berticksichtigt werden muss.

Ein optimal ausgelegter Einspritzinjektor misste eine vollkommen gleichmalige Kraftstoffverteilung gewahr-
leisten. Aufgrund der grollen Einspritzmengenspreizung zwischen Leerlauf und Hochstlast (> 1:20) sowie des
breiten Drehzahlbandes zwischen Leerlauf und Hochstdrehzahl (> 1:6 beim Pkw Dieselmotor) ist eine Injektor-
auslegung, die eine gleichmilige Kraftstoffverteilung Gber den ganzen Brennraum im gesamten Kennfeld
gewahrleistet, nicht moglich. Die realisierbare Injektorauslegung stellt demzufolge einen Kompromiss dar.

Um bei real darstellbaren Injektoren die Kraftstoffverteilung zu verbessern, ist eine erzwungene Bewegung der
Ladung im Brennraum hilfreich. Diese Ladungsbewegung kann nur durch erhéhten Ladungswechselaufwand
und daher mit EinbuBe hinsichtlich Wirkungsgrad erzeugt werden. Seit Anbeginn der Entwicklung von
schnelllaufenden Dieselmotoren hat sich gezeigt, dass mit der Ausbildung einer gezielten Ladungsbewegung
eine deutliche Verbesserung des Emissions-, Rauch- und Verbrauchsverhaltens zu erzielen ist.

Moderne schnelllaufende Dieselmotoren sind daher durchgingig derart konstruiert, dass beim Einbringen der
Ansaugluft in den Zylinder eine Luftbewegung im Zylinder erzwungen wird.

Die Ladungsbewegung wird durch entsprechend ausgebildete Einlasskanile erzeugt. Man unterscheidet grund-
satzlich zwei Hauptarten der Ladungsbewegung im Brennraum eines Verbrennungsmotors, die nach der
rdumlichen Orientierung der Bewegung benannt sind: Drall- und Tumblestromung. Als Tumblestromung wird
eine walzenférmige Bewegung der Ladungsmasse quer zur Einstromrichtung bezeichnet, wobei sich die
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,normale” Tumblestromung durch eine Drehrichtung kennzeichnet, bei der die Ladung unter dem Auslassventil
zum Kolbenboden stromt. Eine umgekehrte Drehrichtung charakterisiert den ,reverse” Tumble.

Die Drallstromung ist durch eine Rotation der Ladung um die Zylinderhochachse gekennzeichnet, wobei die
Drehrichtung fiir die Benennung keine Rolle spielt.

Prinzipiell sind beide Ladungsbewegungsarten fiir den Einsatz bei dieselmotorischen und ottomotorischen
Brennverfahren méglich. Es hat sich jedoch gezeigt, dass fiir konventionelle Ottomotoren die Tumblestromung
und fiir Dieselmotoren die Drallstrémung vorteilhaft ist [Lit. 4.23].

Die charakteristischen KenngroRen fir die Ladungsbewegung sind die Drall- und die Tumblezahl. Die Kenn-
groRBe die den ,Einstromwirkungsgrad” beschreibt, bezeichnet man als Durchflusskennwert po. Alle drei Kenn-
groBen sind mit der konstruktiven Gestaltung der einzelnen Kanéle festgelegt und kénnen durch Vermessung
an einem speziellen Stromungspriifstand erfasst werden (siehe Kap. 3.4).

Im Diagramm 4.16 werden nochmals die drei KenngréRen des Stromungsverhaltens durch einen oder mehrere
Einlasskandle eines Versuchsmotors (Motor [D]) dargestellt. Die Darstellung beinhaltet sowohl die Kennzahlen
fur die beiden Kanile bei getrennter, als auch bei gemeinsamer Durchstrémung.
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Diagramm 4.16: Kenngrofen des Stromungsverhaltens - Motor [D]

Man kann anhand dieses Diagramms sofort erkennen, dass beide Kanidle ein gegenldufiges Verhalten
hinsichtlich Strémungswiderstand und Ladungsbewegung zeigen. Der Fiillkanal liefert hohe po-Werte, die ein
geringeren Stromungswiderstand kennzeichnen, aber eine derart geringe Drallzahl, dass der Einstromvorgang
durch diesen Kanal praktisch ohne Drallerzeugung im Brennraum erfolgt. Beim Drallkanal ist es umgekehrt, die
Drallzahl ist hoch wahrend der Stromungskennwert o niedrig ist.
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4.3.2. Konventionelle Methoden zur Steuerung der Ladungsbewegung bei Diesel-
motoren

Waihrend sich bei nicht aufgeladenen Ottomotoren die Mehrventiltechnik als unabdingbare Vorraussetzung fiir
eine hohe spezifische Leistung zeigt, sind bei Dieselmotoren auch mit konventionellen Zweiventilkonzepten
hohe spezifische Leistungen darstellbar. Trotzdem wurden in den letzten Jahren fast ausschlieBlich 4-Ventil
Dieselmotoren entwickelt und auf den Markt gebracht.

Die Vorteile des Mehrventilkopfes liegen nicht vorrangig im hoheren Fillungspotenzial. Bei einem 4-Ventil
Zylinderkopf kann eine zentrale, rotationssymetrische Anordnung der Einspritzstrahlen erfolgen. Die Hohlrdume
fur die Kihlmittelstromung koénnen im Bereich der Kandle so konstruiert werden, dass eine gleichmaRigere
Kihlungssituation beim Vierventilkopf zu erzielen ist.

Ein wesentlicher Vorteil ist auch, dass beim Mehrventilkopf Steuerelemente in einen oder mehrere Einlasskandle
integriert werden kénnen, mit denen die Ladungsbewegung beeinflusst werden kann.

Im emissionsrelevanten Teillastbereich eines Pkw Dieselmotors ist zur Erhéhung der AGR-Toleranz und somit
zur Vermeidung einer rufRenden Verbrennung eine hohe Ladungsbewegung notwendig. Im Hochlastbereich
werden und wurden Pkw Dieselmotoren immer ohne Abgasriickfiihrung betrieben. Hier wird ein bestmdoglicher
Liefergrad angestrebt um hohe Wirkungsgrade zu erzielen. Dadurch sind bei Pkw Dieselmotoren heute 4 Ventil-
konzepte vorherrschend, bei dem jeweils ein Einlasskanal eines Zylinders als Fiill- und der andere als Drallkanal
ausgefihrt ist. Der Drallkanal im 4-Ventilzylinderkopf wird vielfach auch als Tangentialkanal benannt, da er im
Gegensatz zum Einlasskanal eines 2-Ventilkopfes die Drehbewegung der Ladung vorrangig durch tangentiales
Einstromen in den Zylinder erzeugt und nicht allein durch eine drallerzeugende Kanalgeometrie.

Im Diagramm 4.16 zeigen sich die typischen Verliufe der Kennwerte der Einlasskanidle eines 4-Ventil
Zylinderkopfes eines Pkw Dieselmotors. Die Drallzahl ist bei Durchstrémung des Drallkanals ausgepragter.
Umgekehrt ist der Durchflusskennwert des Fiillkanals héher. Hier zeigt sich, dass mit hohem Drall, aufgrund des
energetischen Aufwandes fur die Erzeugung dieses Dralls, ein groBerer Stromungsverlust einhergeht. Alle
Kennwerte wurden hier iber dem relativen Ventilhub aufgetragen, der sich durch Bezugnahme auf den inneren
Ventilsitzdurchmesser d,, errechnet.

Es zeigt sich weiters, dass beim Einstromen durch beide Kandle die Drallzahl deutlich geringer ist als mit dem
Drallkanal alleine und dass dabei der Strémungskennwert po niedriger ist als mit dem Fiillkanal.

Da beim Einstromen Krafte normal zur Zylinderachse auf den Messgleichrichter wirken, wurde beim Stromungs-
versuch zum Diagramm 4.16 auch eine Tumblezahl ermittelt. Es ist jedoch zu erkennen, dass sich die
resultierende Tumblezahl mit der Ventil6ffnung nur geringfiigig dndert. Daraus kann geschlossen werden, dass
die Kandle beim Einstromvorgang keine gezielte Tumblebewegung hervorrufen.

Die Drall- und Tumblezahlen unterhalb eines relativen Ventilhubs von 0.08 wurden im Diagramm 4.16 nicht
dargestellt, da hier durch den niedrigen Massenstrom bereits geringe Krifte zu hohen Drall- oder Tumblezahlen
fihren (vgl. F3.26 bzw. F3.27). Fir die Erzeugung der Ladungsbewegung sind die Kennwerte bei geringsten
Ventil6ffnungen nicht von Belang.

Durch schaltbare Einbauten in den Fiillkanal kann dieser versperrt werden, was den Anteil der Ladung, die
durch den Tangentialkanal eingebracht wird, erhéht. Mit dieser Schaltmoglichkeit kann nun zwischen den
Drallniveaus des Tangentialkanals und dem durch beide Kanile erzeugten Drallniveau umgeschaltet werden.

Bei Pkw Dieselmotoren, die mit dem Emissionsziel Euro 3 entwickelt wurden, kamen entweder keine oder
pneumatische 2-Punkt Stellglieder zum Einsatz die den Fillkanal nur entweder vollstindig geschlossen oder
vollstindig offen halten konnten.

Die Potenziale die eine variabel stufenlos einstellbare Drallklappe bietet, kann dem Diagramm 4.17 entnommen
werden.
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Diagramm 4.17: Emissionen und Verbrauch in Abhdngigkeit der Drallklappenposition - 1500/5bar [Motor D]
(DK-Pos=0% -> Fiillkanal geoffnet)

Deutlich zu erkennen ist der gegenldufige Trend zwischen Ruflemissionen und NOx bzw. Verbrauch. Es ist
augenscheinlich, dass nur bei Einsatz einer kontinuierlich stellbaren Drallklappe ein fiir die Optimierungstriade
NOx/Rauch/Verbrauch giinstiger Betriebspunkt gefunden werden kann.

Pkw Dieselmotoren, die fir die Einhaltung der Abgasnorm Euro 5 entwickelt wurden und eine spezifische
Leistung von Uber 55 kW/It. aufweisen, sind ausschlieBlich mit stufenlos stellbaren Drallklappenantrieben
ausgestattet.

4.3.3. Alternativer Ansatz zur Steuerung der Ladungsbewegung von Dieselmotoren

In Kapitel 4.2 wurde der grofe Einfluss des Einlass Schlusses auf die Ladungsbewegung zum oberen Totpunkt
nach dem Verdichtungstakt erwdhnt. Die Erkenntnisse aus den Versuchsergebnissen bei Miller- und bei
Atkinsoncycle lassen den Schluss zu, dass ein hoher Drallimpuls am Ende des Einlassvorganges zu einer
grolleren Ladungsbewegung flihrt.

Gemeinsam mit der Erkenntnis, dass durch das Versperren des Fiillkanals der Liefergrad und der damit héheren
Ladungswechselarbeit der Wirkungsgrad sinkt, ergibt sich daraus ein alternativer Ansatz zur Steuerung der
Ladungsbewegung im Dieselmotor.

Wenn das Ventil des Fillkanals frither geschlossen wird als das Ventil des Drallkanals, dann kommt es gegen
Ende des Einlasstaktes zu einem hohen Drallimpuls. Ob das daraus resultierende Drallniveau dem Drallniveau
durch Drallklappeneinsatz entspricht und ob sich der Gewinn an Ladungswechselarbeit oder verbesserte
Verbrennungsbedingungen am spezifischen Kraftstoffverbrauch nutzbar zeigen, konnte in einem Versuchs-
programm untersucht werden.

Vor Beginn der Untersuchung wurden Ventilerhebungskurven ermittelt, die fiir das angestrebte Verfahren als
glinstig eingestuft wurden. Da am eingesetzten Versuchstrager [Motor D] kein vollvariabler Ventiltrieb
aufgebaut werden konnte, mussten die Versuche mit Nockenwellen durchgefiihrt werden, die fiir den Fill- und
den Tangentialkanal zu unterschiedlichen Ventil6ffnungsverldufen fiihren. Randbedingung fiir diese Ventil-
erhebungskurven war eine gleichgestellte maximale Ventil6ffnungsbeschleunigung, was bei einer reduzierten
Ventil6ffnungsdauer zu einem geringeren Hub fihrt. Um eine Kollision zwischen Ventil und Kolben zu
vermeiden sollte der maximale Ventilhub der Seriennockenwelle nicht (berschritten werden. Diese Rand-
bedingung fiihrt bei einer Verlingerung der Ventil6ffnungsdauer zu einer geringeren Ventil6ffnungs-
geschwindigkeit.
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Es wurde 3 Ventilhubkombinationen ausgewahlt fiir die dieses Verfahren untersucht werden soll: bei den ersten
beiden Varianten entspricht die Ventiléffnung des Tangentialkanals dem Serien-Ventilhub. Die Offnungsdauer
des Fillkanalventils wird im ersten Fall um 50°KW und im zweiten Fall um 70°KW verringert. Bei der dritten
Ventilhubkombination wird das Fillkanalventil um 30°KW frither und das Tangentialkanalventil um 30°KW
spater als beim Serienventilhub geschlossen. Die ersten beiden Varianten werden entsprechend der Verkiirzung
der Offnungsdauer in weiterer Folge mit ENW-70 und ENW-50 bezeichnet. Die dritte Varianten wird zukiinftig
als ENW%30 bezeichnet. Die Ventilhubkurven sind in Diagramm 4.18 aufgetragen.

8 |
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4| | =====Ventilhub -30°KW
7 | ===—Ventilhub -50°KW
1| | ===Ventilhub -70°KW
------ =Ventilhub +30°KW

Hub Einlassventil [mm]
b

1

360 450 540
W-OT oKW

Diagramm 4.18: Ventilhubkurven fiir Drallkanal- und Fiillkanalventil

Aus Stromungsversuchen waren die Drallzahlen und die Stromungskennwerte fiir die einzelnen Kandle in
Abhingigkeit des Ventilhubs bekannt. Auch fiir die synchrone Offnung beider Kanile waren Strémungs-
kennzahlen bekannt.

Bei weiteren Versuchen konnten die Kennwerte bei unterschiedlich getffneten Ventilen ermittelt werden. Die
Ergebnisse dieser Messungen sind in Diagramm 4.19 und in Diagramm 4.20 aufgetragen.
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Diagramm 4.19: Stromungskennzahl bei unterschiedlich 6ffnenden Ventilen [Motor D]
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Diagramm 4.20: Drallzahl (nach Tippelmann) bei unterschiedlich 6ffnenden Ventilen [Motor D]

Besonders das Diagramm 4.20 zeigt die Auswirkung von asynchron geoffneten Ventilen auf die Drallzahl.

Mit diesen Daten konnten fir die Ventilhubkurven bei unterschiedlich schlieBenden Ventilen Drallverldufe und
Durchflusskennwerte (iber den Kurbelwinkel errechnet werden. Diese Kennlinien sind in Diagramm 4.21 und
Diagramm 4.22 aufgetragen.

Mo [

Diagramm 4.21: momentaner Durchflusskennwert der einstromenden Ladung bei Steuerung der Ladungsbewegung
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mit Drallklappe vs. Durchflusskennwert bei unterschiedlich schliefRenden Ventilen
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Diagramm 4.22: momentane Drallzahl der einstromenden Ladung bei Steuerung der Ladungsbewegung mit
Drallklappe vs. Drallzahl bei unterschiedlich schlieBenden Ventilen

Diagramm 4.21 zeigt den po-Verlauf der alternativen Ventilsteuerung im Vergleich zu den Durchflusskenn-
werten mit synchronem Ventilhub bei drei Drallklappenstellungen. Wie zu erwarten, sind die po-Werte aller
Varianten am Beginn der Ansaugphase dhnlich. Das Fillen bei geschlossener Drallklappe fiihrt zu einem
deutlich erhéhten Einstromwiderstand. Mit dem SchlieBen des Fiillkanalventils gleichen sich die Durchflusskenn-
werte den Kennwerten bei geschlossener Drallklappe und somit deaktiviertem Fillkanal an.

Deutlich interessanter sind jedoch die Verldaufe der Drallzahlen in Diagramm 4.22. Hier zeigt sich, dass mit dem
alternativen Ladungsbewegungsverfahren bei entsprechend friihem Einlassschluss des Fullkanals eine dhnlich
hohe maximale Drallzahl als bei konventioneller Ventilsteuerung mit vollstindig geschlossener Drallklappe
erzielt wird. Bedeutend ist auch, dass sich ein hoher intensiver Drall zu einem spdteren Zeitpunkt als bei
geschlossener Drallklappe einstellt. Dies sollte sich auf das Ladungsbewegungsniveau zum Zeitpunkt der Ein-
spritzung positiv auswirken.

In Diagramm 4.23 ist das rechnerisch ermittelte Drallniveau wihrend der Fiillungsphase dargestellt. Da fiir eine
derartige Berechnung der Massenstromverlauf der einstromenden Ladung und somit die Losung der
Durchflussgleichung benotigt wird, wurde das in Kapitel 3.1.1 angeflihrte ,LabView basierende OD-
Simulationsprogramm” zur Berechnung dieses Drallniveaus entsprechend den folgenden physikalischen
Zusammenhidngen, wie sie in Lit. 4.12 angefihrt sind, erweitert.

Das Einstromen der Frischluftmasse erfolgt zu jeder Kolbenstellung mit einer Rotationsgeschwindigkeit die der
Drallzahl nach Diagramm 4.22 entspricht. Um das Drallniveau am Ende des Ansaugvorganges beurteilen zu
kénnen muss der ,Einstromdrall“ nach Gleichung F4.01 mit Bezug auf die einstromende Masse und die
jeweilige Kolbengeschwindigkeit aufsummiert werden:

1
DZ{t+A)=— = | m._, () [DZ(t) +dm CXeken Dz F4.01
( ) mzyl(HAt)(mZyl() () +dm, c j [F4.01]
DZ........ Drall im Brennraum

i s Drall dereinstromedenMasse
dm, ......einstromedeMasse

My Massem Zylinder

Vioen:---- KOIDENGESBWINdigket
mittlere Kolbengeshbwindigket

Seite 77



MafBnahmen zur innermotorischen Verbesserung

Das Resultat dieser Integration fiir die unterschiedlichen Varianten der Ladungsbewegungssteuerung ist in
Diagramm 4.23 zu sehen. Dabei wird ersichtlich, dass die alternativen Varianten ein hoheres Drallniveau am
Ende des Ansaugvorganges im Zylinder aufweisen als die konventionelle Ladungssteuervariante mit vollstindig
geoffneter Drallklappe bzw. der Variante mit 40% gedffneter Drallklappe. Nur die konventionelle Variante mit
vollstindig geschlossener Drallklappe zeigt ein héheres Drallniveau als die Varianten mit frith schlieBendem
Fillkanalventil. Dies ist jedoch plausibel, da eine vollstindig geschlossene Drallklappe einem deaktivierten
Fillkanalventil entspricht.

1.4 [ [

—+%=Drallklappe offen
1| |+==Ac-=Drallklappe 40% gedffn.
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Diagramm 4.23: Drallzahl der Ladung bis Fiillungsende: Drallsteuerung mit Drallklappe vs. Drallerzeugung durch
kurze Offnungsdauer des Fiillkanalventils

Die Drallverldufe in Diagramm 4.23 zeigen die Entwicklung des Drall bei der Kolbenabwartsbewegung. Fir
diese Berechnung wurde eine Reibung der Ladung an Zylinderwand und am Kolben nicht beriicksichtigt, da bei
der Ermittlung der Drallzahlen eine reibungsbehaftete Stromung erfasst wird. Das hier angewandte Verfahren ist
in der Literatur allgemein anerkannt und wird auch beim 1D-Simulationsprogramm AVL Boost beriicksichtigt
(bei AVL Boost muss die Vorgabe einer Einstromdrallzahl bis Ver. 5.0.1 jedoch ventilhubbezogen erfolgen und
daher kann dieses Programm fiir die Drallberechnung des hier untersuchten Verfahrens, mit unterschiedlichen
Ventilhiiben der beiden Einlassventile wéhrend des Ansaugtaktes, nicht eingesetzt werden).

Entscheidend ist jedoch das Niveau der Ladungsbewegung bzw. das Drallniveau zum Zeitpunkt der Kraft-
stoffeinspritzung und somit knapp vor dem oberen Totpunkt. Obwohl davon ausgegangen werden kann, dass
ein hoheres Drallniveau in UT auch waihrend der Verdichtungsphase gegeniiber drallschwdcheren Varianten
erhalten bleibt, soll hier die Drallentwicklung wahrend der Aufwirtsbewegung des Kolbens reibungsbehaftet
errechnet werden.

Die nachfolgend angefiihrte Berechnungsvorschrift entspricht der Vorgehensweise wie sie in Lit. 4.21 definiert
und beschrieben wurde. Dabei wird der muldenférmige Brennraum in zwei Bereiche unterteilt, einen
AuRenbereich ber der Quetschfliche (Bereich 1) und einen inneren Bereich (ber der Kolbenmulde
(Bereich 2). Fiir jeden dieser Bereiche wird der Erhaltungssatz des Drehimpulses angesetzt, wobei hier keine zu-
oder abstromenden Massen beriicksichtigt werden, da diese Berechnungsmethode in der hier dargestellten
Untersuchung nur fiir die Verdichtungsphase und somit fiir ein geschlossenes System angewendet wird.

d(l 12 [a12) - M

dt qrz Mysi2 =M eip12 [F4.02]
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Als Startbedingung muss aus der zuvor ermittelten Drallzall bei Fiillungsende ein Drehimpuls errechnet werden.
Dazu wird mit der Drallzall die Winkelgeschwindigkeit der Ladung unter Berlicksichtigung der Motordrehzahl
nach F4.03 errechnet.

a’D
Dot

Als Annahme wird festgelegt, dass am Beginn des Verdichtungsvorganges die Winkelgeschwindigkeit der
Ladung im gesamten Brennraum und somit in den Bereichen 1 und 2 gleich ist.

DZ =

[F4.03]

Das Massentragheitsmoment berechnet sich fiir den Bereich 2 wie fiir eine zylindrische Scheibe und fiir den
Bereich 1 wie fiir einen zylindrischen Ring (F4.04)
Duude. B® +Dyue
— Mulde . — Mulde
lz_mz—8 ) |1—ml—8
Die Massenaufteilung zwischen den beiden Bereichen erfolgt entsprechend dem Volumenverhdltnis zur
jeweiligen Kurbelstellung wobei fiir den gesamten Brennraum ein konstanter Druck angenommen wird.

[F4.04]

Die ersten beiden der drei Terme auf der rechten Seite der Formel zur Impulserhaltung (F4.02) beschreiben den
Impulsaustausch durch Quetschstromung bzw. durch viskose Scherkrifte und lassen sich wie folgt errechnen:

I .
M1, =EZB‘U2 [T, [F4.05]
Rr? [Rr,”
Mvs,lz = Cvs mmu[e [ Gﬁ Eqwz - CL{) [F4.06]
Rr,” =Ry
mit
He=ULp
Ue :\/Emm
k=074, °
e o14F
4

Der dritte Term auf der rechten Seite der Impulsgleichung beschreibt die Drallreduktion durch Reibung an den
Wainden.

Mreiblz =A Ej.rlz %Ef mrxz m)Lz)z mALz [F4.07]

Fir die Berechnung des Reibkoeffizienten A dient ein Geometriefaktor und die Reynoldszahl an der Wand als
Berechnungsgrundlage. Im Rahmen der hier getatigten rechnerischen Untersuchung wurde der Geometriefaktor
so gewdhlt, dass sich der Drall im seriennahen Betriebspunkt (mit 40% Drallklappen6ffnung) innerhalb der
Kompressionsphase um 35% abschwdcht. Der Literatur konnte entnommen werden, dass die Abschwadchung
des Dralls bei der Verdichtung sogar bis zu 50% betrdgt (Lit 4.21). Mit dem so ermittelten Geometriefaktor
wurden alle Ventilsteuervarianten berechnet.

Letztendlich erhdlt man mit Hilfe dieser Berechnungsvorschrift einen Verlauf der Winkelgeschwindigkeit fiir den
Muldenraum und fiir den Ringraum im Quetschbereich (ber dem Kurbelwinkel. Aus dieser Winkel-
geschwindigkeit kann wiederum entsprechend der Formel F4.03 eine Drallzahl fiir den Muldenraum bis zum
oberen Totpunkt errechnet werden.

Die Berechnungen zeigten bei Deaktivierung des Wandreibungstermes eine Drallsteigerung in der
Kompressionsphase von ~250-280%. In der Literatur (Lit 4.20 & 4.21) wurden Diagramme gefunden die ein
dhnliches Drallsteigerungsniveau bei Reibungsfreiheit zeigten. Somit wurde die Berechnungsvorschrift als
physikalisch plausibel beurteilt.

Die Berechnungsergebnisse zur Drallentwicklung wahrend der Kompressionsphase zeigt Diagramm 4.24, wobei
hier die zuvor beschriebenen Reibparameter berlicksichtigt wurden.
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Diagramm 4.24: Drallentwicklung in der Kom‘pressionsphase: Drallsteuerung mit Drallklappe vs. Drallerzeugung
durch kurze Offnungsdauer des Fiillkanalventils
Die Berechnung der Kompressionsphase wurde mit Ende des Ladungsaustauschs im Brennraum gestartet,
wobei das zuvor errechnete Drallniveau am Ende der Ansaugphase als Startdrall beriicksichtigt wurde. Das
Diagramm zeigt deutlich die Abschwédchung des hohen Dralls der Serienvariante mit geschlossener Drallklappe
durch die Wandreibung. Ebenfalls deutlich zu erkennen ist der Einfluss des spaten SchlieBens der Varianten
ENW+30 auf das Drallniveau im Ziind-OT (360° im Diagramm).
Die wesentliche Aussage des Diagramms ist jedoch, dass sich das Drallniveau von unterschiedlichen
Versuchsvarianten bei ,Einlass Schluss” wahrend der Kompression zueinander nicht grundlegend &dndert. Dies
gilt nur wenn der ,Einlass Schluss” fiir alle Varianten identisch ist. Ein hoher Drall wird durch den
Reibungseinfluss starker reduziert. Somit ndhern sich die Drallniveaus unterschiedlicher Varianten in der
Verdichtungsphase an.
Einen starken Einfluss auf den ,Muldendrall” hat der Einlass Schluss. Bereits im Kapitel 4.2, bei der Diskussion
der Messergebnisse mit Miller Cycle, wurde die Vermutung geduert, dass eine Verringerung der Ladungs-
bewegung durch den friihen ,Einlass Schluss” zur hohen Rauchneigung des Miller Verfahrens gefiihrt hat. Im
folgenden wurde mit der Drallberechnungsmethode ein Vergleich des Drallniveaus der konventionellen Ventil-
steuerung bei einer Drallklappenposition von 40% mit dem Miller- bzw. Atkinson-Verfahren durchgefihrt. Fir
das Millerverfahren wurde der ,Einlass Schluss” um 50°KW nach friih verlegt, das Atkinsonverfahren wurde mit
einem um 30°KW nach spét verlegtem ,Einlass Schluss” berlicksichtigt. Bei beiden Alternativverfahren wurde
die Drallklappe wie bei der konventionellen Basisvariante auf 40% geoffnet. Der Druck im Saugrohr wurde fiir
die Alternativvarianten so vorgegeben, dass in allen drei Berechnungsfillen die gleiche Ladungsmasse in den
Zylinder eingebracht wurde. Die Ergebnisse dieser Berechnung sind in Diagramm 4.25 abgebildet.
Daraus ist ersichtlich, dass das geringere Drallniveau mit Ventilsteuerverfahren nach Atkinson am Ende der
Ansaugphase durch den spdten Einlassschluss kompensiert wird und zum Verdichtungsende ein héheres Niveau
beim Ventilschluss nach Atkinson vorhanden ist als beim konventionell betriebenen Motor. Das Drallniveau mit
Millersteuerung ist aufgrund der kurzen Offnungsdauer und des niedrigeren Ventilhubs bereits in der Ansaug-
phase niedrig. Die lingere Verweildauer und die somit lingere Wirkung der Reibung an der Zylinderwanden
fuhrt schlieBlich zu einem Drallniveau nach Verdichtungsende, das um ~35% niedriger ist als beim Motor mit
konventioneller Ventilsteuerung.

Seite 80



MafBnahmen zur innermotorischen Verbesserung

1.4 I I
—{_+—Serie Drallklappe 40%
1l | =#x=Atkinson +30°KW (DK 40%)
124+ —O—Miiller -50°KW (DK 40%)
1.0
— 0.8
T
5 R
—Lx=~o
0.6 1 A/’: g““—“'lv—ﬂ’i__[:&m}\4\~~AP—Z§:T/
A
0.4 4
’ ,/ -O—Q—-"M
A~
4 J/
02— /3
] /4
0.0 ——— ——— ——— ]
0 45 90 135 180 225 270 315 360

Diagramm 4.25: Vergleich Drallniveau: Konventioneller Motor vs. Miller- und Atkinsonverfahren

4.3.4. Methodische Vorgehensweise fir den Versuch

Mit den bereits erwdhnten drei alternativen Nockenwellenvarianten wurden am stationdren Motorprifstand
Versuche durchgefiihrt, bei denen das Emissions- und Verbrauchsverhalten des Versuchstragers mit den
alternativen Ventilhubverldufen erfasst wurde.

Fir die Versuchsabwicklung war eine Beschrankung der Anzahl der zu messenden Lastpunkte notwendig, da
fur diese Lastpunkte jeweils eine manuelle Optimierung der Motorsteuerungsparameter erfolgen sollte.

Kriterien fur die Auswahl der Lastpunkte waren einerseits die Relevanz im NEDC Prifzyklus aber auch das
Auftreten dieses stationdren Lastzustandes im normalen Fahrbetrieb. Um eine Vergleichbarkeit mit friiheren
Untersuchungen zu erreichen, sollten zudem mdoglichst Lastpunkte gewdhlt werden die bereits in anderen
Untersuchungen berticksichtigt wurden.

Folgende Lastpunkte wurden fiir die hier beschriebenen Versuche gewahlt: 1250/2, 1300/3, 1500/5, 2000/2,
1750/5, 2000/4, 1750/6, 2000/8, 2000/10, 1000/VL, 3000/6, 2000/VL, 4000/VL (jeweils min"/bar.g).

Fir die Durchfiihrung der Versuche zur alternativen Ladungsbewegungssteuerung erfolgte vorerst die
Vermessung der Serienkonfiguration mit dem Seriendatenstand des Steuergerdtes. Dabei wurde im jeweiligen
Lastpunkt eine AGR-Variation und eine Drallklappenvariation durchgefiihrt. Die AGR-Variation wurde
entsprechend der in Kapitel 3.3 beschriebenen Methodik durchgefiihrt. Wesentlich dabei war, dass die
Variation bei konstantem Ladedruck erfolgte.

In einem zweiten Schritt wurde die Drallklappenstellung variiert. Der Einfluss der Drallklappenstellung auf den
Ladedruck ist zwar geringer als bei Anderung der AGR Rate, dennoch wurde der Ladedruck fiir jede Klappen-
position auf den Wert im Serienpunkt korrigiert.

Nach Vermessung der Serienkonfiguration wurde zuerst die Nockenwelle eingebaut, bei der die Offnungsdauer
des Fillkanals um 50°KW reduziert war (ENW-50). Danach erfolgte die Untersuchung der Nockenwelle mit der
um 70°KW reduzierten Offnungsdauer des Fiillkanals (ENW-70). Mit einigem zeitlichen Abstand wurde
schlussendlich auch die Nockenwelle vermessen, bei der das Fillkanalventil um 30° frilher und das Tangential-
kanalventil um 30° spater schliet als die Seriennockenwelle (ENW+30). Da zwischen den Messreihen
Serie/ENW-50/ENW-70 einige Uméanderungen am Priifstand erfolgten, wurde im Anschluss an die Vermessung
der Variante ENW+30 nochmals die Serienkonfiguration vermessen, um so etwaige Reproduzierbarkeitsfehler
aufzeigen zu kénnen.
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Mit den drei alternativen Nockenwellen wurde am Beginn jeder Messreihe, wie bei der Serienvermessung, eine
Drallklappenvariation durchgefiihrt. Die daraus resultierenden Ergebnisse waren Grundlage fiir die Definition
einer neuen Basis-Drallklappenposition jedes Lastpunktes. Nachdem die Drallklappenposition grofRen Einfluss
auf die Rauchemissionen hat wurde fiir diese erste Adaptierung als Entscheidungskriterium eine Gleichstellung
der Rauchzahl FSN zur Serienkonfiguration gewahlt.

Die Ergebnisse der Drallklappenvariation sind in Diagramm 4.26 beispielhaft fir den Lastpunkt 2000/2
dargestellt. Klar ersichtlich ist dabei die Vorgehensweise fiir die Definition der neuen Basis-Drallklappenposition.
Diese findet sich am Schnittpunkt des FSN-Wertes der Serienvariante mit der FSN-Kurve der jeweiligen
Alternativvariante.
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Diagramm 4.26: Ergebnisse fiir Verbrauch und Emissionen bei Drallklappenvariation unterschiedlicher Ventilhubpaarungen (Motorsteuer-
parameter noch nicht optimiert), Lastpunkt 2000/2 (hohe Drallklappenposition = geschlossener Fiillkanal = max. Drall)

Die neue ,optimale” Drallklappenposition wurde als Startbedingung fiir eine einfache Optimierung der
Motorsteuerparameter genutzt. Im Zuge dieses, in Kapitel 3.3.2 beschriebenen, Verfahrens wurde das Betriebs-
punktoptimum fir jeden Lastpunkt ermittelt.

Fur Lastpunkte im AGR-Bereich erfolgte zudem eine AGR-Variation.
4.3.5. Ergebnisse mit alternativer Steuerung der Ladungsbewegung

Wie schon im vorigen Kapitel erwdhnt, wurden fiir die Versuche mit den unterschiedlich schlieBenden
Einlassventilhubkurven insgesamt 13 Lastpunkte bestimmt. Gezeigt werden nachfolgend die Ergebnisse von
zwei der vermessenen Lastpunkte.

Bevor jedoch die Ergebnisse der optimierten Betriebspunkte dargestellt werden, soll nochmals das im vorigen
Unterkapitel abgebildete Diagramm 4.26 diskutiert werden, da anhand dieses Diagramms die Wirkung der
alternativen Ventilhubkurven gut nachvollzogen werden kann.

Das Diagramm zur Drallklappenvariation zeigt deutlich die positive Wirkung der gednderten Steuerzeiten der
Einlassventile auf die Rauchemissionen und somit auf die AGR-Vertraglichkeit. Die Varianten ENW-50 und
ENW-70 zeigen einen spiteren Anstieg der Rauchemissionen bei Offnen der Drallklappe (Position >70%). Bei
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deaktiviertem Fillkanal (Drallklappenposition > 70%) sind die Ergebnisse fiir die Varianten ENW-50 und
ENW-70 anndhernd identisch. Dies spricht fur die Qualitdt der FSN-Messung, da bei deaktiviertem Fillkanal eine
Ventilhubdnderung des Fillkanalventils keine Auswirkung auf die Ladungsbewegung haben darf (sofern die
Drallklappen dicht sind). Bei gedffneter Drallklappe (Drallklappenpos. 15%) ist das Rauchniveau tendenziell
geringer als mit den Serienventilhubverldufen.

Die Variante ENW=%30 zeigt bei geschlossener Drallklappe ein niedrigeres Rauchniveau als die bisher
beschriebenen. Durch das um 30°KW spater schlieBende Tangentialkanalventil beginnt der Verdichtungs-
vorgang mit dieser Variante spater. Mit den gewdhlten ,Einlass Schluss” Steuerzeiten der ENW+30 Nockenwelle
wird das in Kap. 4.2.2 beschrieben Atkinsonverfahren realisiert. Bei der Diskussion von Diagramm 4.25 wurde
bereits die positive Wirkung eines spdten Einlass Schlusses auf die Ladungsbewegung am Ende der
Verdichtungsphase erwdhnt. Im Diagramm 4.26 zeigt sich somit die praktische Auswirkung dieser Erkenntnis,
eine hohere Ladungsbewegung zum Einspritzzeitpunkt und somit einen geringere Rauchneigungstendenz.

Da die Rauchemission der alternativen Varianten bei geoffneter Drallklappe (Drallklappenpos. <) die
Rauchemissionen im Serienbetriebspunkt (Drallklappenposition 60%) nicht erreicht, ist auch mit den drei hier
untersuchten Nockenwellenvarianten zusatzlich eine Drallklappe zur Erhéhung der Ladungsbewegung
erforderlich. Die fir alle im AGR-Kennfeldbereich liegenden Lastpunkte durchgefiihrte Drallklappenvariation
lieferte dhnliche Ergebnisse wie fiir den Lastpunkt 2000/2. Die gilinstigsten Drallklappenéffnungen fir die
ENW-50 Variante liegen um ~5-10% niedriger als im Seriendatenstand des Motorsteuergerates hinterlegten
Drallklappenpositionen. Bei den Varianten ENW-70 und ENW=+30 zeigt sich das Optimum bei einer um
~10-15% erhohten Drallklappenéffnung.

In Diagramm 4.27 ist das Ergebnis der AGR Variation im Lastpunkt 1500/5 aufgetragen. Hier zeigt sich
interessanterweise, dass zwischen der Serien- und den Alternativvarianten keine grollen Unterschiede im
Rauch/NOx TradeOff Verhalten zu erkennen sind.
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Diagramm 4.27: Rauch/NOx TradeOff - 1500/5

Bei genauer Betrachtung fallt jedoch auf, dass bei AGR-freiem Betrieb - die jeweils dulRerst rechten Messpunkte
der einzelnen Kurven - die Varianten mit versetztem ,Einlass Schluss” ein niedrigeres NOx-Emissionsniveau
aufweisen als der Serienmotor. Dies konnte in allen 5 Lastpunkten beobachtet werden, bei denen eine AGR
Variation durchgefiihrt wurde. Ursache fiir dieses Verhalten kénnte ein hoheres Luftverhiltnis der
Alternativvarianten durch eine vergroferte Ansaugluftmasse sein. Eine Kontrolle der Ansaugluftmassen bzw. der
Lambdamessdaten und somit des Luftverhdltnisses der vier Versuchsreihen zeigte, dass die Luftverhdltnisse der
Basis und der drei Varianten innerhalb von 0.04 Lambdaeinheiten und somit im Bereich der Messgenauigkeit
des Lambda- bzw. Luftmassensignals liegen. Zudem lag, entgegen den Erwartungen, das Luftverhiltnis der
Serienkonfiguration Gber den Varianten ENW-50 und ENW-70.
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Nachfolgend eine kleine Tabelle mit den Daten zu Lambda und Ansaugluftmasse fiir die Versuche beim
Lastpunkt 1500/5 (die Luftmasse aus dem Steuergerdt, ML_ECU, ist ein Rechenergebnis des Fillungsmodells
und daher fehleranféllig bei Betrieb mit gednderten Baugruppen im Ansaugpfad):

ML [kg,/h] | Lambda (Etas) | ML ECU [kg/h]
1500/5 Serie 101.7 D32 1022
ENW-50 982 509 102.9
ENW-70 97.1 008 1036
ENW=30 999 532 1026

Eine daraus zu ziehende Schlussfolgerung kann nur sein, dass die hier untersuchte alternative Art der Induktion
einer Ladungsbewegung positive Auswirkung auf das Brennverfahren abseits vom Gewinn an Ladungs-
wechselarbeit haben muss.

Der bisher angefiihrte Rauch/NOx-TradeOff gibt keine Auskunft ber den Wirkungsgrad der einzelnen
Varianten. Um den Verbrauch beurteilen zu kénnen, ist eine Darstellung des TradeOffs zwischen Verbrauch
und NOx oder Rauch sinnvoll. Diagramm 4.28 beinhaltet den Zusammenhang zwischen Verbrauch und
Stickoxidemissionen, der sich im Zuge der AGR-Variation abbildet.
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Diagramm 4.28: Verbrauch/NOx TradeOff - 1500/5

Hier zeigen sich offensichtlich positive Auswirkungen des alternativen Ladungsbewegungsverfahrens. Bei
gleichem NOx-Emissionsniveau (~8.5g/h) wie der Serienmotor kann der Verbrauch im Lastpunkt 1500/5 mit der
Variante ENW-50 um ca. 2 g/kWh und bei den Varianten ENW-70 und ENW+30 um ~5 - 6 g/kWh reduziert
werden. Mit dem Steuerverfahren ENW=30 erhoht sich dabei die Rauchemissionen geringfiligig (siehe
Diagramm 4.27, ~0.3 FSN). Diese Erhéhung konnte durch Veranderung der Motorsteuerparameter mit geringer
Erhéhung des Verbrauchs korrigiert werden. Letztendlich kann man davon ausgehen, dass bei diesem Lastpunkt
mit den Varianten ENW-70 und ENW=30 eine Verbrauchsreduktion von ~2.5% im Lastpunkt 1500/5 erzielt
werden kann. Die Alternativvariante ENW-50 zeigt mit einer Verbrauchsreduktion von ~0.8% ein weniger
glinstiges Resultat.

In Diagramm 4.29 und Diagramm 4.30 werden die gleichen Auswerteresultate fiir den Lastpunkt 2000/4 dar-
gestellt. Der Rauch/NOx-TradeOff (Diagramm 4.29) zeigt wieder eine Ubereinstimmung aller Versuchstypen,
hier bei generell niedrigerem Rauchniveau als im Lastpunkt 1500/5. Erneut deutlich zu erkennen die NOx-
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Vorteile der Alternativvarianten bei AGR-freiem Betrieb. Eine Uberpriifung der Luftverhiltnisse dieser
Betriebspunkte brachte ein dhnliches Bild wie beim Lastpunkt 1500/5. Die Luftverhaltnisse differieren hier um
~0.1 wobei wieder ENW-50 und ENW-70 ein geringeres Lambda aufweisen als die Serie und ENW=£30. Auch
hier werden die Fiillungsdaten im AGR-freien Betrieb kurz in Tabellenform dargestellt:

ML [kg/h] | Lambda (Etas) | ML ECU [kg/h]
2000/4 Serie 138.6 2.83 146.3
ENW-50 132.9 2.79 145.2
ENW-70 128.5 2.71 144 .2
ENW+30 1354 2.85 1454
E.Di I
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Diagramm 4.29: Rauch/NOx TradeOff - 2000/4

Der Verbrauch (Diagramm 4.30) zeigt sich im Lastpunkt 2000/4 fir alle Alternativvarianten ebenfalls als
vorteilhaft gegeniiber der Serienkonfiguration. Mit der Fillkanalnockenvariante ENW-70 und ENW+30 ergibt
sich bei einem NOx-Emissionsniveau das dem Serienmotor entspricht (7.5 g/h) ein Verbrauchsreduktions-
potenzial von 5 bzw. 6 g/kWh, da hier keine zusatzlichen Verstellungen zur Kompensation einer
Raucherh6hung durchgefiihrt werden missen. Dies entspricht einem Verbrauchsgewinn von knapp 2 - 2.5%.
Fir die Alternativhockenvariante ENW-50 ist der Gewinn, wie bereits beim Lastpunkt 1500/5, geringer. Hier
reduziert sich der Verbrauch um ~1%.
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Diagramm 4.30: Verbrauch/NOx TradeOff - AGR Variation bei 2000/4

Fir eine Bewertung der alternativen Steuerung der Ladungsbewegung sind auch die Ergebnisse in den
Bereichen des Kennfeldes interessant, in denen bei hohen Lasten nur mehr niedrige AGR Raten gefahren
werden. Also an der Grenze des Kennfeldbereiches in dem die Abgasriickfihrung aktiv ist. Hier wird bei Pkw
Dieselmotoren eine geringe Anstellung der Drallklappe appliziert. Im Diagramm 4.31 wird das Ergebnis einer
Variation der Drallklappenstellung von ,halb gedéffnet” bis ,vollstindig geofffnet” in den Lastpunkten 2000/8
und 2000/10 dargestellt.
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Diagramm 4.31: Drallklappenvariation in den Lastpunkten 2000/8 und 2000/10 bei friihem ,Einlass Schluss” des Fillkanalventils
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Ein wesentliches Merkmal zur Beurteilung, ob die Ladungsbewegung dem Bedarf des Brennverfahrens
entspricht ist die Rauchneigungstendenz im jeweiligen Lastpunkt. Im Diagramm 4.31 ist zu erkennen, dass mit
dem um 50°KW nach friih verlegten Einlassschluss des Fiillkanals (schwarze Kurven) noch ein deutlicher
Zusammenhang zwischen Drallklappenposition und Rauchneigung besteht. Mit dem um 70°KW nach friih
verlegten Einlassschluss des Fiillkanals (graue Kurven) zeigt sich hier keine Beeinflussung der Rauchneigungs-
tendenz durch eine Anstellung der Drallklappe (bis zur Mittellage). Hier hat die Drallklappe keine Auswirkung
auf den Rauch. Wahrend mit konventionellen Nockenwellen bei 2000/10 noch die Drallklappe eingesetzt
werden muss, ist dies mit der Nockenwelle bei der der Fillkanal um 70° frither geschlossen wird (ENW-70) nicht
mehr erforderlich. Dies bestétigt die Wirksamkeit des alternativen Verfahrens zur Steuerung der
Ladungsbewegung als Ersatz bzw. als Unterstiitzung der Drallklappe.

Die Ergebnisse der (brigen Betriebspunkte zeigen ein lastabhdngig unterschiedliches Potenzial im
Rauch/NOx/Verbrauchsoptimum. In Lastpunkten mit niedrigem Mitteldruck zeigt sich ein héherer Verbrauchs-
gewinn, mit zunehmender Last reduziert sich der Vorteil. In den Volllastpunkten erhéht sich der Verbrauch.
Dargestellt ist in Diagramm 4.32 das Verbrauchsverhalten bei allen untersuchten Betriebspunkten (aus-
genommen Lastpunkt 1750/1 - wurde aus Skalierungsgriinden weggelassen). Darin sind die Verbrdauche aus den
nach der Betriebspunktoptimierung durchgefiihrten Vermessungen dargestellt.
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Diagramm 4.32: Spezifischer Kraftstoffverbrauch bei Betrieb mit alternativen Ventilhubkurven fir den
Fillkanalventilhub im Vergleich zur Serienkonfiguration

Bemerkenswert ist dabei der Verbrauchsvorteil im Niedriglastpunkt 2000/2, der oftmals als Referenzpunkt fir
einen Brennverfahrensvergleich dient. Hier verringert sich der Verbrauch mit der Variante ENW=30 um mebhr als
4% und mit der Nockenwellenform ENW-70 immerhin noch um 3.5%. Um die Verbrauchsmellmethode (AVL
Kraftstoffwaage 730) zu verifizieren, und weil die Versuche auch in groBem zeitlichen Abstand stattgefunden
haben, wurde nach Ende der Alternativnockenversuche nochmals die Serienkonfiguration aufgebaut und
vermessen. Die am Beginn gemessenen Verbrduche konnten bei 12 der 14 untersuchten Lastpunkte in einem
Toleranzband von £0.5% erneut gemessen werden (grole Abweichungen bei 1750/1, deutliche bei 1250/2
und am Grenzbereich des Toleranzbandes bei 4000/VL), was fiir eine qualitativ ansprechende Verbrauchs-
messung spricht. Die Messung eines spezifischen Kraftstoffverbrauchs unter 310 g/kWh im Lastpunkt 2000/2
mit einem Euro 5 Motor war fiir den, dieselmotorisch doch erfahrenen, Autor ein besonderes Ereignis, das
zudem mit den Nockenwellen ENW-70 und ENW=+30 reproduzierbar dargestellt werden konnte.

Im Diagramm 4.33 sind die, bei den hohen Lastpunkten, gemessenen NOx-Emissionen aufgefiihrt. Hier zeigt
sich interessanterweise, dass durch den gednderten Ventilhubverlauf die NOx-Emissionen sinken. Der Volllast-
punkt bei 2000 min™ bildet hier eine Ausnahme.
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Diagramm 4.33: NOx-Emissionen in AGR-freien Lastpunkten bei Betrieb mit alternativen Ventilhubkurven fir den
Fullkanalventilhub im Vergleich zur Serienkonfiguration.

Neben der bereits im Zuge der Diskussion der Ergebnisse der AGR Variation vermuteten, besseren
Ladungsbewegung bei Verwendung der unterschiedlich schlieRenden Nockenwellen, kann die diesbeziigliche
Ursache in einem weiteren wesentlichen Ergebnis der Hochlastversuche begriindet werden. Nicht unerwartet
hat sich gezeigt, dass es bei Lastpunkten mit hohem Luftbedarf zu einer Verringerung der angesaugten
Ladungsmasse kommt. Im Nennleistungspunkt bei 4000 min™ zeigt sich mit der Ventilhubvariante ENW-70
eine um 20% verringerte Ladungsmasse und demzufolge ein Lambda von 1.25. Dies hat eindeutig negative
Auswirkungen auf die Durchbrennfunktion und damit auf die Verbrennungsdauer, was zu einer geringeren
Spitzentemperatur fiihrt. Dies hat geringere NOx-Emission bei gleichzeitig h6herem Verbrauch zur Folge, wie in
den beiden Diagrammen zu erkennen ist. Eine Analyse der gemessenen Druckverlaufe und der daraus
errechneten Brennverldufe hat die nachteilige Auswirkung dieser Ventilhubvariante bei den Hochlastpunkten
bestatigt. Ein weiteres Indiz fir den verschleppten Verbrennungsablauf zeigt sich in den Messergebnissen der
Rauchemissionen: der FSN-Wert erhoht sich im Nennleistungspunkt von 0.78 in der Serienkonfiguration auf
2.74 fir die Variante mit der um 70° reduzierten Ventiloffnungsdauer des Fllkanalventils.

Letztendlich ergeben sich mit den friiher schlieBenden Fiillkanalventilen an der Volllast durchwegs Nachteile fiir
den Verbrauch und die Rauchemissionen. Diese Werte sind fiir eine Beurteilung des Betriebsverhaltens im
Nennleistungspunkt wichtiger als die NOx-Emissionen. Aufgrund der Gasdynamik ist bei hohen Drehzahlen ein
moglichst spates Beenden der Einlassphase bei beiden Ventilen von groler Wichtigkeit, was auch die leicht
besseren Ergebnisse der Variante ENW=30 erklart. Mit den alternativen Ventilo6ffnungen ergibt sich am Fullkanal
eine Versperrung am Ende der Einlassphase und somit eine geringere Ladungsmenge die nicht kompensiert
werden kann. An der Volllast ist keine dralldominate Ladungsbewegung erforderlich, hier zahlt fiir optimale
Betriebseigenschaften vorrangig ein hoher Fillungsgrad. Durch die Einstromdynamik bei hoher Drehzahl und
mit der Impulssteigerung der Muldenladung durch die hohe Einspritzrate ist auch ohne externe Malnahmen
ausreichend Ladungsbewegung vorhanden.

Druckverlaufsanalyse

Die bisher dargestellten Diagramme geben zwar Auskiinfte iber die Auswirkungen der alternativen Methode
zur Steuerung der Ladungsbewegung hinsichtlich Emissionen und Verbrauch. Eine Analyse der, zu diesen
Resultaten fihrenden Ursachen geben sie jedoch nicht.
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Aus diesem Grund erfolgte mit den Indizierdaten, die bei den einzelnen Versuchsreihen erfasst wurden, eine
ausfiihrliche Druckverlaufsanalyse. Wichtigstes Instrument flir die Analyse der Zylinderdruckverldufe ist die
Verlustteilung. Nach Optimierung der Motorsteuerparameter in den einzelnen Lastpunkten wurden alle
gewdhlten Lastpunkte, wie in Kapitel 4.3.4 beschrieben einer detaillierten Vermessung unterzogen. Die in
Diagramm 4.32 und Diagramm 4.33 gezeigten Resultate wurden bei dieser ,Endvermessung” erfasst. Im Zuge
dieser Messung wurde auch eine gewissenhafte Druckindizierung aller Zylinder durchgefiihrt. Mit dem
gemittelten Druck dieser 4 Druckverldufe wurde eine Verlustteilung durchgefihrt.

Im folgenden wird in Diagramm 4.34 das Ergebnis dieser Verlustanalyse fiir den Lastpunkt 2000/4 dargestellt
und diskutiert.
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Diagramm 4.34: Vergleich Serie vs. Friher ,Einlass Schluss” des Fiillkanalventils: Ergebnisse der Verlustteilung.

Die Hohe der vier Balken zeigt den Wirkungsgrad des Vergleichsprozesses des vollkommenen Motors fiir den
Serienmotor und jede Versuchsvariante. Dabei sind nur geringe Unterschiede zwischen den einzelnen Balken
zu erkennen. Der Wirkungsgrad des Vergleichprozesses ist vorrangig abhdngig vom (geometrischen) Ver-
dichtungsverhaltnis und von der Fiillung des Motors im realen Betrieb. Der Unterschied zwischen den Varianten
liegt mit 0.2-0.4%.,,, im Genauigkeitsbereich die mit einer Verlustteilung erzielt werden kann. Eine Diskussion
dieses Unterschiedes ware daher miiRig.

Eine wichtige Fragestellung fiir diese Analyse war der Einfluss des Ladungswechsels auf den Wirkungsgrad. Wie
nun im Diagramm 4.34 zu erkennen ist, zeigt sich bei den Varianten ENW-50 und ENW-70 nur ein geringfligig
reduzierter Ladungswechselverlust. Die spat schlieBende Einlassnockenwelle ENWx30 liegt mit dem
Ladungswechselverlust sogar auf dhnlichem Niveau wie der Serienmotor. Dies Uberrascht nicht, da der

Fillungsverlust durch den spaten ,Einlass Schluss” (Atkinson) tber einen hoéheren Ladedruck kompensiert
werden muss.

In Diagramm 4.35 sind die pV-Kurven des Ladungswechsels fiir zwei Lastpunkte angefiihrt. Die zuvor bei der
Verlustteilung erkannten geringen Anderungen des Ladungswechselaufwandes sind hier anhand der wenig
unterschiedlichen Ladungswechselschleifen zu erkennen. Fiir die Variante ENW+30 bestétigt sich die Erklarung
zum hohen Ladungswechselaufwand. Der Druck im Ansaugtakt (Ladedruck) ist geringfligig hoher als bei den
anderen Varianten. Gleichzeitig ist auch der Druck beim Ausschieben des Abgases héher. Die Flache innerhalb
der Druckschleife ist mit der bei Serienkonfiguration vergleichbar.

In diesem Diagramm wurden zudem die Ladungswechselschleifen im Lastpunkt 1300/3 dargestellt. Dabei zeigt
sich ein geringfiigig besseres Bild fiir den Ladungswechsel, obgleich die Anderung der Fliche der Ladungs-
wechselschleife auch hier nicht gravierend ausfallt.
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Diagramm 4.35: Vergleich Serie vs. friher ,Einlass Schluss” des Fiillkanalventils: Ergebnisse der Verlustteilung.

Wenn man die Hauptverlustterme ,Reale Verbrennung (rV)“ und ,Wandwarmeverlust (WU)“ vergleicht, zeigt
sich bei den Varianten mit alternativer Ladungsbewegung, dass die Verringerung des Wandwarmeverlustes die
Vergrollerung des Verlustes an realer Verbrennung ibersteigt (die beiden Verlustanteile verhalten sich im
Normalfall gegenldufig - siehe Bemerkung Kapitel 2.2). Grundsétzlich tberrascht dieses Resultat, da vorab
angenommen werden konnte, dass sich durch eine erhohte Ladungsbewegung der Verbrennungsablauf
verbessert, der Warmetiibergang aber durch die hohere Turbulenz in Wandnidhe steigt. Dazu muss jedoch
erwdhnt werden, dass der Wandwarmeverluste modellbasiert errechnet wird. Im hier verwendeten Warme-
Gibergangsmodell von Woschni/Huber (siehe Kapitel 3.1.1.) wird die Ladungsbewegung durch die Eingabe einer
Fligelraddrehzahl bei einem stationdren Stromungsversuch des Zylinderkopfes beriicksichtigt. Die hier unter-
suchte Drallerzeugungsmethode zeigt jedoch im Laufe des Ansaugtaktes eine verdnderliche Drallausbildung.
Somit ist die Anderung des Warmeiibergangsverlustes in der Verlustanalyse nicht auf die geidnderte Ladungs-
bewegung zuriick zu fiihren, sondern auf die Anderungen von Druck und Temperatur in der Hochdruckphase.
Wie gro8 sich der reale Einfluss der unterschiedlichen Ladungsbewegung auf den Warmetibergang darstellt
kann nur durch 3D Simulation erfasst werden.

Letztendlich zeigt sich der Wirkungsgradvorteil bei den Varianten ENW-50 und ENW-70 als Summe aus
geringen Verbesserungen im Ladungswechsel, einer rechnerischen Reduktion des Warmeiiberganges und eines
geringfligig hoheren Wirkungsgrades des Vergleichsprozesses. Die Varianten ENW#30 zeigt keinen Ladungs-
wechselvorteil. Hier ist ein deutlich reduzierter Warmeiibergang zu verzeichnen (erklarbar durch das geringere
effektive Verdichtungsverhiltnis der spat schlieBenden Tangentialkanalventils) kombiniert mit einem hohen
Wirkungsgrad des Vergleichsprozesses.

Die Unterschiede zwischen der Serie und den verschiedenen Varianten betragen bei den einzelnen Verlust-
anteilen grofteils weniger als 0.7%.,,.. Der Autor schitzt die Unsicherheit der einzelnen Anteile bei einer Ver-
lustteilung auf ~0.5%,,, wobei fir diese Genauigkeitsangabe die méglichen Fehler bei der Ermittlung von
Ansaugluftmasse, Zylinderdruck, Kurbelwellenstellung, Kraftstoffmessung und Zylinderdruckmittelung beriick-
sichtigt wurden. Eine Antwort auf die Fragestellung welche physikalisch/chemischen Effekte den Wirkungs-
gradvorteil der alternativen Ladungsbewegungssteuerung erwirken, kann daher auch mit dem Verfahren der
Verlustteilung zumindest fiir den Mehrzylindermotor nicht eindeutig getatigt werden.

Die Untersuchung dieses Ladungsbewegungsmethode an einem Einzylinder-Forschungsmotor kénnte hier
hilfreich sein. Unsicherheiten die sich aus der Mittelung der Einzeldruckverlaufe eines Mehrzylindermotors und
aus der Ungenauigkeit der Kurbelwinkelzuordnung unterschiedlicher Zylinder ergeben, kénnen dabei ausge-
schlossen werden. Der Einfluss des zeitlich verdnderlichen Dralls auf den Warmeiibergang sollte fiir die
Beriicksichtigung bei der 0D Simulation zudem eingehend untersucht werden.
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4.3.6. Zusammenfassung der Untersuchungen zur alternativen Ladungsbewegungs-
steuerung

Ziel der Untersuchung dieses alternativen Steuerverfahrens fiir die Ladungsbewegung war die Losung der
Fragestellung, ob durch unterschiedliches SchlieRen der beiden Einlassventile Vorteile hinsichtlich
Verbrauch/NOx/Rauch gegeniiber der am Serienmotor eingesetzten konventionellen Steuerung mit Drall-
klappen erzielt werden kann. Diese Fragestellung kann eindeutig mit ja beantwortet werden.

Da am gewdhlten Versuchsmotor aus zeitlichen und wirtschaftlichen Griinden keine vollvariable Ventil-
steuerung angebaut werden konnte, musste dieses Verfahren mit Fixnockenwellen untersucht werden. Dabei
wurden fiir diese Untersuchung drei alternative Nockenwellen gefertigt. Die Untersuchungen fiihrten zur
Erkenntnis, dass mit den gewdhlten Nockenwellenvarianten beim untersuchten Motor auf eine Drallklappe nicht
verzichtet werden sollte. Fiir eine volle Ausschépfung der Potenziale hinsichtlich Verbrauch/NOx/Rauch ist eine
zusdtzliche Drallsteigerung durch eine konventionelle Drallklappe notwendig. Diese Funktionsanforderung kann
jedoch nicht generalisiert werden. Eine weitere Verkiirzung der Offnungsdauer des Fiillkanalventils, als mit den
beiden dargestellten Nockenwellen, kann eventuell noch giinstigere Bedingungen fir die Ladungsbewegung
bringen. Zudem kann fiir Motoren mit geringeren Emissionsanforderungen bzw. fiir Motoren mit geringerer
spezifischer Leistung der Betrieb auch ohne Drallklappe ausreichend Potenzial fiir eine Emissionierung bieten.

Mit den bisher in Serie eingesetzten variablen Ventilsteuerverfahren ist eine Trennung der Ventilerhebungs-
kurven der Ventile eines Zylinders nur mit hohem konstruktiven Aufwand mdoglich. Einzig mit einer Schalt-
nockenvariante wédre die Kombination von fiillungs- und ladungsbewegungsoptimierten Ventilhubkurven
denkbar. Dabei ist jedoch keine wirkliche Variabilitit moglich und die Anzahl der darstellbaren
Ventilhubverldufe auf max. drei beschrankt.

Mit dem im Jahr 2009 durch FIAT vorgestellten MultiAir Ventilsteuerverfahren [Lit. 4.27] gibt es nunmehr ein in
der Serie eingesetztes System, das in einfacher Weise flir den Dieselmotor adaptiert werden kann, und mit dem
zyklussynchron unterschiedliche Ventilerhebungskurven fiir die beiden Einlassventile einfach realisiert werden
koénnen. Bis jetzt werden mit diesem Verfahren beide Einlassventile eines Zylinders durch ein Hydraulikventil
parallel gesteuert. Fiir die gewlinschte Funktionalitit der Steuerung der Ladungsbewegung miisste daher die
Anzahl der Hydraulikventile verdoppelt werden um jedes Einlassventil getrennt ansteuern zu kénnen.

Dadurch wird jedoch eine Vollvariabilitdt moglich, mit der eine Drallklappe génzlich eingespart werden kdnnte.
Dies kann jedoch nur durch Untersuchungen mit weiteren Fixnockenwellen oder mit einem Ventiltriebssystem,
das eine vollstindig getrennte Ansteuerung der beiden Einlassventile ermdglicht, beurteilt werden. Eine
Optimierung der jeweils giinstigsten Ventilhubkurve bei voller Variabilitit muss letztendlich im Versuch ermittelt
werden.

4.4. Anderung des Verdichtungsverhaltnisses

Das Verdichtungsverhiltnis ist eines der wesentlichsten Konstruktionsmerkmale fiir die Auslegung eines Ver-
brennungsmotors. Mit dem Verdichtungsverhiltnis kann beim Ottomotor die Klopfneigung und beim auf-
geladenen Dieselmotor die mechanische Belastung wesentlich beeinflusst werden. Wie in Kapitel 2.1 aus-
gefiihrt, ist die Wahl des Verdichtungsverhiltnisses zudem entscheidend fiir den Wirkungsgrad und somit fir
den Kraftstoffverbrauch eines Motors.

Historisch betrachtet war bei den ,groRen” Erfindern am Beginn der Geschichte der Verbrennungskraft-
maschine, das Verdichtungsverhdltnis ein viel diskutiertes Fachproblem. Nikolaus A. Otto, hauptberuflich
Kaufmann und sein ,Mechanikus” Eugen Langen, derjenige Ingenieur der Ottos Ideen zu ,Eisen” gebracht hat,
waren der Meinung, die ,Verdichtung im Motor ist ein unvermeidliches Ubel und muss so gering als moglich
gehalten werden” [Lit. 4.29]. Die ersten Motoren von Otto & Langen wurden daher mit einem
Verdichtungsverhiltnis von ~3 betrieben. Im Zuge ihrer Experimente erkannten die beiden dann zwar die
Wirkung einer héheren Verdichtung auf den ,Gasverbrauch”, die theoretischen Grundlagen dazu blieben Otto
und Langen jedoch verborgen.

Erst der thermodynamisch hervorragend ausgebildete und im Kaltemaschinen-Betrieb seines universitaren
Lehrers Carl Linde angestellte Rudolf Diesel hat die Verdichtung als einen wesentlichen Faktor zur Steigerung
des Wirkungsgrades von Warmekraftmaschinen erkannt. Den ersten Berechnungen nach seinen Ideen zu
einem selbstziindenden Verbrennungsmotor hat er ein Verdichtungsverhaltnis von 50 zugrunde gelegt, was zu
einem Spitzendruck von 250 Atmosphdren fiihren soll. Er hat jedoch langfristig mit Spitzendriicken von 2500
Atmosphdren gerechnet, da diese Driicke in den damalige Schusswaffen beherrscht wirden (!). Im Zuge der
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konstruktiven Ausgestaltung seines Prototypenmotors hat er sein erstes Auslegungskriterium auf ein festigkeits-
technisch vertragliches Mal’ reduziert. Dem in seiner Publikation [Lit. 4.30] konstruktiv dargestellten Motor war
ein Spitzendruck von 90 Atmosphdren zugrunde gelegt. Beim ersten Versuchsmotor den Diesel in der
Maschinenfabrik Augsburg baute, reduzierte er den maximalen Spitzendruck auf 30 bar. Der Begriff
Verdichtungsverhiltnis war damals scheinbar nicht bekannt, es findet sich dazu kein Hinweis in seinem Buch [Lit
4.30].

Im folgenden sollen nun nach einer kurzen theoretischen Potenzialbewertung die Ergebnisse von Simulations-
und Priifstandsuntersuchungen zur Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses bei Pkw Dieselmotoren prasentiert
und der dadurch realisierbare Nutzen bewertet werden. Wie in weiterer Folge dargestellt, wird sich bei
niedrigem Verdichtungsverhdltnis das Kaltstart- und Warmlaufverhalten verschlechtern. Hier wurde ein
Verfahren entwickelt, das eine Verbesserung des Kaltstartverhaltens bringt und in diesem Kapitel abschlieBend
beschrieben und beurteilt wird.

4.4.1. Theoretisches Wirkungsgradpotenzial bei Anderung des Verdichtungsver-
haltnisses

Bereits im Kapitel 2.3 wurden die Auswirkungen der Anderung des Verdichtungsverhiltnisses auf den Wirkungs-
grad diskutiert. Fiir den vollkommenen Motor, definitionsgemalR mit isentroper Verdichtung und vollstindiger
Umsetzung des Kraftstoffes in OT, folgt der Wirkungsgrad in Abhidngigkeit von Verdichtungsverhaltnis und
Fillungsmedium (hier entweder reine Luft, Luft/Kraftstoffdampfgemisch oder Luft/Abgasgemisch) der einfachen
Formel:

nmvzl— F 4.08

gl(—l
Der daraus darstellbare Zusammenhang zwischen Verdichtungsverhdltnis, Lambda und ny,, ist bereits in
Diagramm 2.1 aufgefihrt.

Damit ist fir den vollkommenen Motor festzustellen: mit steigendem Verdichtungsverhaltnis erhoht sich bei
gleich bleibendem Fillungsmedium der Wirkungsgrad. Die Wirkungsgradkurve verlduft jedoch degressiv.

Die Voraussetzungen fiir einen vollkommenen Motor sind idealisierte Randbedingungen die der Vereinfachung
der Berechnungsvorginge und zur Definition eines Grenzpotenziales dienlich sind. In der Realitat stellt sich der
Motorprozess in allen idealisierten Belangen verlustbehaftet dar, was zu einem gednderten Zusammenhang von
Verdichtungsverhaltnis und Wirkungsgrad fiihren kénnte. Diagramm 4.36 zeigt die Resultate einer Simulations-
rechnung zum Potenzial der Anderung des Verdichtungsverhiltnisses (siehe Kapitel 2.3). Im Diagramm wird der
indizierte Wirkungsgrad in finf Lastpunkten gezeigt, der durch O0D-Berechnung mit dem Motorprozess-
rechenprogramm CORA (siehe Kapitel 3.1) bei Variation des Verdichtungsverhéltnisses ermittelt wurde.
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Diagramm 4.36: Anderung des indizierten Hochdruckwirkungsgrades bei Verdnderung des Verdichtungsverhiltnisses
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Diesen Berechungen sind Resultate von Messungen mit dem Motor D zugrunde gelegt. Die gemessenen
Druckverlaufe wurden vorerst einer Druckverlaufsanalyse mit CORA unterzogen. Der dabei fir jeden Betriebs-
punkt ermittelte Brennverlauf war Basis fiir die Variation des Verdichtungsverhiltnisses. Die zugefiihrte Luft- und
Kraftstoffmasse und, in den 3 Niedriglastpunkten, die AGR Rate wurde konstant gehalten. Als Warmelbergangs-
modell diente Woschni/Huber (1990). Basisverdichtungsverhaltnis ist 16.5, die 6 alternativen Verdichtungs-
verhdltnisse waren 14.03 (-15%), 14.85 (-10%), 15.68 (-5%), 17.33 (+5%), 18.15 (+10%), 18.98 (+15%). Die
Driicke vor und nach den Ventilen wurden gleich gehalten. Das Diagramm zeigt, dass mit zunehmender Last
das Potenzial zur Wirkungsgraddanderung mit Variation des Verdichtungsverhiltnisses steigt.

Eine prinzipiell dhnliche Berechnung, mit denselben Randbedingungen wie zuvor beschrieben, wurde zu genau
definierten Verdichtungsverhaltnissen durchgefiihrt. Basis fir die Simulation war wiederum Motor D. Gerechnet
wurde von Verdichtungsverhaltnis 12.5 bis 18.5 mit einer Schrittweite von einer Verdichtungsverhiltniseinheit.
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Diagramm 4.37: Ergebnisse Simulation Anderung des Verdichtungsverhltnisses

Die Ergebnisse dieser Simulation sind in Diagramm 4.37 fur 3 Lastpunkte: 4000/VL, 2000/2bar und 2000/VL
dargestellt. Aufgetragen wurde in mehreren Ordinaten der Wirkungsgrad des idealen Prozesses mit realer
Ladung, der Wirkungsgrad des realen Prozesses (nach Abzug der Verlustanteile ,realer Brennverlauf” und
,Wandwirme” jedoch ohne Beriicksichtigung der Ladungswechselverluste und der Reibung) sowie der Anteil
der Wandwdarmeverluste zu den beiden zuvor aufgetragenen Verlusten.

Das Diagramm zeigt, wie schon Diagramm 4.36, dass bei Betriebspunkten mit héherer Last ein starkerer Einfluss
des Verdichtungsverhiltnisses auf den Wirkungsgrad zu erkennen ist. Der hohe ideale Wirkungsgrad des
Teillastpunktes 2000/2 kann mit zunehmendem Verdichtungsverhéltnis nur mehr zu einem geringeren Teil
genutzt werden. Die Ursache fiir diesen Zusammenhang ist im Warmeibergang zu finden. Wie in den, der
untersten Ordinate zugeordneten Kurven zu erkennen ist, zeigt sich beim Lastpunkt 2000/2 ein Anteil von
~65% des Warmeilibergangs am aufgetragenen Gesamtverlust. Bei den Volllastpunkten liegt dieser Wert
durchwegs unter 50%, wobei der Anteil bei 4000min” naturgemal geringer ist, da hier die Zeitspanne eines
Zyklus geringer ist und daher weniger Warme (ber die Wand verloren gehen kann.
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Der hohere Anteil des Warmetibergangs an den angefiihrten Verlusten ist Grund fiir den geringeren Gewinn an
realem Wirkungsgrad bei héherem Verdichtungsverhiltnis im Lastpunkt 2000/2. Entsprechend der Rand-
bedingung der Berechnung, identischer Brennverlauf, ergibt sich die Anderung des Gesamtverlustes nur aus
einer Anderung im Warmeiibergang und dieser steigt beim niedrigen Lastpunkt {iberproportional an.

Temperaturniveau bei unterschiedlichem Verdichtungsverhaltnis

Ohne tiefgehende Beschiftigung mit diesem Thema sind auch fachkundige Thermodynamiker unter den
Motorenbauern geneigt, einem Motor mit niedrigerem Verdichtungsverhiltnis ein grundsatzlich niedrigeres
Temperaturniveau im Motorprozess zuzuschreiben.

Simulationsrechnungen die ausgehend von Messergebnissen des Serienmotors durchgefiihrt wurden, zeigen
jedoch ein anderes Bild. Mit Hilfe des OD-Motorprozess-Rechenprogrammes CORA (siehe Kapitel 3.1.1)
wurden aus Indizier- und langsamen Messdaten, analytisch, Brennverldufe fiir unterschiedliche Betriebspunkte
ermittelt. Diese Brennverldufe waren Grundlage fir eine Simulation des Motorprozesses, die mit gleich
bleibenden Brennverldaufen und gleichen Vorgaben fiir Brennstoff- und Luftmassezufuhr durchgefiihrt wurden.
Variiert wurde dabei nur das Verdichtungsverhiltnis. In Diagramm 4.38 sind die resultierenden Druck- und
Temperaturverldufe der derart simulierten Verdichtungsreduktionen bei den Lastpunkten 2000/2 und 4000/VL
aufgetragen. Die Druckverldufe des Motors mit reduziertem Verdichtungsverhiltnis entsprechen noch den
Vorstellungen, die man bei oberflichlicher Betrachtung dieser Fragestellung vermuten wiirde. Sowohl in der
Verdichtungs- als auch in der Arbeitsphase zeigt sich beim Motor mit reduziertem Verdichtungsverhaltnis ein
geringeres Druckniveau. Der Verlauf der gemittelten Temperatur liefert jedoch ein auf den ersten Blick
unerwartetes Ergebnis. Wahrend in der Verdichtungsphase die Temperatur bei geringerem Verdichtungs-
verhdltnis unter der mit Serienverdichtung fallt, dreht sich im Arbeitstakt dieser Zusammenhang um.

| | | 1 F 2100

] 4000/VL € 145 A £ 1950
| | ====—4000/VL €& 165 / BN F 1800
2000/2 & 145 / X F
| =—-—-—2000/2 & 16.5 / \\\ F 1650
\\ F
/'\\ 11350 <
/ \ E 1200 jl
F @
S r1050 o
\ E I—I
= = 900
165 7 —==f 750
150 ] ,/\\ F 600
] / \ L
135t=?%/ ~ - 450
] [/ \ L
120 7 l, \ =300
— 1051 g\
o ] l/
@ ]
8 904 ,v’
ﬁl 751 7 \
o ] /
60 / \
] y/
45 o
] / /;:;\\ \\
30
] Py N
154 // \ \-\
. ~ ~—
O
-120 -90 -60 -30 0 30 60 a0 120
°KW

Diagramm 4.38: Druck- und Temperaturverldufe bei unterschiedlichen Verdichtungsverhiltnissen

Die mittlere Gastemperatur im Nennleistungspunkt wurde flir weitere Verdichtungsverhiltnisse, entsprechend
den zuvor angefiihrten Randbedingungen, errechnet. Diese Temperaturverldufe sind in Diagramm 4.39
dargestellt.
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Diagramm 4.39: aus Messergebnis analytisch ermittelt: Verlauf mittlere Gastemperatur (€: 16.5) & simulierte Temperaturverldufe
fiir 4000/VL bei unterschiedlichem Verdichtungsverhaltnis.

Dabei ist nochmals zu erkennen: mit sinkendem Verdichtungsverhdltnis steigt der Maximalwert der mittleren
Brennraumtemperatur. In der Expansionsphase zeigt sich mit geringerem Verdichtungsverhiltnis eine hohere
Gastemperatur.

Eine eingehende Analyse dieses unerwarteten Temperaturverlaufes hat gezeigt, dass bereits eine Berechnung

mit trivialen Rechenmethoden nach dem 1. HS der Thermodynamik dhnliche Resultate liefert. Der Warmeitiber-

gang konnte als Ursache ausgeschlossen werden, da der Temperaturverlauf auch bei Unterdriickung des

Warmelberganges ein dhnliches Ergebnis zeigt. Entscheidend fiir das Verstandnis dieses Zusammenhanges ist

die Erkenntnis, dass bei reduziertem Verdichtungsverhiltnis das Volumen des Brennraums in OT

(Kompressionsvolumen V,) groBer ist als bei hohem Verdichtungsverhiltnis. Aus der Gleichung fir ideales Gas:
plVv

pW:mERD- = T:m F 4.09

lasst sich damit noch keine Aussage flir das Temperaturverhalten im Arbeitstakt treffen.
Zusammen mit dem 1. Hauptsatz:

du =dQ+dA

dU = (dQ, +dQ, )- pdv P10
der sich mit der Gleichung fiir dU bei der isentropen Zustandsdnderung
du =c,dT
aus plV =RI[T erhaltman: dT :%(pdV+Vdp)
. R F4.11
fur it: ¢, =——
VAL LY 1
. du = (pdV +Vdp)
k-1
in die Form
dp= (D160, +4Qu) ~rCpaV .

bringen lasst, ergibt sich ein Zusammenhang zwischen Druck und Temperatur der vorrangig vom Volumen (und
geringfligig von der Temperaturabhédngigkeit des Isentropenexponenten und des Warmeliibergangs) abhdngig
ist. Bei Energiefreisetzung (Term dQg), wie im Arbeitstakt tblich, fihrt das vergroRerte Muldenvolumen

Seite 95



MafBnahmen zur innermotorischen Verbesserung

(~Kompressionsvolumen) zu einem unterschiedlichen Verhaltnis zwischen Druck- und Temperaturdnderung. Bei
einem groferen Volumen (gleicher Masseninhalt vorausgesetzt) steigt die Temperatur starker als der Druck.

Zur Verifikation dieses Zusammenhanges wurde die Temperatur- und Druckdnderung bei Freisetzung einer
Energiemenge in unterschiedlichen Ausgangsvolumina (die sich durch unterschiedliches Verdichtungsverhéltnis
einstellen) errechnet. Die Anderungen beziehen sich auf eine Schrittweite von 1°KW. Masse, Volumsanderung
und StoffgroBen entsprechen dabei den Werten des Motors D im Nennleistungspunkt zum Zeitpunkt 5°KW
nOT, der Brennraumdruck musste fir die unterschiedlichen Volumen simulatorisch errechnet werden. Die
zugefiihrte Energie entspricht ebenfalls der bei 5°KWnOT zugefiihrte Energie. In Diagramm 4.40 ist das Resultat
dieser Berechnung dargestellt. Deutlich zu erkennen ist die mit zunehmendem Volumen steigende Temperatur-
anderung bei der definierten Energiezufuhr, wiahrend die Druckdanderung sinkt. Hier wurde weiters eine Kurve
aufgetragen, an der abgelesen werden kann, welches Verdichtungsverhéltnis fiir das jeweilige der Berechnung
zugrunde gelegte Brennraumvolumen zur Kurbelwellenposition 5°nOT nétig ware.
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Diagramm 4.40: Druck- und Temperaturdnderung durch definierte Energiezufuhr fiir unterschiedliche Ausgangsvolumina

Offen ist jedoch noch, wie sich die Verbrennungslage auf den Druck- und Temperaturanstieg bei freisetzen
einer definierten Energie auswirkt. Dazu wurde mit dem selben Formelwerk wie zuvor (F 4.09, F 4.12) der
Temperatur- und Druckanstieg bei Gleichraumverbrennung zu unterschiedlichen Zeitpunkten mit vier Ver-
dichtungsverhiltnissen errechnet. Um den Einfluss der ,plotzlich” freigesetzten Menge an Energie auf den
Temperaturanstieg bewerten zu kénnen, wurde neben der Verbrennung der gesamten Energiemenge (100%)
des Serienmotors eine Variante berechnet, bei der zum jeweiligen Zeitpunkt nur 10% der Energiemenge des
Serienmotors der Berechnung zugrunde gelegt wurde.

Die Ergebnisse dieser Simulationsrechnung sind in Diagramm 4.41 dargestellt.
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Diagramm 4.41: Druck- und Temperaturdnderung durch definierte Energiezufuhr fiir unterschiedliche Ausgangsvolumina
(Rechenschrittweite 1°KW)
Aus den in diesem Diagramm dargestellten Zusammenhdngen kénnen weitere, vorab grofSteils nicht erwartete
Erkenntnisse gewonnen werden. Interessant ist auf jeden Fall, dass bei einer Gleichraumverbrennung in OT (hier
ist dv=0) die Temperaturdnderung durch Freisetzen von thermischer Energie, unabhingig vom Verdichtungs-
verhdltnis und somit vom Kompressionsvolumen, gleich ist. Dies sowohl bei Freisetzung der gesamten, im
Nennleistungspunkt dem Serienmotors zugefiihrten Energie, als auch fiir die Einbringung von 10% dieser
Energiemenge. Der Druckanstieg ist jedoch bei groBem Verdichtungsverhiltnis, also bei geringerem
Kompressionsvolumen, hoéher. Wenn man nun die Energie abseits des oberen Totpunktes (hier ist dV#0)
umsetzt, zeigen sich abhidngig vom Verdichtungsverhdltnis unterschiedliche Temperaturanstiege. Diese
Temperaturerhhungen sind zudem noch von der Menge der umgesetzten Energie abhdngig. Aus dem
Diagramm ist zu erkennen, dass bei einer Gleichraumverbrennung von 100% der Energie zum Zeitpunkt
10°nOT, der Temperaturanstieg beim Motor mit 18.5 Verdichtungsverhaltnis um ~25K héher ist als beim Motor
mit einem Verdichtungsverhdltnis von 12.5. Wenn jedoch nur 10% dieser Energiemenge zum Zeitpunkt
10°nOT umgesetzt werden, ist der Temperaturanstieg beim Motors mit einem Verdichtungsverhéltnis von 12.5
um ~2K hoher als beim hoch verdichteten Motor. Bei Gleichraumverbrennung vor OT kehrt sich dieser
Zusammenhang um, wobei aufgrund des Warmeiibergangs der Ausgangszustand fiir die Verbrennung unter-
schiedlich ist und daher bei 10°vOT unterschiedliche GréRenordnungen zu den Resultat bei 10°nOT zu
erkennen sind.

Nach Studium von Diagramm 4.41 kann man hinsichtlich Temperaturentwicklung bei Absenkung des Ver-
dichtungsverhdltnisses vermerken, dass sich eine vorab erwartete Temperaturabsenkung dann nicht einstellen
wird, wenn sich der Brennverlauf, der beim Betrieb mit konventionellem Verdichtungsverhiltnis vorliegt, nicht
andert. Die aus der Energiefreisetzung resultierende Gastemperatur ist vom jeweils vorliegenden Volumen (und
somit vom Kompressionsvolumen bzw. vom Verdichtungsverhiltnis), von der Volumsanderung (somit von der
Verbrennungslage) und von der jeweils umgesetzten Energiemenge (und somit dem jeweiligen Kurbelwinkel
zugeordneten dQB) abhingig. Ohne genaue Kenntnis des Brennverlaufs der bei Betrieb mit niedrigem
Verdichtungsverhiltnis erzielt wird, konnen vorab keine Aussagen tber das Temperaturverhalten von Motoren
mit niedrigem Verdichtungsverhiltnis getroffen werden.

Die vorab erwartete Absenkung der Temperatur bei Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses wird sich nicht
grundsatzlich einstellen. Somit ist eine positive Auswirkung auf das NOx Emissionsverhalten nicht zwangslaufig
Folge der Absenkung des Verdichtungsverhaltnisses.
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44.2. Auswirkungen eines geringeren Verdichtungsverhaltnis auf das Zusammen-
spiel Verbrauch und Emissionen

Das vorige Kapitel hat gezeigt, dass mit einem reduzierten Verdichtungsverhiltnis, je nach Lage im
Motorkennfeld, eine mehr oder weniger starke Einbufle im Wirkungsgrad zu erwarten ist. Bei den bisher
gezeigten Ergebnissen von Simulationsrechnungen wurden der Ladungswechselaufwand und die Reibung nicht
beriicksichtigt und zudem ein gleich bleibender Brennverlauf angenommen. Wahrend beim Ladungswechsel
nur unbedeutende Auswirkungen einer Reduktion des Verdichtungsverhaltnisses auf den Wirkungsgrad zu
erwarten sind, kann sich ein geringeres Druckniveau positiv auf die Reibung auswirken.

Zudem wurde bei den bisherigen Berechnungen Auswirkungen auf die Emissionen nicht beriicksichtigt. Durch
das geringere Verdichtungsverhdltnis ist zum Zeitpunkt des Brennbeginns ein niedrigeres Druck- und
Temperaturniveau zu erwarten. Dadurch kann sich, je nach Entwicklung der Temperatur im Brennraum, eine
niedrigere NOx-Emission einstellen, da die Brennraumtemperatur grol’en Einfluss auf die NOx-Bildung hat [siehe
Kapitel 2.5].

Moderne Pkw Dieselmotoren missen heute den Zielkonflikt Verbrauch/NOx-Emission/Rauch/Gerdusch best-
moglich erfillen. Die bei der Applikation festgesetzten Stellparameter der Motorsteuerung stellen einen
Kompromiss zu Erfillung dieses Zielkonfliktes dar. Wenn nun die ZielgroRe ,NOx-Emission” Reserven bietet,
z.B. durch Verbesserung aufgrund eines geringeren Verdichtungsverhiltnisses, konnen diese Reserven durch
Optimierung hinsichtlich des Verbrauchs genutzt werden. Der Wirkungsgrad und somit der Verbrauch ist
demzufolge nur bedingt an die theoretisch ermittelten Wirkungsgraddnderungen gekoppelt. Vielmehr ist eine
Beeinflussung durch Verstellparameter, die eine elektronische Motorsteuerung bietet, eine wichtige Einfluss-
grolBe fur den real erreichbaren Wirkungsgrad.

Bei optimierten Stellparametern im Motorsteuergerdt kann mit der Reduktion des Verdichtungsverhaltnisses
eine Verbesserung des Wirkungsgrades einhergehen. Diese ist dann Folge der Reduktion der NOx-Emission
oder anderer fur den Zielkonflikt Verbrauch/NOx/Rauch/Gerdusch positiver Effekte. Da insbesondere die
Emissionswerte eines Dieselmotors, auch mit hohem Aufwand, nur ungeniigend genau errechnet werden
kénnen und der Warmlauf eine wesentliche Rolle spielt, ist zur endgiiltigen Beurteilung eine experimentelle
Untersuchung am Rollenpriifstand notwendig.

Der technische Aufwand fiir die Adaptierung eines Versuchstrigers ist nach ersten Uberlegungen gering. Eine
einfache Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses erhalt man durch VergroBern der Kolbenmulde. Hier muss
jedoch auf eine Schwachung der Kolbenbodenwand zum Kihlkanal hin geachtet werden. Als vorteilhaft wird
die VergroRerung der Kolbenmulde in Richtung der Einspritzstrahlen gesehen.

Es wurden daher fiir den Motor [D] Kolben gefertigt, mit denen, ausgehend vom Serienverdichtungsverhaltnis
16.5, ein Verdichtungsverhaltnis von 15 untersucht werden konnte.

In der Literatur findet sich auch die Moglichkeit, das Verdichtungsverhdltnis durch Vergrofern des
Kolbenspaltes (Abstand zwischen Kolbenboden und Zylinderkopf) abzusenken [Lit 4.4]. Wahrend diese
Methode im Rennsport zur Leistungsanhebung von Ottomotoren durch Turboaufladung oftmals angewendet
wird, ist sie fir den Dieselmotor, wie auch in der angefiihrten Literatur nachgewiesen, nicht zielfiihrend. Die
durch die Verdrangung von Volumen aus der Quetschfliche induzierte erhdhte Ladungsbewegung in der
Mulde im oberen Totpunkt ist fir das Betriebsverhalten eines Dieselmotors von entscheidender Bedeutung.
Dies wurde vom Verfasser durch Einsatz von optischen Verbrennungsdiagnosemethoden im Rahmen eines
Vergleichs zweier unterschiedlicher Motorenkonzepte nachgewiesen und ist auch in der einschldgigen
Fachliteratur allgemeine Lehrmeinung [Lit. 4.32]. Eine Vergrollerung des Kolbenspalts fiihrt zu einer Reduktion
des ,Quetschspalts” und damit zu einer geringeren Ladungsbewegung in der Mulde. Das daraus resultierende
negative Rauchverhalten ist in [Lit. 4.4] deutlich erkennbar dargestellt. Eine Untersuchung eines derart
gednderten Motors wurde daher nicht in Betracht gezogen.

Was jedoch zusétzlich untersucht wurde, ist ein Vergleich des Atkinsonverfahrens mit der Reduktion des geo-
metrischen Verdichtungsverhiltnisses. In Kapitel 4.2.2 wurde bereits erwdhnt, dass im Zuge der Unter-
suchungen mit Motor D auch eine Nockenwelle eingesetzt wurde, die zu einer um 30°KW ldngeren Ventil-
offnungsdauer fiihrt. Dadurch reduziert sich das effektive Verdichtungsverhéltnis von 15.1 auf 13.2 (bei einem
geometrischen Verdichtungsverhdltnis des Motors mit 16.5). Das effektive Verdichtungsverhdltnis des Motors
mit reduziertem geometrischen Verdichtungsverhdltnis von 15 betrdgt 13.7 (bei gleichem ,Einlass Schluss” wie
der Serien Motor).
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In weiterer Folge werden die Ergebnisse mit Atkinsonnockenwelle den Ergebnissen mit reduziertem (geo-

metrischem) Verdichtungsverhiltnis in die Ergebnisdarstellung integriert und bei der Bewertung darauf
eingegangen.

Methodik der experimentellen Untersuchungen zum reduzierten Verdichtungsverhaltnis

Wie schon in den vorherigen Kapiteln soll auch hier eine kurze Zusammenfassung tber die Durchfiihrung der
Versuche erfolgen. Im Besonderen werden die Randbedingungen zur Betriebspunktoptimierung bei
reduziertem Verdichtungsverhdltnis beschrieben. Obgleich sich die Auswirkungen einer vergrollerten Kolben-
mulde fiir die Einstellung der Motorsteuerparameter im Vergleich zu den Auswirkungen einer gednderten
Ladungsbewegungssteuerung weniger kritisch darstellen, ist eine Optimierung der Steuerparameter unablassig,
wenn die Potenziale zum reduzierten Verdichtungsverhiltnis genau erfasst werden sollen.

Wie schon in Kapitel 2 erwdhnt, wird auch hier auf den Einsatz von DOE-Methoden verzichtet, da sich das
unterschiedliche Betriebs- und Emissionsverhalten bei manuellem Verstellen der Motorsteuerparameter fiir den
Prifstandsingenieur direkt verdeutlicht. Diese Vorgehensweise fiihrt zu einem besseren Feingefiihl fir die
jeweiligen Optima der einzelnen Parameter. Die hier umgesetzte Applikationsmethodik entspricht auch der, die
bei der Motorabstimmung in der Entwicklungsabteilung des Fahrzeugherstellers, der den Versuchstrager [Motor
D] zur Verfligung gestellt hat, fiir die Endoptimierung gewdahlt wird.

Nach Inbetriebnahme des Motors mit den Kolben, die zu einem geringeren Verdichtungsverhiltnis fiihren,
wurde der Motor in 14 Lastpunkten betrieben. In diesen Lastpunkten wurden, jeweils ausgehend von den
Einstellungen des Serienmotors [Motor D], durch Verstellen unterschiedlicher Motorsteuerparameter die
Betriebspunktoptima ermittelt. Nachfolgend angefiihrte Tabelle 4.1 zeigt die einzelnen Verstellgrolen die bei
der Optimierung der jeweiligen Betriebspunkte variiert wurden.

alon|lals|lv|glele|S|lelT|I2]13|F
JHHEHBEHEEEHEE
=N |®|=SIR||F
Beginn HE - Haupteinspritzung | X | X | X [ X | X | X X X[ X X] X[ X
Menge VET - Voreinspritzung 1| X | X | X [ X | X | X X1 X[ X X] X[ X
Zeitpunkt VET | X | X | X | X | X [ X | X X X[ XX X]| X
Menge VE2 | X [ X | X | X | X | X
Zeitpunkt VE2 | X | X | X | X | X | X
AGRRate | X | X | X[ X[ X[ X | X ] X | X
Raildruck | X | X | X[ X [ X | X | X[ X | X | X X
Drallklappenstellung | X | X | X | X | X[ X | X | X[ X
Ladedruck | X | X | X [ X | X | X | X | X | X | X[ X | X | X[ X

Tabelle 4.1: Variationsparameter bei Optimierung der jeweiligen Lastpunkte

Da sich auch bei dieser Fragestellung, wie in fast allen Optimierungsansatzen beim Dieselmotor, die Haupt-
grolRen Verbrauch, NOx, Rauch, Gerdusch durch gegenldufige Trends abbilden, ist die Wahl des Optimierungs-
ziels eine wesentliche Grundlage fir die Bewertung des Verbesserungspotenzials einer technischen MaBnahme.
Fir die Optimierung des Motors mit reduziertem Verdichtungsverhiltnis wurde die Gleichstellung der NOx-
Emissionen als Hauptkriterium zur Betriebspunktoptimierung gewdhlt. Das Gerdusch wurde hinsichtlich
Optimierung auBer Acht gelassen, widhrend Verbrauch und Rauchemissionen bei gleichgestellten NOx-
Emissionen auf optimale Werte getrimmt wurden. Da sich die Verbrauchsanderung zum Teil gegenldufig zur

Anderung der Rauchemission entwickelt, wurde dem Verbrauch bei der Optimierung eine hohere Prioritit als
den Rauchemissionen gegeben.

Wie in der zuvor angefiihrten Tabelle zu erkennen, sind in den Lastpunkten auBerhalb des AGR-Bereichs nur
die dabei relevanten StellgroRen der Motorsteuerung verdandert worden. Insbesondere im Nennleistungspunkt
ist der Freiheitsgrad zur Optimierung der Motorsteuerung stark eingeschrankt. Hier ist einzig die Veranderung
des Einspritzzeitpunktes, der VE-Parameter (wobei hier nur eine Voreinspritzung stattfindet) und des Ladedrucks
moglich. Eine Reduktion des Raildrucks ist zwar moglich aber nicht sinnvoll, da im Nennleistungspunkt schon
eine geringe Anderung des Raildrucks zu {iberproportionalem Rauchanstieg fiihrt.
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Im Anschluss an die Optimierung der einzelnen Lastpunkte konnte flr die Punkte im AGR-Bereich eine AGR-
Variation durchgefiihrt werden. Ausgangspunkt fiir diese AGR-Variation waren die Einstellwerte die bei der
Optimierung ermittelt wurden. Um diesen Basisbetriebspunkt wurde die AGR-Rate durch Verstellen der Sollluft-
masse, beginnend mit dem AGR-freien Betrieb, stufenweise erhéht bis entweder keine weitere Erhhung der
AGR Rate festgestellt werden konnte, oder aber der Rauchwert unverhiltnismiRig grol® wurde (>4-5 FSN). Der
Ladedruck wurde in allen Stellstufen auf den Wert des zuvor ermittelten Betriebspunktoptimums gehalten. Die
Einstellwerte aller restlichen Stellparameter wurden nicht gedndert.

Die Methodik der experimentellen Untersuchung mit der Atkinson Variante wurde in Kapitel 4.2.2 angefiihrt, sie
entspricht dem hier beschriebenen Verfahren zur Untersuchung des Motors mit reduziertem Verdichtungs-
verhdltnis vollinhaltlich.

Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen

Entsprechend der zuvor angefiihrten Methodik wurde der Basismotor, nach Tausch der Serienkolben gegen
jene die zu einem Verdichtungsverhiltnis von 15 fiihren, am Priifstand untersucht.

In den angefiihrten Lastpunkten wurde die Motorsteuerung optimiert, wobei wie erwdhnt als vorrangiges
Optimierungsziel die Reduktion des Kraftstoffverbrauchs bei einer dem Serienmotor mdéglichst gleichgestellten
NOx-Emission galt.

In Diagramm 4.42 sind die Rauch/NOx-TradeOff Linien des Motors mit Verdichtungsverhiltnis 15 denen des
Serienmotors im Lastpunkt 1300/3 gegenibergestellt. Zudem ist auch das Ergebnis des Motors mit
Atkinsonverfahren eingetragen. Im Gegensatz zu dem bei Anderung der Ladungsbewegungssteuerung erzielten
Ergebnis fir den Rauch/NOx-TradeOff zeigen sich hier mit dem reduzierten Verdichtungsverhaltnis positive
Auswirkungen auf das Emissionsverhalten. Das Atkinsonverfahren liefert bei seriennahen NOx-Werten (~7.5 g/h)
eine dem Serienmotor vergleichbare Rauch/NOx Charakteristik, bei geringer AGR und somit hohen NOx
Werten zeigt das Atkinsonverfahren in diesem Lastpunkt ein schlechteres Rauchverhalten.
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Diagramm 4.42: Vergleich Rauch/NOx-TradeOff bei €=15 und € =16.5 im Lastpunkt 1300/3

Wie schon in Kapitel 4.3 sollte auch hier das Verbrauch/NOx-Verhalten zur Bewertung herangezogen werden
um die Auswirkung auf den Verbrauch beurteilen zu koénnen. Der Verbrauch/NOx-Zusammenhang ist in
Diagramm 4.43 abgebildet.
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Diagramm 4.43: Verbrauch/NOx-Verhalten bei AGR-Variation im fiir € =15 optimierten Lastpunkt 1300/3 (Vergleich mit Serie)

Auch das Verbrauchs/NOx-Verhalten mit reduziertem Verdichtungsverhéltnis ist als positiv zu bewerten, wobei
hier fir die Atkinsonvariante groRere Vorteile als fir den Motor mit Verdichtungsverhéltnis 15 zu erkennen sind.
Bei gleichgestellten NOx-Emissionen sollten entsprechend den angefiihrten Diagrammen der Verbrauch und die
Rauchemissionen sinken. Den Ergebnissen nach kann auch die Aussage getdtigt werden, dass im Lastpunkt
1300/3 mit dem reduzierten Verdichtungsverhiltnis, durch Erhéhung der AGR Rate, eine Verringerung der
NOx-Emission um 30% erzielt werden kann, dies bei anndhernd gleichbleibendem Verbrauch und Rauch-
emissionen.

Bei Betrachtung der Ergebnisse fiir den Lastpunkt 2000/2 zeigt sich ein dhnliches Bild. In Diagramm 4.44 ist zu
erkennen, dass die Rauch/NOx-TradeOff Kurve fiir beide Alternativvarianten unter der Linie der Serien-
konfiguration zu liegen kommt. Im Gegensatz zum Lastpunkt 1300/2 zeigt hier der Atkinsonmotor einen
glinstigeren Rauch/NOx-TradeOff als der Motor mit Verdichtungsverhaltnis 15.
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Diagramm 4.44: Vergleich Rauch/NOx-TradeOff bei € =15 und € =16.5 im Lastpunkt 2000,/2
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Fir das Verbrauch/NOx-Verhalten (Diagramm 4.45) ergibt sich ebenfalls fiir beide Varianten ein besseres
Verhalten, hier jedoch mit groBeren Vorteilen fiir den Motor mit verringertem geometrischen Verdichtungs-
verhdltnis.
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Diagramm 4.45: Verbrauch/NOx-Verhalten bei AGR-Variation im fiir € =15 optimierten Lastpunkt 2000/2 (Vergleich mit Serie)

Beide Diagramme fiihren vorerst zur Annahme, dass sich eine Reduktion des Verdichtungsverhéltnisses, aber
auch der Betrieb mit dem Atkinsonverfahren entsprechend den fiir Pkw Dieselmotoren bisher wesentlichen
Entscheidungskriterien Rauch-/NOx-Emissionen und Verbrauch als positiv darstellt. Das bisher nicht angefiihrte
konventionelle Beurteilungskriterium ,Gerdusch” ist zumindest bei verringertem geometrischem Verdichtungs-
verhiltnis als unkritisch anzusehen. Resultate, die der Literatur entnommen wurden [Lit. 4.4], konnten durch die
Versuche am Priifstand bestdtigt werden. Die aus dem Zylinderdruck errechnete Verbrennungsgerdusch-
anregung hat sich beim Betrieb mit reduziertem Verdichtungsverhdltnis in allen untersuchten Lastpunkten
gebessert. Eine negative Auswirkung auf das subjektive Gerduschverhalten, das letztendlich erst im Fahrzeug
Uberprift werden kann, ist nicht zu erwarten.

Die bisher angefiihrten Resultate stellen die Ergebnisse von Variationen der AGR Rate in zwei Lastpunkten des
Kennfeldbereichs mit AGR Betrieb dar. AuRerhalb dieses Bereichs kann zwangslaufig keine AGR Rate verstellt
werden. Die bewidhrte Methode der Darstellung des Rauch/NOx/Verbrauchs-Verhaltens mittels AGR TradeOff
kann daher hier nicht angewendet werden. Nachfolgend werden daher die Ergebnisse fiir Ver-
brauch/Rauch/NOx aller optimierten Lastpunkte in Balkenform dargestellt.
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Diagramm 4.46: Auswirkung des Betriebs mit reduziertem Verdichtungsverhaltnis auf den spezifischen Kraftstoffverbrauch
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Diagramm 4.47: Anderung der NOx Emission bei Betrieb mit reduziertem Verdichtungsverhaltnis
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Diagramm 4.48: Anderung der Rauchemissionen bei Betrieb mit reduziertem Verdichtungsverhltnis

Die Ergebnisse der konventionellen Betriebsparameter Verbrauch, NOx- und Rauchemission zeigen, dass sich
bei einer geometrischen Reduktion des Verdichtungsverhaltnisses der Verbrauch im niedrigen Lastbereich bis
zu einem effektiven Mitteldruck von ~5bar verringert. Die Reduktion liegt hier zwischen 1% und 2%. Mit
spatem ,Einlass Schluss” verbessert sich der Verbrauch nur in den Lastpunkten bis zu einem Mitteldruck von 3
bar merkbar. Der Verbrauchsgewinn liegt hier bei ~1%. Die Reduktionen der beiden Varianten stellen sich bei
anndhernd gleichen NOx-Emissionsniveau ein (im Lastpunkt 1300/3 wurde die Atkinsonvariante mit deutlich
verringerten NOx Emissionen betrieben, der dabei resultierende Verbrauchsgewinn von 2% wird sich bei
gleichgestellten NOx-Emissionen reduzieren und wurde daher zuvor nicht erwdhnt.)

Das Verbrauchsverhalten des Motors mit Verdichtungsverhiltnis 15.0 zeigt sich in Lastpunkten mit Mittel-
driicken Uber 6 bar gegeniliber dem Serienmotor negativ. Eine Reduktion des geometrischen Verdichtungs-
verhdltnisses ist hier schlechter zu bewerten als der Betrieb mit Atkinsonverfahren, das jedoch bereits bei
Mitteldriicken Gber 5 bar einen héheren Verbrauch als die Serie liefert.

Die Rauchemissionen zeigen im untersuchten Lastpunktkollektiv ein indifferentes Verhalten. Im emissions-
relevanten Kennfeldbereich ist durchwegs eine Verbesserung im Rauchverhalten festzustellen. Dies sowohl fiir
den Motor mit reduziertem geometrischen Verdichtungsverhéltnis, als auch fiir den Atkinsonmotor. Ursache
hierfir konnte beim Alternativmotor mit Verdichtungsverhdltnis von 15.0, neben etwaigen systemischen
Vorteilen des reduzierten Verdichtungsverhiltnisses, eine gewissenhaftere Optimierung der Drallklappen-
stellung in den ausgewahlten Lastpunkten bei der manuellen Applikation sein. Das Atkinsonverfahren kénnte
zudem vom hdoheren Drallniveau am Verdichtungsende profitieren, das sich laut Simulationsergebnis (siehe
Kapitel 4.3) einstellen sollte.

Im Hochlastbereich erhéhen sich die Rauchemissionen, was wohl beim Motor mit Verdichtungsverhaltnis 15.0
darauf zuriick zu fiihren ist, dass durch die vergroBerte Kolbenmulde eine gednderte Ladungsbewegung in der
Mulde fiir eine schlechtere Kraftstoffaufbereitung am Ende der Einspritzphase sorgt. Im Lastpunkt 1000/VL fehlt
dem Atkinsonmotor definitiv Ladungsmasse, da hier die Einbullen hinsichtlich Zylinderfillung vom Turbolader
nicht kompensiert werden konnen. Dadurch stellt sich ein geringeres Lambda im Betrieb ein, das zu den in
diesem Lastpunkt hohen Ruemissionen fiihrt.

Die oftmals fiir die RuBbildung bei geringem Verdichtungsverhiltnis gedulerte Begriindung einer geringeren
Temperatur diirfte entsprechend den Ergebnissen der 0D-ProzelRanalyse in diesem Lastpunkt nicht zutreffen, da
sich dabei gezeigt hat, dass die mittlere Gastemperatur bei einem Verdichtungsverhaltnis von 14.5 am Ende der
Verbrennung hoher ist als die Gastemperatur bei €=16.5 (sieche Diagramm 4.38). Die als Folge der schlechteren
Kraftstoffaufbereitung erhohte Rulkonzentration kann am Ende der Verbrennung durch die hoheren
Temperaturen nicht kompensiert werden.
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Zusammenfassend kann zu den Ergebnissen der konventionellen Betriebsparameter Verbrauch, NOx- und
Rauchemission gesagt werden, dass sich der Verbrauch mit steigender Last gegeniiber Betrieb mit Verdichtungs-
verhdltnis 16.5 erhéht. Im  emissionsrelevanten AGR-Bereich zeigt sich bei einigen Lastpunkten eine
Verbesserung im Verbrauch. Hier ist der Verbrauch in hohem MalRe von der Applikationsstrategie abhdngig und
es ist zu vermuten, dass bei der manuellen Lastpunktoptimierung ein gilinstigeres Optimum gefunden wurde als
mit dem Serienstand bei hoherem Verdichtungsverhdltnis. Ein Vergleich des Verbrauchs ohne Beriicksichtigung
von NOx- und Rauchemissionen ist wiederum keinesfalls sinnvoll, da, wie bereits mehrfach in dieser Arbeit
erwdhnt, die systemimmanente Gegenldufigkeit von Verbrauch und Rauch zu NOx-Emissionen umfangreiche
Méglichkeiten zu alternativen Applikationsstrategien bei der Steuergerdteabstimmung eréffnet.

Eine Beurteilung des um 1.5 Einheiten reduzierten Verdichtungsverhaltnisses ware entsprechend den bisher dar-
gestellten Ergebnissen positiv, da zu den glinstigen Ergebnissen die Vorteile einer reduzierte Bauteilbelastung
(siehe nachfolgendes Kapitel 4.4.3) hinzugezahlt werden mdissen.

Neben den konventionellen Betriebsparametern Verbrauch, NOx-Emissionen und Rauchverhalten haben sich in
den letzten Jahren zwei weitere Emissionsgrofben als wichtig fiir die Beurteilung des dieselmotorischen Betriebs
gezeigt: CO- und HC-Emissionen. Die Abhadngigkeit der NOx-Entstehung von der Temperatur fiihrt dazu, dass
eine niedrige NOx-Emission vorrangig durch Absenken der Gastemperatur zu erzielen ist. Mit Einfiihrung der
EU4-Abgasnorm wurden die CO- und HC-Emissionen zu einem weiteren wichtigen Kriterium bei der Brenn-
verfahrensentwicklung und bei der Steuergerdteapplikation.

In bisherigen, dem Verfasser bekannten, Veroffentlichungen zum Thema ,reduziertes Verdichtungsverhaltnis”
(Lit. 4.4, Lit. 4.33) wird durchgehend auf eine Verschlechterung der CO- und HC-Emissionen hingewiesen. Die
Auswertung der CO- und HC-Resultate nach den experimentellen Untersuchungen war daher eine wesentliche
Aufgabe.

In Diagramm 4.49 und Diagramm 4.50 sind sowohl die CO- als auch die HC-Emissionen, die bei der
experimentellen Untersuchung der manuell optimierten Lastpunkte gemessen wurden, im Vergleich zu den
Messergebnissen der Serienkonfiguration aufgetragen.
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Diagramm 4.49: HC-Emissionen bei unterschiedlichen Verdichtungsverhaltnis
(€ =16.5: Serienapplikation; € =15 & 30°Atk.: manuelle Optimierung)
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Diagramm 4.50: CO-Emissionen bei unterschiedlichen Verdichtungsverhaltnis
(€ =16.5: Serienapplikation; € =15 & 30°Atk.: manuelle Optimierung)

Es zeigt sich, dass die aktuelle Lehrmeinung zum Zusammenhang Verdichtungsverhiltnis und CO/HC-
Emissionen weitgehend wiedergegeben wird. Leider ist die CO/HC-Erh6hung insbesondere bei den emissions-
relevanten Lastpunkten im AGR-Bereich am deutlichsten. Hier zeigen sich Anderungen der CO- und HC-
Emissionen von bis zu 100%. In den Hochlastpunkten fillt die CO- und auch die HC-Anderung bescheidener
aus. Zuweilen ist auch eine Reduktion dieser Emissionen zu erkennen (z.B. 2000/VL). Besonders interessant ist,
dass die CO/HC-Emissionen der Atkinsonvariante im niedrigen Lastbereich zwar hoéher sind als beim
Serienmotor, die Werte des Motors mit geometrisch reduziertem Verdichtungsverhéltnisses aber bei weitem
nicht erreicht werden.

Die extrem hohen CO- und HC-Emissionen mit Verdichtungsverhiltnis 15 sind jedoch ausschlieflich in Last-
punkten die in einem friihen Stadium des NEDC Fahrzyklus oder bei Lastpunkten mit einer Abgastemperatur
unter 300°C von Relevanz. Dies, da der Oxidationskatalysator bei Abgastemperaturen tber 300°C, aufgrund
des Luftliberschusses im Abgas von Dieselmotoren, etwaige CO- und HC-Anteile im Abgas effizient zu CO,
bzw. H,0 oxidiert. Um mit der Abgastemperatur die Wirksamkeit des Oxidationskatalysators beurteilen zu
koénnen, wird hier eine Tabelle der Temperaturen vor und nach Abgasturbolader fiir die einzelnen ,stationdren”
Lastpunkte bei den beiden Versuchskonfigurationen gezeigt (Tabelle 4.2).

€: Serie (16.5) €:15 €: Serie + 30° Atk.
Lastpunke | Pe [kW] A T_31 T 41 T.31 T.41 T.31 T 41
1250/2 44 207 | 2440 2184 250.0 213.0 237.9 209.9
1300/3 6.7 187 | 2892 2459 290.7 2486 086.3 2404
2000,2 7.0 219 | 2798 2453 0732 2419 2799 2451
1750,/1 32 309 | 2141 1931 2103 186.5 2164 186.5
1500,/5 12.7 137 | 2145 3417 4043 365.6 4190 3475
2000/4 13.6 156 | 4008 346.5 430.0 374.6 407.0 3511
1750/6 33.4 136 | 4756 404.7 4968 426.0 4848 4108
2000,8 30.2 134 | 5393 4502 5608 4717 554.0 461.7
2000/10 | 176 1728 | 5850 482.0 602.3 496.6 5043 4835
3000/6 26.7 2.81 3848 3175 4155 357.4 3947 3211
1000/VL 16.9 112 | 5459 456.1 5489 4575 570.8 468.3
3000/10 | 500 220 | 4/58 380.9 5079 450.1 4825 384.4
2000/VL | 706 1739 | 6525 500.8 6554 502.3 6704 509.2
4000/VL | 1252 1.41 7914 647.6 7988 653.3 7973 646.9

Tabelle 4.2: Abgastemperaturen vor Turbolader (T_31) und vor Oxidationskatalysator (T_41) fiir verschiedene
Motorkonfigurationen (Steuergerdtedatenstand fiir € = 15 & 30°Atk manuell optimiert)
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Fir die Abgastemperatur ist sowohl die Leistung als auch das Luftverhaltnis entscheidend. Daher wurden in
dieser Tabelle neben den Temperaturen auch diese beiden GroRen aufgelistet. Die angefiihrten Temperaturen
zeigen, dass beim untersuchten Motor, der einen Hubraum von 2.0lt aufweist, bei Leistungen iber ~12 kW eine
Abgastemperatur vor Oxidationskatalysator (T_41) von ber 340°C erreicht wird. Im Diagramm 4.51 wird die
Abgastemperatur T_41 des Motors im gesamten Motorkennfeld dargestellt. Hier sind auch die, im NEDC bei
Verwendung dieses Motors in einem konventionellen PKW der Schwungmassenklasse 1500 kg gefahrenen,
Lastpunkte eingetragen.

147 | | |
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12 1 /
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Diagramm 4.51: Abgastemperatur vor Oxidationskatalysator (Motor D - betriebswarm) und Lastpunkte im NEDC (Auflosung 1 sec)

Es zeigt sich, dass sogar im betriebswarmen Motorbetrieb ein groler Teil der fiir den Fahrzyklus relevanten Last-
punkte bei einer Abgastemperatur von unter 300°C gefahren werden. Dass diese und weitere Lastpunkte im
realen Fahrzyklus nach Kaltstart eine niedrige Abgastemperatur von deutlich unter 300°C liefern werden, liegt
auf der Hand.

Eine weitere Analyse der Abgastemperaturen des Serienmotors, die in Tabelle 4.2 den Abgastemperaturen des
Motors mit reduziertem Verdichtungsverhiltnis gegeniiber gestellt wurden, zeigt, dass die Temperaturen,
sowohl vor- als auch nach Turbolader bei Betrieb mit einem Verdichtungsverhiltnis 15 tendenziell h6her sind
als beim Serienmotor. Wahrend dieses Ergebnis bei den Teillastpunkten auf etwaige Unterschiede durch die
manuelle Steuergerateoptimierung zuriick gefiihrt werden kann, ist bei den 3 Volllastpunkten nur der Einspritz-
zeitpunkt derart angepasst worden, dass der Verbrennungsschwerpunkt identisch dem bei Serienkonfiguration
ist. In diesen Volllastpunkten zeigt sich die Abgastemperatur bei niedrigem Verdichtungsverhaltnis geringfligig
hoher. Dieses Ergebnis entspricht den Erwartungen die nach den Ausfiihrungen tGber das héhere Temperatur-
niveau, das bei der 0D-Simulation, wie in Kapitel 4.4.1 beschrieben, errechnet wurde.

Um die CO/HC-Emissionen fiir den Motor mit reduziertem Verdichtungsverhéltnis im Rahmen einer Variation
der AGR Rate bewerten zu konnen, wurden die dabei erzielten Messergebnisse fir CO und HC ausgewertet
und in Diagramm 4.52 aufgetragen.
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In diesem Diagramm sind fiir 2 Lastpunkte (1500/5 und 2000/2) die CO- und HC-Emissionen bei unter-
schiedlichen AGR Raten und der daraus resultierenden Abhadngigkeit von den NOx-Emissionen dargestellt. Es
zeigt sich einerseits, dass auch bei den spezifischen GréRen die Héhe der CO- und HC-Emissionen stark last-
punktabhdngig sind (in Diagramm 4.49 und Diagramm 4.50 sind die CO- und HC-Emissionen in g/h aufge-
tragen), und andererseits, dass diese Emissionen bei Reduktion der NOx-Emissionen {iberproportional ansteigen.
Bei NOx-Emissionen unter 1 g/kWh zeigt sich insbesondere im Lastpunkt 2000/2 ein extremer Anstieg dieser
Schadstoffkomponenten. Ursache hierfiir ist das niedrige Temperaturniveau bei der Verbrennung, das zur
Erzielung niedrigster NOx-Emissionen notwendig ist. Die im Zuge der Verbrennung kraftstoffreicher Zonen ent-
standenen CO- und HC-Emissionen werden im Normalfall in der Expansion- und Ausschubphase mit dem Rest-
sauerstoff zu CO, und H,O oxidiert. Das Gleichgewicht dieser Oxidationsreaktion ist jedoch von der
Temperatur abhéngig. Mit der fiir niedrige NOx-Emissionen grundsatzlich geringeren Verbrennungstemperatur
sinkt auch die Abgastemperatur und somit werden weniger CO- und HC Molekiile aufoxidiert.

Interessant ist der Vergleich der HC/CO-Emissionen des Serienmotors mit reduzierter Verdichtung. Wie im ein-
leitenden Kapitel aufgezeigt wurde, liegt die Brennraumtemperatur am Ende der Verbrennung bei geringerem
Verdichtungsverhiltnis hoher. Das misste zu einer besseren Nachreaktion und somit zu niedrigeren HC/CO-
Emissionen bei niedrigem Verdichtungsverhiltnis fiihren. Wie aus den Diagrammen 4.47, 4.48 und 4.50 er-
sichtlich, ist genau das Gegenteil der Fall. Dies wird vom Autor wie folgt begriindet: die Verdichtungsend-
temperatur und somit die Temperatur zum Zeitpunkt der Voreinspritzung ist niedriger (siehe Diagramm 4.38,
~15K@20°KWvOT). Nachdem die erste Voreinspritzung (Motor D wird in niedrigen Lastpunkten mit 2 Vorein-
spritzungen betrieben) deutlich vor OT liegt, fiihrt eine niedrigere Verdichtungsendtemperatur dazu, dass ein
geringfiigig hoherer Anteil der Voreinspritzmenge ohne chemische Reaktion in den Aufenrandbereich des
Zylinders, bzw. in den Ringspalt kommt. Die so der Hauptverbrennung entzogenen Kraftstoffmengen kommen
erst in einer spdten Phase des Expansionstaktes mit heilem Abgas in Interaktion und kénnen dann, bei
entsprechendem Abgastemperaturniveau, oxidiert werden. In niedrigen Lastpunkten ist das Abgastemperatur-
niveau gering, hier sind die Kraftstoffanteile die nicht in die Kolbenmulde eingebracht werden von wesentlichem
Einfluss auf die HC- und auch auf die CO Emissionen. Dadurch lassen sich die, in Diagramm 4.49 und
Diagramm 4.50 gezeigten, HC- und CO-Emissionen bei verringertem Verdichtungsverhiltnis erkldren: in
niedrigen Lastpunkten, bei denen eine friihe erste Voreinspritzung gefahren wird, fiihrt die verringerte
Verdichtungsendtemperatur zu einem erhéhten Anteil unverbrannten Kraftstoffs. Bei hohen Lastpunkten wird
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nur eine Voreinspritzung getdtigt und zudem liegen hier hohe Abgastemperaturen vor. Durch die zeitliche Ndhe
der Voreinspritzung reduziert sich die Wahrscheinlichkeit, dass unverbrannter Kraftstoff in Randbereiche des
Zylinders kommt. Die h6here Abgastemperatur fiihrt zu besseren Nachreaktionsbedingungen.

Alle zuvor angefiihrten Daten der CO/HC-Emissionen wurden bei betriebswarmem Motor in stationdren Last-
punkten ermittelt. Zu beriicksichtigen ist, dass nach Kaltstart und bei dynamischem Betrieb die CO/HC-Roh-
emissionen noch deutlich héher als beim Motor mit Serienverdichtungsverhiltnis werden kénnen. Eine end-
glltige Bewertung der CO/HC-Emissionen nach dem Kaltstart ist daher ohne spezielle Kaltstartuntersuchungen
nicht moglich.

44.3. Potenzial zur Steigerung des Mitteldruckes bei reduziertem Verdichtungs-
verhaltnis

Eine Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses hat, wie in Diagramm 4.38 klar ersichtlich, grundsatzlich ein
geringeres Druckniveau in der Hochdruckphase des Motorprozesses zur Folge.

Die maximale Leistung eines Dieselmotors, egal ob fir Pkw-, Lkw- oder Non-Road-Anwendung, wird heute
haufig durch den zuldssigen Spitzendruck begrenzt. Der zuldssige Spitzendruck ist durch die Konstruktion des
Triebwerkes, insbesondere durch das Kurbelgehduse, bestimmt. Wihrend Teile des Kurbeltriebes wie Kolben,
Pleuel leicht gegen leistungsfihigere Bauteile getauscht werden kdénnen, ist eine Verstarkung des Kurbel-
gehiduses nicht auf einfache Weise zu bewerkstelligen. Eine Anderung des gewdhlten Werkstoffes kann in
beschranktem Male fir eine Leistungserhhung genutzt werden [Lit. 4.22]. Um die spezifische Leistung fiir Pkw
auf Werte iber 90kW/It. bzw. bei Lkw auf Gber 75kW/It. anzuheben sind jedoch deutlich héhere Spitzendriicke
notwendig. Eine konstruktiv robustere Ausbildung des Kurbelgehduses ist nur am Beginn einer neuen Motor-
generation realisierbar, wobei dabei eine Erhéhung des Gewichtes und eine VergroRerung der Hauptlager-
abmessungen und damit der Reibung unvermeidlich ist. Da der ,Produktionszyklus” eines Kurbelgehduses, aus
wirtschaftlichen Griinden, ber mehrere Jahre, zum Teil tber Jahrzehnte laufen muss, kann der zuldssige
Spitzendruck innerhalb dieser Produktionslaufzeit nur geringfligig angehoben werden.

Durch eine Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses konnte jedoch, als Folge des geringeren Zylinderdruck-
niveaus, eine Anhebung der spezifischen Leistung bei bestehendem Triebwerk auf einfache Weise moglich
werden.

Mit Hilfe des Motorprozessanalyse- und Simulationstools CORA wurden auf Basis von Messergebnissen mit
dem Motor [D], mégliche Potenziale zur Leistungsanhebung durch Verringerung des Verdichtungsverhiltnisses
errechnet. Ausgangsbasis fiir diese Rechnungen waren die Indizier- und Fiillungsdaten, die im Rahmen der in
Kapitel 4.3 und 4.4.2 angefiihrten Messungen in den Volllastpunkten ermittelt wurden.

Ziel dieser Simulationen war es, durch Erhohung der zugefiihrten Kraftstoffmenge Werte fiir Spitzendruck,
Spitzentemperatur und fiir den indizierten Mitteldruck bei geringerem Verdichtungsverhiltnis zu errechnen, die
dann den Daten des Serienmotors gegeniiber gestellt werden kénnen.

Die Berechnungen wurden sowohl fiir den Nennleistungspunkt als auch fiir den Lastpunkt mit maximalem
Mitteldruck errechnet. Der Lastpunkt mit maximalem Mitteldruck stellt hdufig auch den Betriebspunkt mit
maximalem Spitzendruck dar. Nachdem aus den Ergebnissen der Berechnungen in beiden Betriebspunkten an-
nahernd gleiche Schlussfolgerungen gezogen werden kénnen, werden im nachfolgenden nur die Ergebnisse der
Simulationen des Nennleistungspunktes gezeigt.

Als Randbedingung wurden die Nennleistungs-Messergebnisse von Motor [D] den Simulationsrechnungen
zugefihrt. Eine Erhohung der Leistung kann zwangsldufig nur durch eine Erhéhung der eingebrachten Kraft-
stoffmenge realisiert werden. Wesentlich war die Wahl des Brennverlaufes fiir die erhohte Kraftstoffzufuhr. Eine
Ubernahme des Brennverlaufes des Serienmotors fiir die vergroRerte Kraftstoffmenge wiirde nur dann der
Realitdit nahe kommen, wenn entweder der Raildruck erhoht oder aber die Diisenaustrittsfliche vergroRert
wiirde. Bei gleich bleibendem Raildruck und gleicher Diisengeometrie misste die Einspritzdauer und somit der
Brennverlauf verlangert werden.

Fir die nachfolgend dargestellten Berechnungen wurde ein Mittelweg definiert. Die nétige Erhohung der
Energiezufuhr wird nur zu 50% in eine Verldngerung des Brennverlaufes (eigentlich in eine Vergroerung der
Flache unter der Brennverlaufskurve) umgerechnet. Um den Schwerpunkt der Verbrennung dadurch nicht auf
einen spateren Zeitpunkt zu setzen wurde der so verdnderte Brennverlauf entsprechend nach friih verschoben.

Seite 109



MafBnahmen zur innermotorischen Verbesserung

Am realen Motor koénnte dieser Brennverlauf durch gleichzeitige Anhebung des Raildrucks, bei Einbau von
Injektoren mit leicht erhohtem Durchfluss erzielt werden.

Eine weitere wesentliche Randbedingung ist die Beibehaltung des Luftverhiltnisses des Serienmotors, dies
bedeutet, dass mit einer Erh6hung der Kraftstoffmassenzufuhr auch die zugefiihrte Luftmasse im selben Ver-
héltnis erhoht werden muss. Der hierfiir notwendige Ladedruck wurde der Berechnung aufgezwungen. Die
Simulationsrechnung beriicksichtigt den sich dabei dndernden Ladungswechselaufwand bei die Ermittlung der
Leistung nicht.

In Diagramm 4.53 sind die Resultate dieser Simulationsrechnungen aufgetragen. Gerechnet wurde flir zwei
reduzierte Verdichtungsverhaltnisse: 12.5 und 14.5 (Serienverdichtungsverhiltnis: 16.5). Die Ergebnisse sind
Uber die zugefiihrte Mehrmenge an Kraftstoff aufgetragen.
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Diagramm 4.53: Auswirkung einer zugefiihrten Mehrmenge an Kraftstoff bei Reduktion des
Verdichtungsverhaltnisses auf Druck, Temperatur im Zylinder sowie auf die Leistung.

Aus dem Diagramm wird ersichtlich, dass, wie bereits im einleitenden Abschnitt 4.4.1 erwédhnt, die
Spitzentemperatur bei Absenkung des Verdichtungsverhiltnisses steigt. Aufgrund des geringeren
Wirkungsgrades sinkt auch der indizierte Mitteldruck und somit die Nennleistung. Der grofite Unterschied ist im
Spitzendruck des Nennlastpunktes zu erkennen. Mit der Reduktion des Verdichtungsverhaltnisses von 16.5 auf
14.5 reduziert sich der Spitzenddruck im Nennlastpunkt von ~168 bar auf 145 bar bzw. 125 bar bei einer
weiteren Reduktion auf 12.5. Das zeigt deutlich den Uberproportional starken Einfluss des Verdichtungs-
verhdltnisses auf den Spitzendruck.

Wenn nun dem Motorprozess eine erhohte Menge an Kraftstoff zugefiihrt wird zeigt sich, dass mit einer
Mehrmenge von 15% bei einem Verdichtungsverhiltnis von 14.5 ein Leistungsgewinn von ~14% erzielt werden
kann, wobei hier der Spitzendruck mit ~158 bar noch unter dem der Serienkonfiguration liegt. Mit einem
Verdichtungsverhaltnis von 12.5 kann mit einer Mehrmenge von 15% ein Leistungsgewinn von 10% erzielt
werden, wobei der Seriendruck trotzdem weit unter dem des Serienmotors bleibt.

Ob der reale Brennverlauf dann dem hier angenommenen entspricht, und ob nicht groRe EinbufRen fir die
erforderliche Aufladung die Leistung am real dargestellten Motor reduzieren, kann nur durch aufwindige
Simulationen bei bekannten Turboladerdaten oder im Versuch ermittelt werden.

Seite 110



MafBnahmen zur innermotorischen Verbesserung

Neben diesen stationdren Prozesskenndaten sind in Diagramm 4.54 die Druck- und Temperaturkurven aus den
Simulationsrechnungen dargestellt. Die Erhhung der Spitzentemperatur nach Absenkung des Verdichtungs-
verhdltnisses kann hier kurbelwinkelbezogen abgelesen werden. Bei einer Mehrmengenzufuhr zeigt sich, dass
es bei den Temperaturverlaufen mit zunehmender Einspritzmenge zu einer Verschiebung des Temperatur-
maximums nach spadt und somit zu einer Abnahme der Spitzentemperatur kommt.

— 2200
- 2100
- 2000
4\ L p—
/; :**N\\ 1900 ¥
NN F =
// NEN 1800 J
SN C |
// \§\\.\\ -1700 @
/ \\\; - - 1600 i
l/ \\%\ . =
F SR -
f NS - 1500
! I
! ~<[=—==| 1400
\:
~ 1300
180 7 Basis € 16.5
160 - ———&145/Q, +0% —
1 —-—-£145/Q, +15%
140 ———-£125/Q, +0% —
] ——-£145/Q, +15%
— 1207
= ,
2 100
= ,
80 | ;
NI ] N .
2 Bo-

KW

Diagramm 4.54: Druck- und Temperaturverlauf bei 4000/VL: Simulation reduziertes Verdichtungsverhiltnis + Kraftstoffmehrmenge

Da mit dem Druckniveau auch die Reibung der Kolben/Pleuelgruppe sinkt (siche Kapitel 5.2) kann eine Ab-
senkung des Verdichtungsverhiltnisses neben der Moglichkeit zur Leistungsanhebung auch Potenzial zur
Reibungsreduktion bieten.

44.4. \erfahren zur Verbesserung des Kaltstartverhaltens von Dieselmotoren mit
geringem Verdichtungsverhaltnis

Die Qualitdt des Motorwarmlaufes und das Startverhalten eines Dieselmotors sind stark vom Temperatur- und
Druckniveau im Brennraum zum Einspritzzeitpunkt abhdngig. Bei kaltem Motor und sehr kaltem Aullenzustand
ist das Start- und Kaltleerlaufverhalten des Dieselmotors bekanntermaBen schlechter als bei Ottomotoren. Eine
Absenkung des Verdichtungsverhéltnisses von Pkw Dieselmotoren hitte auf das Startverhalten und auf die
Stabilitdit des Motorwarmlaufs negative Auswirkungen. Um bei Pkw Dieselmotoren mit Verdichtungsver-
hiltnissen unter 15 einen gesicherten Kaltstart und stabilen Motorwarmlauf gewahrleisten zu kénnen sind daher
gesonderte Betriebsstrategien notig. Durch die Entwicklung in der Gliihstifttechnik hat sich in den letzten Jahren
das Kaltstart- und besonders das Warmlaufverhalten von Dieselmotoren deutlich gebessert. Trotzdem muss
davon ausgegangen werden, dass flir Motoren mit einem Verdichtungsverhaltnis von ~14 das Kaltstart- und
Warmlaufverhalten bei einer AuBentemperatur von -25°C weiterhin eine besondere Herausforderung darstellt.

Im Zuge eines Forschungsprojektes wurde bereits im Jahr 2003 eine Methode entdeckt, die hohes Potenzial fir
ein sicheres Kaltstarten bei tiefen Temperaturen bietet. Diese, durch eine spezielle Ventil6ffnungsstrategie
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charakterisierte Methode wurde experimentell verifiziert und ein kurzer Einblick in die Ergebnisse im Jahr 2003
publiziert [Lit. 4.4]. Zudem wurde das Verfahren als Erfindung offen gelegt [Lit. 4.34].

Nachfolgend erfolgt eine Beschreibung dieser Methode. Zudem werden die theoretischen Zusammenhéange fir
die Wirksamkeit der Methode begriindet und die Ergebnisse experimenteller Untersuchungen dargestellt.

Spates Einlass Offnet

Wesentliches Merkmal dieser Methode ist ein spites Offnen der Einlassventile. Durch Spitverstellen des
,Einlass Offnet” wird ein héheres MaR an Arbeit in der Ansaugphase bis EO (bei der Abwartsbewegung des
Kolbens) notwendig. Diese erhdhte Arbeit wird nach Offnen des Einlassventils in innere Energie der zugefiihrten
Ladung umgewandelt. Nach dem Ende des Einstromvorganges stellt sich bei ,Einlass Schluss” ein
Ladungszustand ein, der dadurch charakterisiert ist, dass die Ladung ein dhnliches Druckniveau zeigt wie beim
Motor mit konventioneller Ventilsteuerung. Die Temperatur der Ladung ist dabei jedoch deutlich erhoht. Diese
Temperaturerhohung am Beginn der Verdichtungsphase fiihrt zu einer deutlich gesteigerten Temperatur bei
Einspritzbeginn. Der Ziindverzug reduziert sich daher mit diesem Verfahren, was zu einem deutlich
verbesserten Start- und Warmlaufverhalten fuhrt.

Zur Erzeugung des Unterdrucks im Brennraum in der frilhen Phase des Ansaugtaktes muss natiirlich Volums-
danderungsarbeit zugefiihrt werden, was sich negativ auf den Wirkungsgrad auswirkt. Diese erhéhte Volums-
anderungsarbeit muss beim Startvorgang vom elektrischen Startermotor zusatzlich aufgebracht werden.

Die physikalischen Auswirkungen dieses Ventilsteuerverfahrens wurden vorab mit einem 1D-Simulationstool
(AVL Boost) berechnet. Dabei hat sich eine Temperaturerh6hung zum Einlassschluss gezeigt. Zudem zeigten
diese Berechnungen, dass das Druckniveau im Brennraum zum Einlassschluss anndhernd dem bei
konventioneller Ventilsteuerung entspricht. In Diagramm 4.55 ist das pV- und TV-Diagramm des Motor-
prozesses abgebildet, der mit Hilfe einer 1D-Simulation von Motor [A] bei einem Verdichtungsverhaltnis von
15.5 (zwei &-FEinheiten geringer als im Serienzustand) und einer Umgebungstemperatur von -25°C vorab
berechnet wurde. Der Offnungszeitpunkt des Einlassventils wurde hierfiir mit 52°KW nOT festgelegt. An den
Zylinderdruckkurven kann deutlich der Unterdruck in der Abwartsbewegung des Kolbens, aber auch das
vergleichbare Druckniveau in der Verdichtungsphase identifiziert werden.
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Diagramm 4.55: pV/TV-Diagramm Daten aus 1D-Simulation: Motor A bei €=15.5 und Kaltleerlauf
mit 1000 min" bei -25°C: Vergleich konventionelle Ventil6ffnung vs. Spates ,Einlass Offnet”.
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Entscheidend fiir die Beurteilung dieser Rechenergebnisse sind jedoch die Temperaturkurven. Hier zeigt sich,
dass wahrend der Evakuierung des Brennraumes eine starken Abkiihlung der Restgasmasse zu verzeichnen ist.
Nach dem Offnen des Einlassventil stellt sich jedoch ein starker Temperaturanstieg ein, der dazu fiihrt, dass die
Ladung bei SchlieBen des Einlassventil deutlich warmer ist als mit konventionellen Ventilsteuerzeiten. Die
erh6hte Temperatur am Beginn der Verdichtung fiihrt entsprechend des idealisierten physikalischen Zusammen-
hanges der isentropen Verdichtung und des daraus ableitbaren Zusammenhanges:

T, =T, &"

zu einer erhohten Temperatur knapp vor Ende der Verdichtung, zum Zeitpunkt des Einspritzens. Der
Verdichtungsvorgang selbst ist verlustbehaftet, die resultierende Temperatur entspricht daher nicht der, die
idealisiert errechnet werden kann. Zwischen den Varianten sind die Randbedingungen fir die Verluste bei der
Verdichtung gleich. Ein Gewinn an Temperatur am Beginn der Verdichtung muss daher am Ende der
Kompression weiterhin gegeben sein, was auch durch das Resultat der Simulation bestatigt wird.

Fur die Berechnung der zuvor gezeigten Druck- und Temperaturverldufe wurde das 1D-MotorprozeflSrechen-
programm AVL Boost verwendet. Nachdem die Ursachen fiir die Erwdrmung des Gases nach Auswertung der
Ergebnisse thermodynamisch nicht exakt nachvollzogen werden konnten, wurde vom Autor ein
0D-Berechnungsprogramm selbst verfasst, das bereits in Kapitel 3.2 beschrieben wurde, und das unter
Beriicksichtigung der Durchflussgleichung und der thermodynamischen Grundgleichung des 1. Hauptsatzes die
Temperatur wahrend des Ladungswechsels und in der Hochdruckphase berechnet. Damit konnten Unsicher-
heiten bei der Interpretation der Ergebnisse der 1D-Berechnung geklart werden und zudem das Verstandnis fir
die Abldufe bei diesem Verfahren gesteigert werden. Mit diesem Tool kénnen auch Einfliisse unterschiedlichster
Randbedingungen auf den Verfahrensablauf rasch und unkompliziert dargestellt werden.

Die Resultate der Berechnungen mit diesem Tool bestdtigten die Ergebnisse der 1D-Simulation. In Diagramm
4.56 sind die Temperatur- und Druckverldufe fiir unterschiedlich spat 6ffnende Einlasszeitpunkte aufgetragen.
Die Berechnung wurde fiir einen Startvorgang bei -25°C mit einer Startdrehzahl von 250 min™ durchgefiihrt.
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Diagramm 4.56: Betriebspunkt: Startvorgang mit 250 min™ bei -25°C: Simulation mit 1. HS und Durchflussgleichung
(mit Wandwarme nach Woschni/Huber - Faktor 2.0), Temperatur- und Druckverlauf bei spiten ,Einlass Offnet”

Es zeigt sich am Druckverlauf eindeutig, dass nach Offnen des Einlassventils ein rascher Druckausgleich
stattfindet und dass nach diesem Druckausgleich die Temperatur héher liegt als bei Varianten mit friher
offnenden Einlassventilen. Eine Auswertung der errechneten Ansaugmasse zeigt erwartungsgemall eine
Reduktion der Ladungsmasse mit spater 6ffnenden Einlassventilen.

Mit Hilfe dieses Berechnungstools konnte auch der Einfluss des Wandwarmetiiberganges auf den hier
angefiihrten Arbeitsprozess untersucht werden. Dabei hat sich gezeigt, dass durch Deaktivierung des Warme-
Giberganges nur unbedeutende Verdnderungen im Druck- und Temperaturverlauf zu verzeichnen sind. Damit
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konnte bestitigt werden, dass die Ursache fiir die Uberhéhung der Temperatur nicht der Wirmeiibergang an
die Brennraumwande ist.

Wesentlich jedoch ist, dass dieses Programm bei nulldimensionaler Betrachtungsweise dhnliche Ergebnisse
liefert wie das 1D Programm AVL Boost. Eine hohe Einstromgeschwindigkeit in den evakuierten Brennraum und
daraus resultierende Energieumwandlungsphdnomene kénnen daher als alleinige Ursache fiir den Temperatur-
anstieg ausgeschlossen werden.

Wie schon beim mit verringertem Verdichtungsverhaltnis erhéhten Temperaturanstieg (siehe Kapitel 4.4.1) kann
auch hier der unerwartete Temperaturanstieg mit unterschiedlichen Druck- und Temperaturanstiegsraten bei
gednderten Ausgangsbedingungen (Volumen, Masse) mit nachfolgender Massenzufuhr begriindet werden.

Der Unterdruck im Brennraum, der durch die Evakuierung des Brennraumes bei geschlossenen Ventilen unter
Aufwendung von Volumsanderungsarbeit durch den Kolben entsteht, fiihrt bei Offnen des Einlassventils zwar
kurzfristig zu einer hohen Einstromgeschwindigkeit. Die dabei auftretende kinetische Energie wird, wenn man
sie in eine Temperaturidnderung der im Brennraum befindlichen Masse umrechnet, nur eine Anderung von
wenigen Kelvin verursachen (fiir die Variante EO=82°nOT in Diagramm 4.56 wurde diesbeziiglich eine
Temperaturerhhung von ~4K errechnet).

Die Reibung im Ventilspalt, die bei der 0-dimensionalen Betrachtungsweise ebenfalls unberiicksichtigt bleibt,
kann entsprechend einer iiberschldgigen Berechnung nur eine Temperaturerh6hung von wenigen 1/10 Kelvin
verursachen. Somit ist der bereits in Kapitel 4.4.1 abgeleitete Effekt auch hier in hohem MaRe fir die
Temperaturerhhung verantwortlich.

Zur einer groben Verifikation der Ergebnisse wurde zudem die vom Kolben bei der Abwartsbewegung bis zum
Offnen des Einlassventils aufgewendete Volumsinderungsarbeit in eine Anderung der Temperatur der
Zylinderladung umgerechnet. Dabei hat sich das Temperaturerh6hungspotenzial bestatigt.

Wie sich nun die theoretisch nachgewiesene Temperaturerhhung auf den Start- bzw. den Kaltleerlauf auswirkt
wird in den ndchsten Abschnitten dieses Unterkapitels beschrieben. Vorerst noch einige Worte zum Ziind-
verzug.

Ziindverzug

Ein wesentliches Kriterium fir die Qualitdt des Kaltleerlaufes und des Warmlaufverhaltens bei niedrigen
Umgebungstemperaturen ist der Ziindverzug. Mit dem Ziindverzug steigt die Masse des in den Brennraum vor
Brennbeginn eingebrachten Kraftstoffes. In der ersten Phase kurz nach Entziindung wird dann eine grofRere
Kraftstoffmasse umgesetzt, was zu hoheren Druckanstiegsraten und folglich zu einem deutlich erh6hten Ver-
brennungsgerdusch fihrt. Umgangssprachlich wird dieses physikalische Phdnomen als ,Dieselnageln”
bezeichnet.

Der Ziindverzug kann entweder messtechnisch, durch analytische Auswertung von Druckverlauf und Einspritz-,
bzw. Injektornadelhub- oder Ansteuerverlauf ermittelt, sowie mit Hilfe von Berechnungsmodellen abgeschatzt
werden.

Fir die Berechnung des Ziindverzuges hat sich der Modellansatz nach Wolfger etabliert [Lit. 4.35]. Dieser
Modellansatz wurde durch Aktualisierung der Modellparameter vielfach verbessert, wobei sich fiir unter-
schiedliche Motorkonzepte verschiedene Parametersitze etabliert haben. Fir den direkteinspritzenden Diesel-
motor mit geringem Einzelzylinderhubraum hat sich der Parametersatz von Watson als zielfiihrend gezeigt [Lit.
4.36]. Der Modellansatz nach Wolfger mit den Faktoren aus dem Parametersatz von Watson stellt sich
folgendermalien dar:

2100
ZV[°KW] = 6(B45[min ] 10° @ T [—»% F4.13
o

Entsprechend dieser Gleichung kann nun, mit Kenntnis von Temperatur, Druck und Drehzahl, zu einem
bestimmten Zeitpunkt der Verdichtungsphase der Ziindverzug errechnet werden. Fiir die bei den Simulations-
rechnungen bertcksichtigten Ventilsteuerdaten wurden die resultierenden Temperaturen und Driicke zum
definierten Einspritzzeitpunkt 10°KW vOT ausgelesen und der Ziindverzugsberechnung zugrunde gelegt.

Das mit den Ergebnissen der Ziindverzugsberechnung erstellte Diagramm fiir den Lastpunkt Leerlauf bei 1000
min” und einer Umgebungstemperatur von -25°C ist als Diagramm 4.57 nachfolgend abgebildet.
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Diagramm 4.57: Berechnete Ziindverziige, Motor [A]. Vergleich Serienverdichtungsverhdltnis mit reduziertem Verdichtungsverhaltnis bei
spaterem ,Finlass Offnet” / Leerlauf bei 1000 min™ und -25°C Umgebungstemperatur

Die Ergebnisse zeigen, dass durch spites Offnen des Einlassventils eine Erhéhung des Ziindverzuges
kompensiert werden kann. Bei einem um zwei &-Einheiten abgesenkten Verdichtungsverhaltnis wird durch Spat-
verstellen des Offnens des Einlassventils um 80°KW, ein annihernd gleicher Ziindverzug als mit der Serien-
konfiguration erzielt.

Methodik der experimentellen Untersuchungen zum Ventilsteuerverfahren ,spéates Einlass
Offnet”

Da der Aufbau eines, in seinem Verdichtungsverhiltnis reduzierten Motors mangels geeigneter Kolbenvarianten
nicht moglich war, wurden die Versuche zu diesem Thema mit dem Motor [A] mit Serien-Verdichtungsverhaltnis
von 17.5 gefahren. Da zudem kein vollvariables Ventiltriebssystem verfligbar war und aus wirtschaftlichen
Griinden auch nicht entwickelt werden konnte, wurde das Verfahren spites ,Einlass Offnet” mit Hilfe von
Nockenwellen untersucht deren Nockenprofile so gefertigt wurden, dass sie das Einlassventil entsprechend spat
offnen. Das Schlielfen des Einlassventils erfolgte aber zum selben Zeitpunkt wie in der Serienkonfiguration. Um
unterschiedliche Ventiloffnungszeitpunkte bewerten zu konnen wurden zwei Nockenwellen gefertigt. In
Diagramm 4.58 sind die Ventilhubkurven der beiden Nockenwellen dargestellt.

Waihrend die in Kapitel 4.3 gezeigten Ventilhubkurven des Fillkanalventils so gewahlt wurden, dass die
maximale Offnungsgeschwindigkeit der voll 6ffnenden Ventile nicht tiberschritten wird, wurden hier bewusst
Ventilhubkurven mit steileren Flanken gewihlt, die ein schnelleres Offnen der Ventile bewirken. Dies deshalb,
da dieses Verfahren nur fir den Startvorgang bzw. fiir den Kaltleerlauf und damit nur bei niedrigen Drehzahlen
als sinnvoll erachtet wird.

Die Verschiebung des Ventilo6ffnungszeitpunktes um 50°KW kennzeichnet die erste Versuchsnockenwelle
(EO+50), eine Verschiebung um 70°KW die Zweite (EO+70°).
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Diagramm 4.58: Ventilhubkurven der beiden Einlassnockenwellen fiir die experimentellen Untersuchungen zum spiten ,Einlass Offnet”

Zur Bewertung des Verfahrens wurden die Ergebnisse hinsichtlich Startfahigkeit des Motors und die
Laufstabilitit im Kaltleerlauf bei 1000 min' herangezogen. Fir dieses Funktionsziel wurde im Rahmen der
Simulation mit -25°C als Umgebungstemperatur gerechnet. Diese Temperatur sowie Versuche bei -10°C waren
Randbedingungen bei den experimentellen Untersuchungen. Zur Durchfiihrung der Untersuchungen stand eine
Klimakammer zur Verfiigung, die eine Abkiihlung des Priiflings auf bis zu -30°C erméglichte.

Der Versuchstrager, die Kihlmittelkonditioniereinheit, der Wasser/Luft-Ladeluftkiihler und die elektrischen
Bauteile (Batterie, Motorsteuerung) fanden in der Klimakammer Platz. Das Ansaugen der Luft erfolgte direkt aus
der Klimakammer, die Zuluft in die Klimakammer wurde nicht konditioniert. Nachdem die Frischluft jedoch Gber
den Wasser/Luft-Ladeluftkiihler gefiihrt wird, kann davon ausgegangen werden, dass fiir den Startvorgang und
auch fur den Kaltleerlauf, fiir zumindest 500 Zyklen dhnliche Bedingungen wie bei Kaltstart bei der gleichen
Temperatur im Freien vorherrschen. Am Zylinder 1 des Versuchsmotors wurde ein Referenzdrucksensor
zwischen Einlass- und Auslassventil installiert, der den Einbau eines Gliihstiftes auch in Zylinder 1 erméglichte.
Die Gliihfunktion konnte zudem durch Eingriff in die Motorsteuerung bei Bedarf deaktiviert werden.

Der Ablauf eines Versuchs zur Bewertung der Kaltstart- und Kaltleerlaufeigenschaften mit spat o6ffnenden
Einlassventilen gliederte sich wie folgt:

e Startvorgang: der Motor wurde mit dem Elektrostarter und der, in der Klimakammer, auf Kalt-
starttemperatur abgekihlten Batterie so lange mit dem Anlasser gestartet, bis die Motordrehzahl
anstieg und der Anlasser dadurch ausgekuppelt wurde.

» Kaltleerlauf: nach dem Startvorgang sollte der Motor selbststindig hochlaufen und die Leerlauf-
drehzahl, die fir alle Versuche, durch Verstellen des entsprechenden Motorsteuergerdteparameters
mit 1000 min™ festgelegt wurde, erreichen.

Dabei wird die Indizierdatenerfassung bereits vor Start in Bereitschaft versetzt. Nach Uberschreiten einer
Drehzahl von 250 min™ startet das Indiziersystem mit der Datenerfassung des Zylinderdruckes am Zylinder 1.

In weiterer Folge wurden die Versuche ausgeweitet und das Emissionsverhalten in der Warmlaufphase mit den
spat 6ffnenden Einlassventilen untersucht. Die Versuchsabfolge wurde hier wie folgt festgelegt:

e Start in der Klimakammer bei Temperaturen von -10°C und +20°C
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* Nach dem Hochlaufen auf Leerlaufdrehzahl sofortiges Anfahren von verschiedenen zu unter-
suchenden Lastpunkten (1000/2, 1500/1, 1300/3, 2000/0.5, 2000/8) und Warmlauf bis zu einer Kihl-
mitteltemperatur von +60°C

Hier wird vor Beginn des Startvorganges die langsame Datenerfassung aktiviert, die ab diesem Zeitpunkt alle
Jangsamen” MessgroBen mit einer Frequenz von 1Hz aufzeichnet. Die Indizierung erfolgt bei diesen
Versuchen manuell und wird nach Erreichen der Stabilitit des gewdhlten Lastpunktes erstmals und dann alle
30sec gestartet.

Versuchsergebnisse zum Ventilsteuerverfahren ,spates Einlass Offnet"

Hauptziel der experimentellen Untersuchungen war, die Ergebnisse der Simulation zum spiten ,Einlass Offnet”
zu verifizieren. Gleichzeitig sollte jedoch auch die praktische Auswirkung auf das Kaltstart- und Kaltleerlauf-
verhalten bewertet werden.

Mit den Seriennockenwellen und den spét 6ffnenden Einlassnockenwellen wurden umfangreiche Versuche bei
verschiedenen Umgebungstemperaturen mit und ohne Vorgliihen getétigt. Nachfolgend werden die Ergebnisse
des Startvorgangs bei -10°C ohne Vorglihen gezeigt, da sich hier die Auswirkungen dieses Ventilsteuer-
verfahrens am deutlichsten zeigen.

In Diagramm 4.59 ist die aus den Indizierdaten ermittelte Drehzahl aufgetragen.
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Diagramm 4.59: Vergleich Drehzahl bei und nach Kaltstart bei -10°C (ohne Vorgliihen) fiir Serienmotor
und spater Ventiloffnung (Daten aus Druckindizierung Zylinder 1)

Es zeigt sich eindeutig, dass mit spdterer Einlassoéffnung ein deutlich stabilerer Kaltleerlauf erreicht wird als mit
der Serienkonfiguration. Nach dem Start hat der Serienmotor ohne Vorglihung offensichtlich Probleme beim
Hochlauf auf die Leerlaufdrehzahl. Dann erfolgt jedoch ein starkes Uberschwingen, das vermutlich durch bis
dahin unverbrannten Kraftstoff ausgeltst wird, der sich in der Kolbenmulde abgelagert hat und nun rasch
umgesetzt wird. In Diagramm 4.60 sind die indizierten Mitteldriicke tber die Zyklenzahl nach Beginn des
Startvorganges aufgetragen.

Seite 117



MafBnahmen zur innermotorischen Verbesserung

14 ‘ ‘
| ——NW Serie
10 Ly ——NW194 [E0+50°) | |
1 ——NW174 [E0+70°)
107 Randbedingungen: ]
] Kaltstart -10°C
—_ 1\ ohne Vorglihung
Y 8- mit Voreinspritzung |
g
£ 1
> |
N
s 67
2
g, | I I
‘-E.i 4 I A I I
g

=T
—

27 vh I JV
0 ' ' !
] L || | ' | | ‘
| Daten aus Indizierdatenerfassung AVL Indiset
| | | | |
_2 T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T 1
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Zyklus nach Startvorgang

Diagramm 4.60: Vergleich indizierter Mitteldruck (pi) bei und nach Kaltstart bei -10°C (ohne Vorglithen)
fur Serienmotor und spater Ventil6ffnung (Daten aus Druckindizierung Zylinder 1)

Dabei werden die Probleme, die der Serienmotor beim Startvorgang ohne Vorgliihen bei dieser Temperatur hat,
noch offensichtlicher. Bis zum 50. Zyklus zeigen sich in Diagramm 4.59 Hochlaufprobleme. Das Diagramm des
indizierten Mitteldrucks (Diagramm 4.60) liefert hier Zyklen mit hohem Kraftstoffumsatz denen mehrere Zyklen
ohne Kraftstoffumsetzung folgen (pi<O = Schleppzyklus). Bis zum 100. Zyklus gibt es weiterhin eine hohe
Anzahl an geschleppten Zyklen und bis zum Ende der Datenaufzeichnung zeigen sich starke Schwankungen im
indizierten Mitteldruck, wodurch sich der It. Drehzahldiagramm instabile Kaltleerlauf des Serienmotors erklart.

Im Gegenzug dazu sind die indizierten Mitteldriicke der spit offnenden Ventilvarianten bereits in der
Hochlaufphase stabil. In der nachfolgenden Kaltleerlaufphase schwankt der indizierte Mitteldruck nur um ~ 0.3
bar. Die Nockenwellenvariante mit den um 70°KW spater 6ffnenden Einlassventilen zeigt hier geringfligig
bessere Resultate als die, deren Ventil6ffnung um 50°KW spater liegt. Hier muss noch erwdhnt werden, dass
der betrachtete Zylinder 1 beim 6-zylindrigen Versuchsmotor hinsichtlich Kaltleerlauf, ebenso wie der Zylinder
6 gegeniliber den 4 mittleren Zylindern benachteiligt ist, da er nur an einer Seite an einen ,wdrmenden”
Nachbarzylinder grenzt. Die Indizierung an einem der 4 mittleren Zylinder wiirde fiir den Serienmotor keinen
derart schlechten Kaltleerlauf aufzeigen. Umso bemerkenswerter ist hier das Ergebnis des Betriebs mit spat
offnenden Einlassventilen.

Nach den bisherigen Ergebnissen kann fiir die eigentliche Zielsetzung der Fragestellung, ob mit diesem
Verfahren das Startverhalten eines Motors mit reduziertem Verdichtungsverhiltnis verbessert bzw. ein sicherer
Start auch bei extrem kalten AuBentemperaturen gewahrleistet ist, mit hoher Wahrscheinlichkeit positiv
beantwortet werden. Die Vorteile hinsichtlich Laufstabilitit sind derart stark ausgeprdgt, dass fiir eine
Absenkung des Verdichtungsverhiltnisses um bis zu zwei &-Einheiten von einem guten Startverhalten bei
Anwendung des Verfahrens mit spiatem ,Einlass Offnet” ausgegangen werden kann. Mit diesem Verfahren
konnte der Versuchsmotor (mit Serienverdichtungsverhaltnis 17.5) bei Umgebungstemperaturen von -25°C
ohne Einsatz der Gliheinrichtung gestartet werden. Der Motor lief dabei nach dem Anspringen, dem
subjektiven Empfinden aus dem akustischen Verhalten nach, dhnlich stabil wie bei einem Motorstart bei +20°.

Um die Simulationsresultate verifizieren zu kénnen, wurde ein Zyklus kurz nach Hochlaufen des Motors, am
Beginn der Kaltleerlaufphase thermodynamisch analysiert. Die gewdahlten Berechnungsgrofen fir Kraftstoff- und
Luftmassenzufuhr fir diese Analyse sind denkbar unsicher, da bei diesen Versuchen jeweils nur Zylinder 1
indiziert wurde, die Kraftstoffzufuhr und der Luftmassenstrom jedoch fiir den gesamten Motor gemessen
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wurden. Eine gleichmiBige Aufteilung insbesondere der Kraftstoffmasse auf die einzelnen Zylinder ist eine
idealisierende Annahme. Bei diesen tiefen Temperaturen muss davon ausgegangen werden, dass die Ungleich-
verteilung der Einspritzmenge der Zylinder betrachtlich sein kann. In Diagramm 4.61 sind vergleichende pV-
und TV-Diagramme aus den zuvor dargestellten Versuchsergebnissen dargestellt. Fiir den Serienmotor wurde
ein Zyklus gewahlt, dessen indizierter Mitteldruck dem des Gesamtmotors entspricht.
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Diagramm 4.61: pV- und TV-Diagramm fiir Vergleich Serienmotor und spétes ,Einlass Offnet” (ES +70°KW) bei 1000LL@-10°C; aus
Indizierdaten Messung an Zylinder 1 / Prozessanalyse-Software: MOSES

Sowohl pV- als auch TV-Diagramm entsprechen im Verlauf anndhernd den durch die Simulationen voraus-
berechneten Verldaufen. Bei den Simulationsrechnungen bei einer Umgebungstemperatur von -25°C konnte eine
Temperaturerh6hung von 40K errechnet werden. Die Auswertung der Versuchsergebnisse bei -10°C zeigten
eine Temperaturliberh6hung von ~30K gegeniiber der konventionellen Ventil6ffnung bei Verdichtungsbeginn.
Damit konnten die am Beginn angezweifelten Berechnungsergebnisse vollinhaltlich bestatigt werden.

Im Vergleich zum TV-Diagramm der Simulation (Diagramm 4.55) ist bei Einlass Schluss (~0.95 norm. Volumen)
ein Temperatursprung zu erkennen. Ursache fiir diesen Sprung ist eine Differenz in der Energiebilanz zwischen
der durch den Kraftstoff zugefiihrten Energie und der Energiezufuhr die aus dem Druckverlauf errechnet werden
kann. Hier dullern sich die oben angefiihrten Unsicherheiten wenn nur ein Zylinder indiziert wird. Bei der
Errechnung des Brennverlaufes aus dem Druckverlauf wird der Warmeiibergang mithilfe eines Modellansatzes
errechnet (hier Woschni/Huber-1990). Diese Warmeiibergangsmodelle sind Gblicherweise nur fir den
betriebswarmen Motorlauf verifiziert, was fiir den vorliegenden Fall ebenfalls zu Unsicherheiten fiihrt. Alle
EingangsgrofRen konnten solange variiert werden bis der Energiebilanzfehler ein Minimum wird, was auch
Ublicherweise gemacht wird. Der Auto hat sich jedoch in diesem Fall entschlossen das Ergebnis mit den
Ursprungsdaten unverdndert anzufiihren, und die Unstetigkeit im Temperaturverlauf zu belassen.

Am Temperaturverlauf in Diagramm 4.61 ist zudem zu erkennen, das im Gegensatz zum Simulationsergebnis
die Temperatur des Serienmotors am Ende der Expansion deutlich tiber der Temperatur bei spatem Einlass
Offnet liegt. Hier liegt die Ursache in der deutlich schnelleren Verbrennung des alternativen Verfahrens. Durch
die Anhebung der Temperatur zum Verdichtungsende stellt sich eine stabilere Entflammung und eine schnellere
Verbrennung mit besserer Energieausnutzung ein. Bei der Simulation wurde fiir beide Varianten ein identischer
Brennverlauf vorgegeben, wodurch die Temperaturerhohung am Ende der Verdichtung tiber den gesamten
Arbeitstakt erhalten bleibt.
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Im Diagramm 4.61 ist die negative Ladungswechselschleife als Folge des Unterdruckes im Brennraum bei der
Abwiértsbewegung des Kolbens deutlich ersichtlich. Dies bewirkt, dass mit diesem Ventilsteuerverfahren fiir das
Schleppen des Motors deutlich mehr Antriebsleistung aufgewendet werden muss. Konkret hat sich das bei den
Versuchen in einer reduzierten Startdrehzahl gedulert. Wahrend der Motor mit Serienventilsteuerung bei
Umgebungstemperatur mit dem Elektrostarter eine Drehzahl von ~250 U/min erzielt, ergibt sich mit dem
spaten Einlass6ffnen nur eine Kurbeldrehzahl von ~210 U/min. Dies hat zur Folge, dass bei einem Kaltstart bei
-25°C der Motor mit spatem Ventil6ffnen nur mit ~160U/min kurbelt und beim Versuch der Anlasser einige Zeit
bis zu den ersten Ziindungen kurbeln musste (siehe Diagramm 4.62). Nach dem Anspringen zeigten sich
jedoch auch bei -25°C die Vorteile des stabileren Kaltleerlaufs.
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Diagramm 4.62: Vergleich Drehzahl bei und nach Kaltstart bei -25°C fir Serienmotor (mit Vorglithen) und spater Ventil6ffnung (ohne
Vorgliihen) - Drehzahl aus Indizierdatenerfassung

Die bisher gezeigten und aus den Kaltstart- und Kaltleerlaufversuchen abgeleiteten Resultate konnten einzig das
Betriebsverhalten eines Motors hinsichtlich seiner Laufruhe im Betrieb bei kalter Umgebungstemperatur
beschreiben. Dies ist zwar fiir die eigentliche Zielsetzung, der Verbesserung des Kaltstart- und Kaltleerlauf-
verhaltens, wesentlich, fiir eine Aussage hinsichtlich Verbrauch bzw. Emissionen mit diesem Verfahren waren
die bisher durchgefiihrten Versuche nur bedingt geeignet.

Der Motor wurde daher bei erweiterten Versuchen nach dem Kaltstart einem Warmlauf bei konstantem
Lastpunkt unterzogen. Dabei wurde der Kraftstoffverbrauch und die wesentlichen Emissionskomponenten NOx,
CO und HC aufgezeichnet. In Diagramm 4.63 bis Diagramm 4.65 sind die Messergebnisse fiir den Warmlauf
ab +20°C bei einem konstanten Lastpunkt dargestellt.
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Diagramm 4.63: Verbrauch im Warmlauf bei 1300/3 ab +20°C; Vergleich Serienkonfiguration mit spitem Einlassventil Offnen
Hinsichtlich Kraftstoffverbrauch (Diagramm 4.63) ist sofort eine deutliche Erhéhung durch das spite Offnen der
Einlassventile ersichtlich. Dies entspricht den Erwartungen, da bei diesem Verfahren der Arbeitsaufwand im
Ansaugtakt deutlich erhoht wird und sich demzufolge die Verlustanteile hinsichtlich Ladungswechsel erhéhen.
Kurz nach Start ist beim Serienmotor noch ein Zusatzaufwand fiir die Glihstromversorgung ersichtlich. Nach
100sec wird die Gliihanlage abgeschaltet, danach zeigen die sEO-Varianten einen um ~15% hoheren
Kraftstoffverbrauch. Interessant ist, dass beim Motor in Serienkonfiguration der Energiebedarf fiir die
Vorgliihung den Kraftstoffverbrauch auf einen dhnlichen Wert bringt wie das spite Offnen des Einlassventils.
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Diagramm 4.64: kumulierte HC-Emission im Warmlauf bei 1300/3 ab +20°C; Vergleich Serienkonfiguration mit spatem Einlassventil Offnen

Die Emissionsdaten fiir HC und NOx sind kumuliert aufgetragen. In Diagramm 4.64 zeigen der Serienmotor (mit
Vorgliihung) und die sEO Variante NW174 einen vergleichbaren HC AusstoR. Bei fritherem Einspritzbeginn
ergibt sich fiir die sSEO Variante eine deutliche Reduktion der HC Emission. Der Kaltleerlauf des Serienmotors
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bei 1300/3 ohne Vorglihung fiihrt zu einer mehr als dreifach so hohen HC Emission, wobei sich dabei die
Laufzeit bis zur Erreichung der Zieltemperatur von 60°C um mehr als 100 Sekunden erhéht.
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Diagramm 4.65: kumulierte NOx-Emissionen im Warmlauf bei 1300/3 ab +20°C;
Vergleich Serienkonfiguration mit spatem Einlassventil Offnen
Bei den NOx-Emissionen (Diagramm 4.65) gibt es ein, wie erwartet, umgekehrtes Ergebnis. Die Temperatur-
erhéhung in der Hochdruckphase fiihrt verstdrkt zur Bildung von NOx-Emissionen. Beim Warmlauf im
Betriebspunkt 1300/3 bei einem Start bei +20°C fihrt das dazu, dass nach 500sec die kumulierten NOx-
Emissionen der Ventilsteuervarianten EO+70° um fast 50% hoher sind als die mit dem Motor mit Serien-
konfiguration.

Letztendlich zeigen die Ergebnisse der Verbrauchs- und Emissionsuntersuchungen, dass das hier betrachtete
Ventilsteuerverfahren die Laufruhe nach Kaltstart wesentlich verbessert. Flir den Dauerbetrieb ist es jedoch
keinesfalls geeignet, da der Verbrauch und die NOx-Emissionen stark ansteigen. Dass das Fillungsvermégen mit
diesem Ventilsteuerverfahren deutlich eingeschrénkt ist versteht sich von selbst. Die erhohte Laufruhe und die
Reduktion der CO/HC-Emissionen kurz nach Start, auch bei tiefsten Umgebungstemperaturen, bringen einen
Effekt, der eventuell in Zukunft genutzt werden kann. Ein kurzzeitiger Betrieb mit spat 6ffnenden Einlassventilen
gleich nach dem Start, kann den Motor rasch aus einem unangenehmen, und von vielen Kunden nicht
akzeptiertem, Betriebsverhalten fiihren und zudem die CO/HC-Emissionen reduzieren. Ein optimierter
Umschaltzeitpunkt zwischen dem Betrieb mit spitem ,Finlass Offnet” und Normalbetrieb muss hierfiir
gefunden werden, um den Verbrauch nicht ibermaBig zu erhéhen.

Mit diesem Verfahren kénnte eventuell das Glihsystem eingespart werden. Wichtig fir die bedarfsgerechte
Nutzung dieses Verfahrens wire eine variable Stellméglichkeit des Ventilsteuerzeitpunktes ,FEinlass Offnet” .
Das bereits mehrfach erwdhnte Ventilsteuersystem MultiAir von Fiat wiirde diese Variabilitdt ermoglichen.

Ein weiterer Nutzen kénnte die Unterstlitzung der Regeneration des Partikelfilters sein, da sich bei den Kalt-
leerldufen gezeigt hat, dass sich bei Anwendung dieses Verfahrens die Abgastemperatur erhéht. Ob der
Mehrverbrauch bei Betrieb mit spiatem ,Einlass Offnet” geringer ausfillt als durch das konventionelle Nach-
einspritzen muss jedoch versuchstechnisch verifiziert werden.

445. Zusammenfassung der Untersuchungen zur Reduktion des Verdichtungs-
verhaltnisses

Am Beginn dieses Abschnitts, in Kapitel 4.4.1. wurde gezeigt, dass das theoretische Wirkungsgradpotenzial bei
einer Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses sinkt. Die dabei angestellte OD-Simulationsrechnung beruhte
einerseits auf den thermodynamischen Randbedingungen und dem Brennverlauf des Serienmotors. Zudem
wurde nur der Hochdruckprozess berechnet, Anderungen im Ladungswechsel und bei der Reibung sind nicht in
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die Potenzialbewertung in Kapitel 4.4.1. eingeflossen. Eine experimentelle Untersuchung mit einem Vollmotor
war daher fiir eine gesamtheitliche Beurteilung zielfihrend und wurde durchgefihrt.

Am modernen Pkw Dieselmotor ist der Wirkungsgrad, der sich im jeweiligen Betriebspunkt einstellt, und somit
der Kraftstoffverbrauch immer das Resultat eines Kompromisses, der bei der Kalibrierung der Motorsteuerung
eingegangen werden muss. Fiir die Betriebspunktoptimierung spielen neben dem Verbrauch auch Emissionen
unterschiedlicher Abgaskomponenten und das Gerdusch eine entscheidende Rolle.

Nach den theoretischen Wirkungsgradzusammenhingen und den darauf folgenden Simulationsrechnungen
wurde daher im Rahmen der Untersuchungen ein Versuchsmotor [Motor D] sowohl mit Serienverdichtungs-
verhdltnis (16.5) als auch mit einem reduzierten Verdichtungsverhiltnis von 15.0 betrieben. Die Verdichtungs-
absenkung wurde durch eine gréRere Kolbenmulde erzielt, wobei die VergroRBerung in Richtung der Einspritz-
strahlen erfolgte.

Die Ergebnisse der Untersuchungen zeigen, dass bei den Lastpunkten, die im emissionsrelevanten Kennfeld-
bereich bis 5 bar effektivem Mitteldruck liegen, Einstellungen fiir die Motorsteuerung gefunden wurden, bei
denen der Motor mit geringerem Verdichtungsverhiltnis tendenziell geringfiigig bessere Ergebnisse als mit
Serienverdichtungsverhdltnis liefert. Dies entweder hinsichtlich Verbrauch, oder hinsichtlich NOx bzw. Rauch. In
einigen Betriebspunkten ist es sogar gelungen fir alle dieser drei HauptzielgroBen bessere Resultate zu erzielen.
Fir die Lastpunkte tber 5 bar Mitteldruck hat sich jedoch gezeigt, dass hier die Verdichtungsreduktion mit einer
Wirkungsgradeinbuf8e einhergeht. Die Erh6hung des Verbrauchs betragt hier bis zu 2%.

Das Gerduschverhalten hat sich in fast allen untersuchten Betriebspunkten geringfiigig verbessert, wobei hierfir
die Ergebnisse der Analyse des Drucksignals zur Bewertung herangezogen wurden. Entscheidend fiir die
Beurteilung des Gerduschverhaltens ist eine subjektive Bewertung des Motors im Fahrzeug, eine endgiiltige
Beurteilung ist daher nur bei Fahrversuchen moglich. Der subjektive Eindruck des Motorgerdusches am
Prifstand war jedoch fir den Betrieb mit niedrigem Verdichtungsverhiltnis vorteilhaft gegeniiber dem
Serienmotor.

Wie in Literaturstellen bemerkt [Lit. 4.33] steigen die CO/HC-Emissionen bei Absenkung des Verdichtungs-
verhiltnisses ibermaliig stark an. Dies wurde auch bei den hier durchgefiihrten Untersuchungen festgestellt.
Die HC/CO Erhohung bei Betriebspunkten mit niedriger Last fdllt deutlicher aus als in hochlastigen
Betriebspunkten. Bei einer AGR-Variation hat sich eindeutig gezeigt, dass die HC/CO-Emissionen bei einem
weiteren Absenken der NOx-Emissionen deutlich ansteigen. Eine NOx-Reduktion wird vorrangig durch
Temperaturabsenkung erzielt und die dabei niedrigeren Verbrennungstemperaturen erschweren Nach-
reaktionen der HC- und CO-Anteile am Ende der Verbrennungsphase bzw. im Abgas. Die Erh6hung der
HC/CO-Emissionen ist vermutlich das wesentliche Kriterium fiir eine mogliche Reduktion des Verdichtungs-
verhdltnisses eines bestehenden Pkw Dieselmotorkonzeptes.

Ein entscheidender Vorteil bei einer Absenkung des Verdichtungsverhiltnisses ist die Absenkung des Druck-
niveaus in der Hochdruckphase des Motorprozesses. Der zuldssige Spitzendruck, der ein wesentliches
Auslegungskriterium bei der Motorkonstruktion ist, limitiert die Kraftstoffzufuhr und somit die maximale Leistung
eines Dieselmotors. Im Rahmen der Untersuchung wurde errechnet, welche Leistungssteigerung bei einer
Verringerung des Verdichtungsverhiltnisses erzielt werden kann, ohne dabei die bestehende Spitzendruck-
grenze zu Uberschreiten. Es hat sich gezeigt, dass bei einer Verdichtungsabsenkung um zwei &-Einheiten der
effektive Mitteldruck bei gleich bleibendem Spitzendruck um ~20% erhéht werden kénnte.

Neben der Einschrankung durch steigende CO/HC-Emissionen ist eine Reduktion des Verdichtungs-
verhdltnisses, zumindest bei Pkw-Motoren, durch die Kaltstartfahigkeit limitiert. Wie in Kapitel 4.4.4
beschrieben, kann durch das Ventilsteuerverfahren ,spites Einlass Offnet” eine essentielle Verbesserung des
Kaltstart- und Kaltleerlaufverhaltens erreicht werden, jedoch auf Kosten des Verbrauchs und der NOx-
Emissionen. Bei der Umsetzung dieses Verfahrens muss nach dem Kaltstart die Dauer des Betriebs mit diesem
Verfahren minimiert werden um einen ibermaBigen Verbrauchsanstieg und eine NOx-Erh6hung zu vermeiden.
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5. MabBnahmen zur Reduktion der Reibung des Triebwerkes von
Dieselmotoren

Obwohl bereits in Kapitel 2.4 kurz darauf eingegangen wurde, soll am Beginn dieses Kapitels nochmals
Grundlegendes zur Reibung im Pkw Dieselmotor erldutert werden. In weiterer Folge werden die Ergebnisse
von Simulationen und experimentellen Untersuchungen zu Malinahmen fir die Reduktion der Reibung der
Kolben/Pleuelgruppe, sowie die Auswirkungen dieser Mallnahmen auf den Wirkungsgrad und somit den
Verbrauch von Pkw Dieselmotoren beschrieben.

5.1. Grundlagen zur Reibung des Dieselmotors

Die Reibung ist ein wesentlicher Einflussfaktor fiir den Verbrauch von Verbrennungskraftmaschinen,
insbesondere beim Betrieb mit niedrigen Lasten, wie er bei Pkws im Realbetrieb und ganz besonders im
genormten Fahrzyklus (blich ist. Dieser Fahrzyklus wird bei einer Temperatur von 20°C gestartet. Die héhere
Viskositit des kalten Ols fiihrt zusitzlich zu einer deutlich héheren Reibung als im betriebswarmen Motorlauf.
Das Verbrauchsresultat, bzw. der daraus direkt ermittelte CO,-Ausstols im genormten Fahrzyklus ist nicht nur
fir den Fahrzeughalter von Interesse, sondern ist in fast allen europdischen Landern als Einstufungskriterium
fur Steuern bzw. 6ffentliche Abgaben wichtig. Eine Reduktion der Reibung im genormten Fahrzyklus ist daher
seit Jahren vorrangiges Ziel bei der Motoroptimierung. In den letzten Jahren konnten diesbeziiglich starke
Verbesserungen erzielt werden, wobei diese Weiterentwicklungen nicht nur durch mechanische oder
verbrennungstechnische Malknahmen begriindet sind. Durch die Optimierung des Aufwadrmverhaltens von
Pkw Dieselmotoren, aber auch durch Verbesserung des Reibungsverhalten der Nebenaggregate konnten
entscheidende Schritte zur Reduktion des Kraftstoffverbrauchs im NEDC-Zyklus gemacht werden. Eine
bedarfsgerechte Antriebssteuerung der Nebenaggregate war bei vielen Fahrzeugherstellern Resultat der
Warmlaufoptimierung und ist bei modernen Pkw Dieselmotoren heute Stand der Technik.

Im Gegensatz zu den vielen Publikationen, die sich mit dem Verbrauchsverhalten im NEDC Zyklus
beschiftigen [beispielhaft: Lit. 5.2, Lit. 5.3, Lit. 5.4], werden in dieser Arbeit Methoden betrachtet, deren
Auswirkungen auf die Motorreibung unabhidngig von der Betriebstemperatur sind. Es wird daher aus-
schliellich das Reibungs- und Betriebsverhalten des betriebswarmen Motors betrachtet.

Der Verbrauch des betriebwarmen Motors ist naturgemald ebenfalls von der Reibung abhingig. Betrachtet
man ein Reibkennfeld eines modernen Pkw Dieselmotors (Diagramm 5.1), so kann man erkennen, dass der
Reibmitteldruck drehzahl- und lastabhidngig ist, wobei die Drehzahlabhangigkeit deutlich starker ausgepragt
ist. Die maximale Reibung eines modernen Pkw Dieselmotors ist ca. um den Faktor 2.5 héher als die Reibung
im Leerlauf. Nachdem der maximale indizierte Mitteldruck des Motors um den Faktor 25 groRer ist als der
indizierte Mitteldruck im Leerlauf, erklart sich damit auch, dass die Reibung im Niedriglastbereich ein
wesentlicher Einflussfaktor auf den Verbrauch ist. Im Leerlauf, wo der effektive Mitteldruck O bar betragt, ist
der Verbrauch ginzlich reibungsabhéngig, da in diesem Betriebszustand die gesamte zugefiihrte Energie
einzig der Uberwindung der Reibung dient. Daraus wird ersichtlich, dass nicht nur im NEDC wirksame
MaBnahmen sinnvoll fiir das Verbrauchsverhalten sind, sondern durch Optimierung des ,mechanischen”
Reibverhaltens im Lebenszyklus eines Fahrzeuges deutlich an Energie gespart werden kann.
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Der grofRe Einfluss der Reibung auf den Wirkungsgrad und somit auf den Verbrauch wird in Diagramm 5.2

ersichtlich.
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Diagramm 5.2: Kennfeld mechanischer Wirkungsgrad [%], Motor B (betriebswarm)

Nachdem der effektive Mitteldruck den indizierten Druck abziiglich des Reibmitteldruckes darstellt, zeigt sich
in diesem Kennfeld, dass die Reibung, wie zuvor erwihnt, insbesondere im Niedrigstlastbereich fur den
Kraftstoffverbrauch eines Motors von wesentlicher Bedeutung ist.

Aus stationdren Verbrauchs- und Reibungsmessergebnissen kann man den Anteil der Reibung am Kraft-
stoffverbrauch eines Pkw in Abhangigkeit von Fahrgeschwindigkeit und gewdhltem Gang errechnen. Das
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nachfolgend aufgefiihrte Diagramm 5.3 zeigt das Ergebnis einer Berechnung, die mit Versuchsresultaten des
Motors [D] unter Berlicksichtigung der Daten eines Fahrzeuges (Limousine) der Schwungmassenklasse
1500 kg durchgefiihrt wurde.

Die Kennfeldlinien innerhalb des Diagramms kennzeichnen den Verbrauch der durch Reibung im betriebs-
warmen Motor verursacht wird. Im Stationdrbetrieb kénnen sich nur Betriebspunkte an den Schnittstellen
v=konst. mit dem jeweils gewdhlten Gang einstellen. Die starke Abhdngigkeit des durch Motorreibung
verursachten Verbrauchs vom gewdhlten Gang und somit von der Motordrehzahl ist deutlich zu erkennen.
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Diagramm 5.3: Kennfeld Verbrauch durch Motorreibung [I/100km] - Motor D (betriebswarm) in Limousine - SMK 1500 kg

5.2. Reibung durch die Kolben-Pleuel Gruppe

Die Gesamtreibung eines Motors setzt sich aus unterschiedlichsten Reibanteilen von Baugruppen in und um
den Motor zusammen. AufRere Reibanteile sind beispielhaft die Antriebsverluste von riemengetriebenen
Aggregaten wie Klimakompressor, Generator oder Vakuumpumpe. Zu den inneren Reibanteilen zdhlen die
Verluste durch den Ventiltrieb, durch die Kurbelwellenlagerung, der Aufwand fir die Kraftstoffhochdruck-
versorgung und die Reibung durch die Kolben-Pleuelgruppe.

Eine Reduktion der Gesamtreibung eines Motors kann nur durch Reiboptimierung der einzelnen Baugruppen
erfolgen. Eine Analyse der einzelnen Reibanteilsbetrdge ist daher sinnvoll.

Wie in Kapitel 3.5 beschrieben, kann die Messung der Reibung auf mehrere Arten erfolgen. Im Rahmen der
hier angefiihrten Untersuchungen wurden sowohl Schleppanalysen als auch Indizieranalysen der Versuchs-
motoren durchgefiihrt. Mit Hilfe der Schleppanalysen kann der Reibanteil fiir unterschiedliche Baugruppen im
Rahmen von ,strip-down” Untersuchungen erfasst werden. Diagramm 5.4 zeigt das Ergebnis einer
Schleppanalyse des Motors [D] bei betriebswarmen Medien von 95°C (Motorél und Kihimittel). Dabei ist der
groe Anteil durch die Kolben-Pleuelgruppe iiber den gesamten Drehzahlbereich zu erkennen. Uber 40% der
Gesamtreibung ist demnach auf Reibung durch die Kolben-Pleuel Gruppe zuriickzufiihren. Die Messung der
Reibung im Schleppversuch hat jedoch einen, fiir die Reibbewertung der Kolben-Pleuelgruppe,
entscheidenden Nachteil: bei den Schleppversuchen werden fiir die Ermittlung des Reibanteiles der Kolben-
Pleuelgruppe die Ventile geoffnet. Die Driicke am Kolbenboden liegen daher im Bereich des Umgebungs-
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druckes wahrend der Kolben im realen Betrieb durch den Zylinderdruck belastet ist. Die Reibung der Kolben-
Pleuelgruppe setzt sich aus folgenden Reibanteilen zusammen:

e Reibung im Pleuellager und am Kolbenbolzenlager
* Reibung der Kolbenringe in der Zylinderbuchse
*  Reibung durch Normalkraft des Kolbens auf die Zylinderbuchse

Die Reibung im Pleuel- und Kolbenbolzenlager ist vorwiegend von der Drehzahl und dem Durchmesser des
jeweiligen Lagers abhadngig. Mit dem veranderlichen Zylinderdruck erhéhen sich zwar die radialen Kréfte in
den Gleitlagern. Durch die hydrodynamische Schmierung dieser Lager dndert sich die Lagerreibung, sofern es
zu keiner Mischreibung kommt, dabei jedoch nicht [Lit. 5.3].

Der von den Kolbenringen verursachte Reibanteil ist vorrangig von der Anzahl der Ringe und der jeweiligen
Vorspannkraft abhdngig.

Die Schrdgstellung des Pleuels im Zuge der Kurbelwellenumdrehung und eine daraus resultierende
Normalkraft des Kolbens auf die Laufbuchse bestimmt den dritten Anteil der Reibung durch die Kolben-
Pleuelgruppe. Die Normalkraft des Kolbens wird durch die resultierende Kolbenkraft und die jeweilige
Schragstellung des Pleuels bestimmt. Die resultierende Kolbenkraft setzt sich aus der Kraft, die durch den
Zylinderdruck auf den Kolben ausgetibt wird, und aus der Massenkraft zusammen. Daraus ergeben sich der
Einfluss des Zylinderdruckes und auch der Einfluss der Drehzahl auf die Reibung der Kolben-Pleuelgruppe.
Den Verlauf der Kolbennormalkraft fiir einen konventionellen Kurbeltrieb innerhalb eines Arbeitszyklusses
zeigt beispielhaft Diagramm 5.10.

Da sich bei Schleppuntersuchungen nicht der Zylinderdruck des gefeuerten Motors einstellt, wird die Reibung
durch das Fehlen des entsprechenden Normalkraftanteils des Kolbens gegeniiber dem gefeuerten Betrieb
reduziert dargestellt. Die Massenkrifte und somit die daraus resultierende Reibung entspricht jedoch bei den
Schleppversuchen der Reibung im gefeuerten Betrieb. Daraus resultiert, wie in Diagramm 5.4 ersichtlich, ein
tendenzieller Anstieg der Reibung durch die Kolben-Pleuelgruppe bei zunehmender Drehzahl.

Im gefeuerten Betrieb sollte der Anteil der Reibung durch die Kolben-Pleuelgruppe héher liegen da, wie schon
erwdhnt, der Zylinderdruck zu groReren Normalkraften fiihrt.
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Diagramm 5.4: Aufteilung der Reibung auf Baugruppen eines Pkw Dieselmotors - Ergebnis aus Schleppuntersuchung [Lit. 5.3]

Die Ermittlung der Reibung im gefeuerten Betrieb ist grundsatzlich nur durch Messung des Zylinderdruckes
und Berechnung des indizierten Mitteldruckes maéglich. Aus dem allgemein bekannten Zusammenhang:
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lasst sich bei Kenntnis des effektiven Drehmomentes der Reibmitteldruck errechnen.

Diagramm 5.5 zeigt den Verlauf des Reibmitteldruckes in Abhidngigkeit des effektiven Mitteldruckes bei
verschiedenen Drehzahlen. Dabei ist zu erkennen, dass der Reibmitteldruck mit zunehmender Drehzahl
steigt, was auf die hoheren Massenkréfte aber auch auf nichtlineare drehzahlabhingige Reibungsbeein-
flussung der Nebenaggregate zurlickzufiihren ist. Ein Anstieg der Motorlast fiihrt ebenfalls zu einer Erh6hung
der Reibung, hier jedoch als Folge der h6heren Brennraumdriicke im Arbeitstakt.

Reibmitteldruck p, [bar]

Diagramm 5.5:

Reibleistung P, [kW]
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Nachteil der Methode zur Ermittlung der Reibleistung aus der Druckindizierung ist, dass damit nur die
Gesamtreibung des Motors ermittelt werden kann. Uber die einzelnen Reibanteile kdnnen jedoch keine
Erkenntnisse gewonnen werden.

Fir die Reibung der Kolben-Pleuelgruppe ist daher eine getrennte Bewertung des Einflusses von Reibung
durch Kolbenringe, und Reibung durch das Kolbenhemd nicht exakt moglich.

Um die Reibung der Kolben/Pleuelgruppe hinsichtlich ihrer Verbesserungspotenziale untersuchen zu koénnen,
ist eine modellhafte Berechnung der Reibung zielfiihrend. In Kapitel 3.2 wurde ein vom Autor erstelltes
Programm beschrieben, mit dem die Reibung der Kolben/Pleuelgruppe in Abhdngigkeit diverser Parameter
vergleichend berechnet werden kann. Folgende Parameter konnen bei Verwendung dieses Programms
variiert werden:

e Brennverlauf (und somit Verbrennungslage)
e Hub/Bohrungsverhiltnis

e Pleuelstangenverhiltnis

*  Desaxierungs- und Schrankungsmal’

e Kolbenringvorspannung

¢ Reibbeiwerte

Mit Hilfe dieses Programms ist es moglich, die Auswirkung vorwiegend mechanischer Anderungen oder des
Verbrennungsablaufs auf die Reibung der Kolben/Pleuelgruppe zu errechnen.

Neben diesen mechanischen EinflussgrofRen gelten fiir die 3 Reibarten der Kolben/Pleuelgruppe nattirlich
auch die tribologischen Einflussgroen. Dazu gehoéren Schmierfilmviskositat und -dicke, Materialpaarung und
Temperatur an der Reibstelle. Die tribologischen EinflussgroBen werden in dieser Arbeit nicht niher
betrachtet. Dem Berechnungsprogramm kann ein Reibbeiwert vorgegeben werden der von der Relativ-
bewegung der Reibpartner abhdngig ist (Stribeckkurve - siehe Kapitel 3.2). Da hier die Auswirkung der
Anderung der mechanischen EinflussgroRen auf die Reibung beurteilt werden soll, ist ein Konstanthalten der
tribologischen Parameter sinnvoll. In den einzelnen Kapitel wird auf etwaige Unsicherheiten durch diese
Vereinfachung eingegangen.

Berechnungen mit gednderten mechanischen Parametern waren Basis fir die Untersuchungen zum
Verbesserungspotenzial durch Anderung des Pleuelstangenverhiltnisses und durch den Betrieb mit
geschranktem Kurbeltrieb. Auf diese soll in den ndchsten Kapiteln eingegangen werden.

5.3. Einfluss des Pleuelstangenverhaltnisses auf die Reibung

Das Pleuel eines Hubkolbentriebwerks vollzieht im Laufe einer Kurbelumdrehung eine Pendelbewegung um
den Kolbenbolzen. Die Energiewandlung im Verbrennungsmotor erfolgt durch die Einleitung der aus dem
Zylinderdruck am Kolbenboden wirkenden Kolbenkraft Giber das Pleuel in die Kurbelwelle. Die Schragstellung
des Pleuels bewirkt, dass die Kolbenkraft, die grundsatzlich normal auf den Kolben und somit in Richtung der
Zylinderachse wirkt, einen Normalkraftanteil zur Folge hat. Dieser Normalkraftanteil fihrt zu einer Reibung
zwischen Kolbenhemd und Laufbuchse des Motors. Die Schradgstellung des Pleuels ist fiir die Kolben-
normalkraft bestimmend und hat einen dementsprechend hohen Anteil an dieser Reibung.

Ein kleineres Pleuelstangenverhiltnis fiihrt im gesamten Ablauf des Motorprozesses zu geringerem Pleuel-
stangenwinkel und sollte daher reibungsreduzierend wirken. Das Pleuelstangenverhiltnis kann durch
Verlangerung des Pleuels oder durch Reduktion des Hubes (bei gleich bleibendem Hubraum einhergehend
mit einer Reduktion des Hub/Bohrungs-Verhaltnisses) verringert werden.

Mit Hilfe des in Kapitel 3.2 beschriebenen Programms wurden die Reibkréfte fiir unterschiedliche Pleuel-
langen und unterschiedliche Hubhthen berechnet. Basis fiir diese Berechnung war Motor [D]. Nachdem, wie
in Lit. 5.3 beschrieben, Mischreibung bei der Relativbewegung zwischen Kolbenhemd und Laufbuchse nur auf
ca. 3-5% des Hubes auftritt, wurde ein linear steigender Stribeckverlauf des Reibbeiwertes mit einem
konstanten Wert bei v=0 m/s den Berechnungen zu Grunde gelegt. Der Mischreibungsbereich liegt nur in
den Totpunkten und somit nur bei geringen Kolbengeschwindigkeiten vor. Die aus dieser Mischreibung
resultierende Reibleistung (P=F x v) ist daher gering und die Vereinfachung hinsichtlich der Annahme zum
Reibbeiwert zuldssig.
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Durch die Anderung des Pleuelstangenverhiltnisses wird, wie bereits beschrieben, die Kolbennormalkraft im
gesamten Arbeitszyklus des Kurbeltriebes beeinflusst. Die infinitesimale Reibleistung errechnet sich fiir jede
Position der Kurbelwelle aus der aktuellen Kolbennormalkraft multipliziert mit dem Reibbeiwert und der
Relativgeschwindigkeit. Fir die quantitative Beurteilung der Reibung ist nur die integrative Betrachtung
sinnvoll. Eine zeitliche Integration der Reibleistung lber den Arbeitszyklus liefert die Reibarbeit. Diese
Integration erfolgt im beschriebenen Reibungssimulationsprogramm mit einer konstanten Differenzzeit
zwischen zwei Kurbelwellenstellungen. Da die Kurbelwellendrehzahl Giber dem Arbeitszyklus leicht schwankt
wird mit dieser Rechenvorschrift ein geringfligiger Fehler in Kauf genommen. Im Rahmen dieser Arbeit
konnten zudem keine Daten fiir den Reibbeiwert der Paarung Kolbenhemd/Laufbuchse in Erfahrung gebracht
werden. Aus der Literatur wurden Reibbeiwerte fiir die verwendeten Materialien ermittelt und der hier
angestellten Berechnung zu Grunde gelegt (Lit. 5.9 und 5.10). Diese Annahmen sind fiir die vergleichende
Bewertung von unterschiedlichen Malnahmen am Kurbeltrieb zuldssig. Die absoluten Ergebnisse dieser
Integrationsberechnung kénnen jedoch von der real existierenden Reibarbeit abweichen. Im folgenden wird
daher das Ergebnis der zuvor angefiihrten Integration als ,Kolbennormalkraftarbeit” und nicht als Reibarbeit
bezeichnet.

Die Reibung durch die Vorspannung der Kolbenringe wurde vorerst nicht berticksichtigt. Die Bewertung des
Reibminderungspotenzials erfolgt relativ zur berechneten Normalkraftreibleistung der Basisvariante und es ist
keinesfalls damit zu rechnen, dass sich die Verlangerung des Pleuels gravierend auf den Kolbenringreibanteil
auswirkt (die Anderung der Kolbengeschwindigkeit durch die hier betrachteten Pleuelverlingerungen sind
gering und hinsichtlich Aufteilung Kolbenring/Kolbenhemdreibung vernachldssigbar).

VergroBerung des Pleuelstangenverhéltnisses durch Verlangerung des Pleuels

Diagramm 5.7 zeigt die Anderung der resultierenden ,Kolbennormalkraftreibarbeit” durch Verlingerung des
Pleuels bezogen auf den errechneten Reibarbeitswert der Basisvariante.

Die Berechnung wurde bei 8 Lastpunkten, jeweils 4 Drehzahlen mit Niedrig- und bei Volllast berechnet,
wobei der in der Serie gemessene Zylinderdruckverlauf der Berechnung des Basispunktes zugrunde gelegt
wurde. Fir die zu simulierenden Lastpunkte bei verldngertem Pleuel wurden mit Hilfe des Motorprozess-
rechenprogramms CORA aus den Basismessungen Brennverlaufe errechnet, die als EingangsgréfRen fiir die
Ermittlung von Zylinderdruckverldufen beim Betrieb mit lingerem Pleuel und somit bei einer gednderten
Kolbenhubkurve dienten. Da der Brennraumdruckverlauf von der sich bei variierter Pleuellinge dndernden
Kolbenhubkurve abhingig ist, musste flr jeden Lastpunkt bei jeder Pleuellinge ein Druckverlauf simuliert
werden. Mit Beibehaltung des Basisdruckverlaufs fiir die Berechnungen mit gednderter Pleuellinge zeigten
sich in den Reibarbeitsresultaten Abweichungen von bis zu 10% gegeniiber den Berechnungen mit korrekt
simuliertem Druckverlauf.
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Diagramm 5.7: Anderung der Normalkraftreibarbeit bei Verlingerung des Pleuels (Rechenergebnis)

Das Diagramm zeigt, dass sich, wie erwartet, die Normalkraftreibarbeit mit steigender Pleuellinge verringert.
Interessant dabei ist, dass sich die groBte Reduktion bei hoher Drehzahl aber niedriger Last einstellt.
Offensichtlich zeigt der Massenkraftanteil groBere Wirkung auf das Reibminderungspotenzial bei Erhéhung
der Pleuellinge. Wichtig fiir die Bewertung sind jedoch die Lastpunkte bei niedriger Drehzahl und niedriger
Last bzw. im Nennleistungspunkt. Hier betrdgt die Reduktion der Normalkraftreibarbeit ~10% bei einer
Verlangerung des Pleuels um 10-12%. Bei einem Anteil der Kolbenhemdreibung an der Reibung der
Kolben/Pleuelgruppe von 70% und einem Anteil der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe an der Gesamt-
reibung von 45% entspricht das einer Reduktion der Gesamtreibung um ~3%. Der Wert wirkt an sich gering,
fuihrt jedoch bei niedrigsten Lastpunkten, wie sie im NEDC Fahrzyklus vorwiegend auftreten, zu Verbrauchs-
reduktion um ~0.5%. Fiir diesen Verbrauchsgewinn wire durch die Verldngerung des Pleuels ein vergleichs-
weise geringer entwicklungstechnischer Aufwand notwendig. Vielfach ist die Pleuellinge aber durch die
zuldssige Bauhohe des Motors begrenzt, eine gréliere Pleuellinge bei gleich bleibender Blockhéhe daher nur
durch Anderung der Kolbengeometrie méglich.

Erhéhung des Pleuelstangenverhéltnisses durch Hubreduktion

Im Gegensatz zur Pleuellingenerh6hung wirkt die Erhéhung des Pleuelstangenverhaltnisses durch Hub-
reduktion auch auf die Kréfteverhdltnisse am Kolben. Da die Hubreduktion bei gleich bleibendem Hubraum
eine grollere Bohrung zur Folge hat, dndert sich aufgrund der groReren Kolbenfliche die aus dem
Zylinderdruck resultierende Kolbenkraft.

Neben der Anderung der Gaskraft durch die groRere Kolbenfliche fiihrt der geringere Hub zu einer
Reduktion der Kolbengeschwindigkeit. Da die Reibleistung der Kolbenhemd/Laufbuchsenpaarung
proportional dem Produkt aus Kolbennormalkraft und Kolbengeschwindigkeit ist, wirkt die Hubreduktion reib-
leistungsmindernd.

Im nachfolgend dargestellten Diagramm 5.8 ist die Auswirkung der Hubreduktion auf die Reibarbeit, die
durch die Kolbennormalkraft verursacht wird, aufgetragen. Dazu wurde die errechnete Reibleistung lber
einem Arbeitsspiel integriert. Basis flr die Berechnung war wiederum Motor D, die Ergebnisse mit
reduziertem Hub sind auf das Rechenergebnis der Serienkonfiguration von Motor D bezogen. Wie schon bei
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der Pleuellingenvariation war auch hier die Simulation eines Druckverlaufes fiir jede Hub/Bohrungsvariante
jedes Lastpunkts notwendig.
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Diagramm 5.8: Anderung Normalkraftreibarbeit bei verandertem Hub aber gleich bleibendem Hubraum (Rechenergebnis)
Fir die Reduktion des Hub/Bohrungsverhaltnisses ergeben sich ebenfalls positive Auswirkungen auf das Reib-
verhalten des Kurbeltriebes. Ahnlich wie bei der Verlingerung des Pleuels ist auch hier bei hohen Drehzahlen
und niedriger Last die groSte Reibungsanderung zu erzielen.
Bei einer Reduktion des Hubes um 10 mm kann hier bei niedrigen Lastpunkten drehzahlabhingig zwischen
~12% und ~24% an ,Normalkraftreibarbeit” gewonnen werden. Bei Hochlastpunkten sind es zwischen 11
und 18%. Dadurch wird sich, entsprechend den zuvor angestellten Annahmen zum Anteil der Kolbenhemd-
reibung an der Gesamtreibung, ein Verbrauchsgewinn von ~0.7% im fahrzyklusrelevanten Kennfeldbereich
darstellen.
Zu bedenken ist jedoch, dass das Hub/Bohrungsverhiltnis nicht nur nach Reibleistungskriterien gewdhlt
werden kann. Ein kompakter Brennraum ist fiir die Forderung nach einer raschen und effiziente Kraftstoff-
umsetzung zielfiihrend. Zudem sollte auch das Volumen im Kolbenspalt gering gehalten werden. Ubliche
Hub/Bohrungsverhiltnisse bei Dieselmotoren liegen bei ~1.25 fiir Nutzfahrzeug-/Offroadmotoren sowie bei
~1.15 fur Pkw Dieselmotoren. Der seit 1989 bis 2009 gebaute Standard-DI-Dieselmotor von VW (1.9t TDI),
der wohl bis heute meistverkaufte Pkw Dieselmotor, hatte sogar ein Hub/Bohrungsverhaltnis von 1.21.

Dieselmotoren mit einem Hub/Bohrungsverhaltnis unter 1.05 waren dem Autor bis vor kurzem nicht bekannt.
Inwiefern dies eine Grenze darstellt, die zur Erzielung hoher Wirkungsgrade notwendig ist, kann vom Autor
nicht beurteilt werden. Durch die Entwicklungen in der Einspritztechnologie ist mit modernen Einspritz-
systemen eine gute Kraftstoffverteilung auch bei flachen Muldenformen zu erzielen. Durch die hohen Ein-
spritzdriicke ergeben sich bei kleinem Bohrungsdurchmesser der Disenlécher hohe Eindringtiefen der
Einspritzstrahlen bei hoheren Lasten. Hier ist ein groRer Kolbendurchmessers wieder vorteilhaft. Kleine Disen-
[6¢cher sind, aufgrund der Forderung nach geringst méglichen Voreinspritzmengen, auch in Zukunft wichtiges
und entscheidendes Konstruktionsmerkmal fiir die Erreichung strengster Abgaslimits.

Bei einem Basismotor, der mit einem grofRen Hub/Bohrungsverhiltnis ausgefiihrt wurde, ist die Reduktion des
Hubes eine wirkungsvolle Mallnahme zur Reduktion der Reibung. Bei gleichgehaltener Bohrung reduziert
sich mit dem Hub der Hubraum. VW hat diese MalRnahme bei der Darstellung des im Jahr 2009 vorgestellten
1.6t Pkw Dieselmotors umgesetzt (Lit. 5.8). Durch den beibehaltenen Kolbendurchmesser konnte vermutlich
auch umfangreiches Wissen (iber die Interaktion von Einspritzsystem und Kolbenmulde weiter genutzt
werden. Der so entwickelte Motor zeigt im Fahrzyklus einen exzellenten Verbrauch gegeniiber dem Motor-
typ mit 2.0lt Hubraum (Vergleich mit identischem Fahrzeug). Dies kann als Indiz fiir die reibmindernde
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Wirkung der Anderung des Hub/Bohrungsverhiltnisses von 1.18 auf 1.01 gesehen werden, kann aber auch
Folge weiterer MalRnahmen zur Verbrauchsoptimierung sein.

Zusammenfassend kann zur Beeinflussung der Reibung durch das Pleuelstangenverhiltnisses gesagt werden,
dass sich sowohl durch eine Verlingerung des Pleuels, als auch durch die Hubreduktion eine deutliche
Reduktion der Reibarbeit durch die Kolbennormalkraft ergibt. Bei der Hubreduktion kommt zur positiv
wirkenden Anderung der geringeren Schrigstellung des Pleuels noch die Wirkung der Reduktion der
Kolbengeschwindigkeit zum Tragen. Bei einer Verldngerung des Pleuels um 10% reduziert sich der
Reibungsanteil durch die Kolbennormalkraft um ~10%, bei Reduktion des Hubes um ~10% ist die Reibungs-
anderung lastpunktabhdngig sogar noch héher.

Das Downsizing von Pkw Motoren wurde in den letzten Jahren bewdhrtes Instrument zur Verbrauchs-
reduktion im Fahrbetrieb. Insbesondere bei Ottomotoren hat die Anhebung des Mitteldruckes, bei gleich
bleibendem Leistungsbedarf, zu einer Verbesserung des Verbrauchs gefiihrt. Ursache dieser Effizienz-
steigerung beim Ottomotor ist zu einem entscheidenden Teil die Entdrosselung dieses ublicherweise
quantitativ geregelten Motortyps.

Mit verringertem Hubraum muss ein Dieselmotor fiir Leistungs- und Drehzahlkonstanz bei einem hoheren
Mitteldruck betrieben werden. Dabei wird sich der fiir die Reibung aufgewendete Anteil der zugefiihrten
Energie verringern und somit der Wirkungsgrad erhéhen. Beim Pkw-Dieselmotor kann dadurch jedoch ein
Betriebspunkt getroffen werden, der héhere NOx- und/oder Rauchemissionen aufweist als der Ausgangspunkt
des Basismotors mit groRerem Hubraum. In diesem Fall wiirde bei der Applikation zur Emissionsverbesserung
zumindest ein Teil des Verbrauchsgewinns durch den Reibungsvorteil verloren gehen.

Es kann daher beim Pkw Dieselmotor, im Gegensatz zum Pkw Ottomotor, nicht grundséatzlich davon aus-
gegangen werden, dass ein Downsizing bei niedriglastigen Betriebszustianden den Verbrauch verbessert.

Die Reduktion des Hubes bei Beibehaltung der Bohrung eines bekannten Motors fiihrt zu einem ,down-
gesizten” Motor der aufgrund der hier angestellten Untersuchungen durch geringe Reibung der Kolben-
/Pleuelgruppe tberzeugt. Wenn das bisherige Kurbelgehduse weiter verwendet wird, kann zudem das Pleuel
verlangert werden. Damit ist ein weiteres Reibreduktionspotenzial zusatzlich nutzbar.

5.4. Anderung der Reibung durch eine Schrankung des Kurbeltriebes

5.4.1. Kinematische Grundlagen der Kurbeltriebsschrankung

Als Schrénkung des Kurbeltriebes wird im Motorenbau der seitliche Versatz der Kurbelwellenachse aus der
Zylindermittenebene bezeichnet. Die Schriankung kann sowohl auf die Druckseite als auch auf die Gegen-
druckseite des Motors erfolgen. Die Kolbendesaxierung ist ein konstruktives Merkmal, das mit der Kurbeltrieb-
schrankung nah verwandt, jedoch vom Darstellungsaufwand und von der Zielsetzung unterschiedlich ist. Als
Desaxierung bezeichnet man den Versatz der Kolbenbolzenachse aus der Zylindermittenebene. Die
Schrankung und die Desaxierung haben gleiche Auswirkungen auf den Kolbenweg, daher missen die
Desaxierung und die Schrdankung fiir die Berechnung des Kolbenwegs immer gemeinsam beriicksichtigt
werden.

Die Schriankung zur Druckseite des Kolbens wurde im Motorenbau als ,positiv’ definiert. Auch fir die
Desaxierung wurde der Versatz zur Druckseite als ,positiv” definiert (Lit. 5.9).

Der Kolbenweg kann bei Desaxierung mit folgender Formel berechnet werden:

s=r [lcosg +%E{/1—(/] Bing +I—y)2 [F5.01]

Mit y wird dabei das Mal% des horizontalen Abstandes der Kurbelwellenmittenebene zur Kolbenbolzenebene
bezeichnet. Je nach Orientierung des Versatzes muss dieses Mall positiv oder negativ, entsprechend den
obigen Ausfiihrungen, eingesetzt werden.

Im nachfolgenden Bild (Abbildung 5.1) wird die Schrankung bzw. die Desaxierung geometrisch dargestellt.
Dabei wird ersichtlich, dass die positive Schrankung gegeniiber der positiven Desaxierung gegenlaufige
Auswirkung auf den Kolbenweg zur Folge hat. Bei kombiniertem Einsatz von Schrankung und Desaxierung
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muss fiir die Berechnung des Kolbenwegs der resultierende Abstand der Kolbenbolzenachse von der
Kurbelwellenmittenebene ermittelt werden. Dazu muss bei positiver Schriankung das Desaxierungs- vom
Schrankungsmal subtrahiert werden.

Schrankung Desaxierung Kombination

DS GDS DS GDS DS GDS

Abbildung 5.1: Kolbenhubkurven bezogen auf Kurbel-OT (DS: Druckseite, GDS: Gegendruckseite)

In Diagramm 5.9 ist der Kolbenhub des Motors [D] mit einem Pleuelstangenverhdltnis r/L=0.329 iber dem
Kurbelwinkel fiir konventionellen Kurbeltrieb, sowie fir 12 mm positiv und 12 mm negativ geschrankten
Kurbeltrieb aufgetragen.
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Diagramm 5.9: Kolbenhubkurven bezogen auf Kurbel-OT

Anhand der aufgefiihrten Kolbenhubkurven ist zu erkennen, dass sich OT und UT des Kolbens nicht mehr bei
$=0° und ¢=180° befinden, und dass demzufolge Kurbel-OT nicht mehr mit Kolben-UT zusammenfillt. Eine
genauere Betrachtung der Totpunkte der geschrankten Kolbenhubkurve zeigt, dass sich der OT (bei +12 mm
Schrankung) bei einer Kurbelstellung von 3.627° nach Kurbel-OT und der UT bei einer Kurbelstellung von
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7.254° nach Kurbel-UT einstellt. Der sich dadurch einstellende Hub des Kolbens im Zylinder vergrélert sich
fur die Schrankung von 12 mm um 0.42%. Dies hat eine Hubraumerhéhung um eben diese 0.42% zur Folge.
Wie aus Diagramm 5.9 ersichtlich ist die Kolbenhubkurve bei geschranktem Kurbeltrieb nicht mehr sym-
metrisch um die Totpunkte. Somit unterscheidet sich die zeitliche Dauer der Kolbenabwirtsbewegung von
der Dauer der Aufwiartsbewegung. Mit einer Schrankung von +12 mm verldngert sich der Saug- und Arbeits-
takt des bereits betrachteten Motors (r/L=0.33) auf 183.63° Kurbelwinkel. Verdichtungs- und Ausschiebetakt
reduzieren sich im speziellen Fall einer Schréankung von +12 mm auf 176.37°KW. Die Auslegung der Ventil-
steuerzeiten eines Motors mit geschranktem Kurbeltrieb muss dem Rechnung tragen.

5.4.2. Auswirkung auf die Reibung

Die Kolbenschaftreibung (Paarung Kolbenhemd/Laufbuchse) ist von der Materialpaarung, der Olviskositat
und der Gleitgeschwindigkeit abhingig. Verursacht wird diese Reibung durch die Seitenflihrungskraft
(Kolbennormalkraft), die sich aus dem Zylinderdruck und der Massenkraft der oszillierenden Massen bei
Schragstellung des Pleuels zur jeweiligen Kurbelwellenstellung errechnet. Einen typischen Verlauf der
Kolbennormalkraft zeigt Diagramm 5.10. Dabei wurde mit dem gemessenen Zylinderdruckverlauf im
Lastpunkt 2000/2bar und dem jeweiligen Pleuelwinkel die Kolbennormalkraft errechnet und Gber dem
Kurbelwinkel aufgetragen.

Am Kolbennormalkraftverlauf des konventionellen Kurbeltriebes erkennt man, dass im oberen und unteren
Totpunkt, also bei nicht ausgelenkter Stellung des Pleuels, die Kolbennormalkréfte exakt O sind.
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Diagramm 5.10: Kolbennormalkraftverlauf bei 2000/2 bar, konventioneller und geschrankter Kurbeltrieb

Bei positiv geschranktem Kurbeltrieb liegt der obere Totpunkt des Kolbens nach dem Kurbel-OT. Eine
vertikale Pleuellage stellt sich somit nach OT ein. Die vertikale Lage des Pleuels um UT liegt ebenfalls vor
Kolben UT. Im gesamten Arbeitstakt (wie auch im Ansaugtakt) nimmt das Pleuel beim positiv geschrankten
Kurbeltrieb eine weniger ausgelenkte Lage als im konventionellen Motor ein. Da die hochsten
Verbrennungsdriicke im Zylinder nach Ziind-OT vorliegen, fiihrt die geringer ausgelenkte Position hier zu
geringeren Kolbennormalkréften. Mit einer Reduktion der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe kann daher
gerechnet werden. Mit zunehmender Last und damit zunehmendem Zylinderdruck wird sich dabei der
Reibungsgewinn erhéhen. Im Verdichtungs- und Ausschubtakt stellt sich bei geschranktem Kurbeltrieb ein
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grolerer Pleuelwinkel ein, daher werden in dieser Phase des Motorprozesses die Kolbennormalkrifte und
somit die Kolbenreibung hoher sein.

Simulationsergebnisse:

Mit Hilfe des in Kap. 3.2 beschriebenen Programms konnte vorab die Auswirkung einer Schrankung auf die
Kolbenschaftreibung errechnet werden. Dabei wurden fiir unterschiedliche Drehzahlen bei jeweils p,=2bar
und Volllast aus dem errechneten Brennverlauf des konventionellen Motors Druckverlaufe ermittelt, die dem
Rechenprogramm fir die Reibungsberechnung zugrunde gelegt wurden. Mit den kinematischen Daten
konnte somit die Kolbennormalkraft berechnet werden. Um von der Kolbennormalkraft auf die Reibung
schlieBen zu konnen, ist die Kenntnis des Reibbeiwertes nétig. Wie schon in Kapitel 5.2 erwdhnt war eine tief
greifende Berlicksichtigung tribologischer Parameter nicht Ziel dieser Arbeit. Bei der Berechnung der
Anderung des Pleuelstangenverhiltnisses wurde bereits eine diesbeziigliche Vereinfachung getitigt, die eine
lineare Abhingigkeit des Reibbeiwertes von der Gleitgeschwindigkeit festlegt. Eine Uberhdhung des
Reibbeiwertes bei niedrigen Geschwindigkeiten, wie in der Stribeckkurve abgebildet, blieb unberiicksichtigt.
Da auch hier, wie beim Thema Pleuelstangenverhiltnis, Mischreibung und somit ein iberhéhter Reibbeiwert
nur um die Totpunkte stattfindet (nach Lit. 5.6 tritt nur auf 5-7% des Kolbenhubs Mischreibung auf) und dabei
die Gleitgeschwindigkeit gering ist, resultiert daraus ein geringer Einfluss auf die integrale Reibleistung.

Mit dem Kolbennormalkraftverlauf und dem Reibbeiwert kann fiir die unterschiedlichen Drehzahlen und
Lasten eine Reibkraft errechnet werden. Multipliziert man diese kurbelwinkelabhingige Reibkraft mit der
momentanen Gleitgeschwindigkeit und integriert diesen Wert iiber einen vollen Motorzyklus, so erhilt man
eine ,Normalkraftreibarbeit”. Im Diagramm 5.11 wurde nun diese Normalkraftreibarbeit, fiir unterschiedliche
Schrankungswerte, der Normalkraftreibarbeit mit konventionellem Kurbeltrieb gegentber gestellt.
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Diagramm 5.11: Anderung der integralen Normalkraftreibarbeit durch Schrinkung des Kurbeltriebes
bei unterschiedlichen Lasten und Drehzahlen

Es zeigt sich, dass bei den Volllastpunkten ein grélkere Reduktion an Normalkraftreibarbeit als bei niedrigen
Lastpunkten zu erzielen ist. Dies entspricht den bisherigen Uberlegungen, die auf eine Reduktion der
Normalkraft durch die weniger ausgelenkte Pleuellage zum Zeitpunkt hohen Zylinderdruckes abzielen.

Bei den Kurven der Lastpunkte mit 2 bar effektivem Mitteldruck ist zu erkennen, dass sich die hochsten
Reduktionen bei niedrigen Drehzahlen einstellen. Ursache fiir diese Drehzahlabhdngigkeit ist die Massenkraft.
Wie bereits in der Einleitung erwdhnt, setzt sich die Kolbennormalkraft aus einem Massenkraftanteil und
einem Gaskraftanteil zusammen. Die Schrankung reduziert die Kolbennormalkraft durch eine vertikalere
Pleuellage in der Phase des Motorprozesses, in der wihrend der Verbrennung eine hohe Gaskraft auftritt. Die

Seite 136



MafBnahmen zur Reibungsreduktion

Massenkraft im Bereich des OT dndert sich gegeniiber einer konventionellen Kolbenhubkurve nur geringfligig
und ist zum Zeitpunkt der senkrechten Pleuellage anndhernd gleich als beim Serienmotor. Da nun bei
niedrigen Drehzahlen der Anteil der Massenkraft an der Kolbenkraft gering ist, wird hier der Einfluss der Gas-
kraft auf die Reibung gréRer sein als bei héheren Drehzahlen.

In der Verdichtungs- und Ausschubphase ist mit einer Erh6hung der Reibung der Kolben/Laufbuchsenpaarung
zu rechnen, da sich beim geschréankten Motor der Pleuelwinkel erh6éht. In Diagramm 5.10 ist dies eindeutig
zu erkennen. In der Verdichtungsphase zeigt sich gegeniiber dem konventionellen Kurbeltrieb eine gréRere
Kolbennormalkraft wahrend diese, wie vorhergesagt, in der Verbrennungsphase sinkt.

Mit zunehmendem Schrankungsgrad Ubersteigen die negativen Auswirkungen auf die Normalkraft-
anderungen wihrend der Verdichtung- und Ausschubphase den Gewinn in der Verbrennungs- und Ansaug-
phase, was zu einer Verringerung der Schrankungsvorteils auf die Reibung fiihrt.

Bei den Volllastbetriebspunkten zeigt sich tendenziell das gleiche Bild. Mit niedriger Drehzahl ist der
Reibgewinn am hdchsten, wobei der Volllastpunkt bei 2000 min' eine héhere Reibreduktion zeigt als bei
1000 min™'. Ursache ist hier das deutlich geringere Volllastpotenzial und somit das geringere Druckniveau bei
1000 min™ als bei 2000 min™.

Zusammenfassend kann nach den hier angestellten Berechnungen gesagt werden, dass sich eine Schriankung
bei geeigneter Auslegung positiv auf die Reibung der Kolben/Pleuelgruppe auswirken wird. Der hoéchste
Gewinn an Reibung wird bei niedriger Drehzahl und hoher Last zu erzielen sein. Der entsprechend der
Simulation maximal zu erzielende Reibgewinn durch die Anderung der Kolbennormalkraft bei niedrigen
Lasten und Drehzahlen liegt bei ~3%. Bei hoher Last und niedriger Drehzahl kann laut Berechnung eine
Reduktion der Reibung durch die Kolbennormalkraft von Gber 10% erzielt werden.

Ergebnisse experimenteller Untersuchungen

Um die Ergebnisse der Berechnungen verifizieren zu kénnen, wurde im Rahmen eines Projektes ein Voll-
motor mit einer Schrankung von +12mm dargestellt und bei experimentellen Untersuchungen mit beiden
Kurbeltriebsvarianten einer Vollmotorindizierung durchgefiihrt und daraus der indizierte Mitteldruck er-
rechnet. Die Ermittlung des effektiven Mitteldruckes erfolgt durch Erfassung des Drehmomentes mit Hilfe
eines Momentenflansches. Die Aufnahme und die Auswertung der Zylinderdrucksignale sowie eine exakte
Zuordnung des Kolben OT zur Kurbelwinkelerfassung miissen tiberaus gewissenhaft und genau erfolgen.

Der aus der Differenz von indiziertem und effektivem Mitteldruck resultierende Reibmitteldruck kann in eine
Reibleistung umgerechnet werden. Diese setzt sich neben der hier relevanten Motorbaugruppe Kolben/Pleuel
(Pleuel, Kolben mit Kolbenringen) aus weiteren reibverursachenden Komponenten wie Kurbelwelle und
Ventiltrieb mit Zahnriemen/Steuerketten sowie den erforderlichen Nebenaggregaten (Wasser-, Ol- und
Vakuumpumpe, CR-Pumpe) zusammen. In diesen Ergebnissen ist auch die Antriebsleistung fir den
Stromgenerator enthalten, die jedoch beim Betrieb am stationdren Motorpriifstand gering ist und nur den
Eigenbedarf der Motorsteuerung sowie die Riemen- und Lagerverluste des Generators beinhalten.

In Diagramm 5.12 ist das Reibkennfeld des Motors mit konventioneller Kolbenhubkurve aufgetragen. Weiters
sind in diesem Kennfeld auch die Linien konstanten Reibmitteldrucks des Versuchsmotors mit +12mm
geschranktem Kurbeltrieb tberlagert (gestrichelt). Die Linien konstanten Reibmitteldruckes des geschrankten
Motors liegen in weiten Kennfeldbereichen rechts von den zugehérigen Linien des konventionellen Motors.
Dies entspricht einer Reduktion der Reibung. Bei niedrigen und mittleren Drehzahlen vergroRert sich mit
zunehmender Last der Abstand der zugehorigen Reiblinien und somit der Reibgewinn. Im oberen
Drehzahlbereich (berschneiden sich die Linien mit steigender Last, was einem Gleichstand der Reibung
entspricht. Bei 1500 min" und 2000 min" konnten aus motorbetriebstechnischen Griinden keine stabilen
Volllastergebnisse ermittelt werden.
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Diagramm 5.12: Kennfeld Reibmitteldruck des Motors mit konventionellem Kurbeltrieb (iberlagert durch Konstantlinien (strichliert) des
Reibmitteldruckes mit geschranktem Kurbeltrieb.

In Diagramm 5.13 wurden die prozentuellen Differenzen des Reibmitteldruckes der beiden Motoren
aufgetragen. Hier bestdtigen sich die, in den Simulationen ermittelten, Reibgewinne. Wie schon aus dem
Diagramm 5.12 ersichtlich, ist bei hohen Drehzahlen und niedrigen Lasten eine Reibungserhéhung zu
erkennen. Bei niedrigen Drehzahlen und hohen Lasten reduziert sich der Reibmitteldruck um tber 5%.
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Diagramm 5.13: Differenzkennfeld zum Reibmitteldruck, konventioneller gegentiber geschrankter Kurbeltrieb (positiv = Reibung
geschrankt niedriger) [%]
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In der Simulationsrechnung wurde fiir den Lastpunkt 2000/VL eine Reduktion der Kolben-
normalkraftreibleistung von ~13% errechnet. Wenn die Reibung der Kolbengruppe ~40-50% der Gesamt-
reibung betrdgt und zumindest 2/3 dieses Anteils durch die Kolbenschaftreibung verursacht wird, musste der
Reibmitteldruck entsprechend dem Rechenergebnis um ~4-5% sinken.

Eine genaue Aufteilung der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe auf die einzelnen Verursacher ist wie bereits
erwdhnt nicht exakt moéglich. Da die Ermittlung des Reibmitteldrucks auf Basis der messtechnisch schwierig zu
erfassenden Zylinderdruckverlaufe und des Totpunkt-Kurbelwinkels fehlerbehaftet ist und auch bei der
Messung des Drehmomentes an der Kurbelwelle Messtoleranzen auftreten, ist eine hinreichende Verifikation
des Rechenergebnisses mit nur einer Versuchsreihe nicht mit ausreichender Genauigkeit zu bestdtigen.

Der gemessene und in Diagramm 5.13 dargestellte Reibgewinn liegt mit den zuvor getroffenen Annahmen
der Aufteilung der Gesamtreibung und mit Berlicksichtigung der notwendigen Vereinfachungen trotzdem
nahe dem simulatorisch ermittelten Reibgewinn. Dass es bei geschranktem Kurbeltrieb zu einer Reduktion der
Reibung kommt, konnte jedoch mit Hilfe der durchgefiihrten Untersuchungen eindeutig nachgewiesen
werden.

5.4.3. Thermodynamische Auswirkung der Schrankung auf den Motorprozess

Der bei geschranktem Kurbeltrieb gednderte Kolbenhubverlauf fihrt zu einem gednderten Zusammenhang
zwischen Kurbelwinkel und Volumenverlauf. Fir die Berechnung von thermodynamischen Kenngrélien, wie
z.B. indizierter Mitteldruck, und fiir die Analyse des Druckverlaufs zur Errechnung des Brennverlaufes ist der
Volumeninderungsverlauf von entscheidender Bedeutung.

Der bei einer Schrankung von 12 mm auftretende Volumenanderungsverlauf Giber dem Kurbelwinkel ist in
Diagramm 5.14 dem Volumendnderungsverlauf des gleichen Motors mit konventionellem Kurbeltrieb gegen-
Ubergestellt.
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Diagramm 5.14: Volumendnderungsverlauf iber °KW mit Bezug auf Kurbel-OT

Den dargestellten Volumenadnderungsverlaufen ist ein Kurbelwinkelverlauf zugrunde gelegt, bei dem 0° dem
Kurbel-OT und 180° dem Kurbel-UT entspricht. Man erkennt dabei, dass, wie bereits ausgefiihrt, der OT des
Kolbens beim geschrankten Motor nach dem Kurbel-OT und der Kolben-UT nach Kurbel-UT zu liegen kommt.
Da fir die Ermittlung der thermodynamischen GroRen der Kolben OT von grofRter Bedeutung ist, muss daher
vor Beginn von Indiziermessungen der Kolben-OT als Bezugspunkt ermittelt werden. Bei Einsatz von
speziellen Kurbelwinkelmarkiereinrichtungen (z.B. AVL364) und einer damit getriggerten Indizierhardware ist
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die Ermittlung des OT entweder (ber eine kapazitive OT-Sonde oder iber das Schleppeinpassverfahren (bei
bekanntem thermodynamischem Verlustwinkel) zielfiihrend. Das Motorsteuergerédt bezieht seine Kolben-
positionsinformation aus einem Bezugswinkel zwischen Kurbel- und Kolben OT. Dieser Bezugswinkel wird
vom Motorenentwickler bei der Steuergerdtebedatung als Kennwert gespeichert. Wenn der Motor mit
geschranktem Kurbeltrieb betrieben wird, muss dieser Bezugswert entsprechend korrigiert werden.
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Diagramm 5.15: Volumenverlauf tiber °KW konventionell und geschrankt, Differenz

Beim Vergleich des Volumenverlaufes des konventionellen mit dem Volumenverlauf eines geschrédnkten
Kurbeltriebs mit Kolben OT als Startwinkel zeigt sich in Diagramm 5.15 die effektive Volumsdifferenz.

Nach der Anpassung des OT unterscheidet sich das Volumen demnach nur im Bereich um UT deutlich,
wdahrend um OT nur geringe Volumendifferenzen auftreten.

Diagramm 5.16 zeigt die, fiir die thermodynamische Analyse, wichtige Volumsanderung von konventionellem
und geschranktem Motor die bereits in Diagramm 5.14 aufgetragen waren, hier jedoch OT-korrigiert dar-
gestellt wurde, sowie die Volumenanderungsdifferenz.
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Diagramm 5.16: Volumsdnderungsverlauf Giber °KW mit Bezug auf Kolben-OT, Differenz

Mit Hilfe der OD-Motorprozesssimulation wurden verschiedene Verldufe des Kolbenhubverlaufes zur
Berechnung des Arbeitsprozesses herangezogen: konventionell (H/B:=1.07, r/L:=0.32) und Schrdankung mit
+12 mm bzw. +40 mm. Ziel war eine Simulation des Arbeitsprozesses mit unterschiedlichen Hubkurven und
eine auf diesen Ergebnissen basierende Verlustteilung.

Basis fiir die Prozessrechnung war die Vorgabe eines identischen Brennverlaufes (iber °KW bezogen auf
Kolben-OT) fiir die drei Kolbenhubkurven bei den beiden berechneten Lastpunkten 2000/2 bar und 4000/VL.
Die Auswirkungen der gednderten Kolbenhubkurve auf den Brennverlauf kénnen vorab nicht abgeschatzt
werden. Beim Dieselmotor mit seiner groBteils diffusionskontrollierten Verbrennung folgt der Brennverlauf
jedoch vorrangig dem Einspritzgesetz. Da sich dieses bei den 3 Varianten nicht dndert, kann die Annahme
eines identischen Brennverlaufes fiir die drei Varianten als zuldssig betrachtet werden.

Die der Berechnung zugrunde gelegte zugefiihrte Brennstoff- und Luftmasse ist flir jede Variante dieselbe.

Mit diesen Annahmen wurden die Wirkungsgrade des vollkommenen Motors, des Motors mit realer Ver-
brennung und des Motors mit Warmetiibergang, unter Zuhilfenahme des Motorprozessprogramms CORA
berechnet und die Ergebnisse in Diagramm 5.17 angefiihrt.
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Diagramm 5.17: Verluste im Motorprozess bei Anwendung der Schrankung des Kurbeltriebs

Wie in Diagramm 5.17 ersichtlich, sind die Auswirkungen einer Kurbeltriebsschrankung auf den indizierten
Wirkungsgrad nur gering.

Der Verlust durch reale Verbrennung verringert sich, da durch die nach OT weniger ausgelenkte Pleuellage
ein ,langsamerer” Anstieg der Volumendnderung erzielt wird (siehe Diagramm 5.16). Dies fiihrt zu einem
héheren Gleichraumanteil der Verbrennung. Da die Gleichraumverbrennung eine héhere Effizienz aufweist,
war dieses Ergebnis zu erwarten. Bereits in Kapitel 2.2 bei der Beschreibung des Verfahrens der Verlustteilung
wurde erwdhnt, dass der Verlust durch ,reale Verbrennung” und der Verlust durch ,Warmelbergang”
zumeist gegenldufige Tendenz aufweisen. Auch hier ist dies der Fall. Der Verlust durch Warmeliibergang
erhéht sich bei Schrankung des Kurbeltriebs.

Aus der Tatsache, dass mit der Schriankung des Kurbeltriebes bei gleichgehaltenen Ventilsteuerzeiten (was
hier fiir die Berechnung als Randbedingung festgelegt wurde) das effektive Verdichtungsverhaltnis steigt (siehe
Kapitel 5.4.5 und Diagramm 5.23), resultiert zudem eine geringfligig héhere Kompressionsendtemperatur,
was in Diagramm 5.18 und Diagramm 5.19 fir die beiden betrachteten Lastpunkte verdeutlicht wird.
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Diagramm 5.18: Einfluss der Schrankung auf den Temperaturverlauf bei 2000/2 bar
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Diagramm 5.19: Einfluss der Schrankung auf den Temperaturverlauf bei 4000/VL

Das hohere Temperaturniveau setzt sich in  der Verbrennungsphase fort. Mit hoéheren
Verbrennungstemperaturen, ergeben sich auch gréllere Warmetibergangsverlusten in der Arbeitsphase des
Motorprozesses. Der Umstand, dass gegenldufig zur Verdichtungsphase die Expansionsphase (wegen der
VergroBerung des OT-UT Kurbelwinkelabstandes) ,langsamer” ablauft, ergibt sich ein zusatzlicher Faktor fir
die VergroBerung der Warmeabfuhr in der Expansionsphase.

Die Verluste der ,realen Verbrennung” und die Wdarmelibergangsverluste wirken daher grundsatzlich
gegenldufig, die Anderungen sind jedoch gering. Die Auswirkung einer Schrinkung des Kurbeltriebs auf die
Verlustanteile ,reale Verbrennung” und ,Wandwdrmeibergang” wirken sich nur im hundertstel Prozent-
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Bereich der Wirkungsgrade des Motorprozesses aus. Bei niedriger Drehzahl/Last (2000/2) ist ein Wirkungs-
gradverlust von 0.1%,,,, bei hoher Drehzahl/Last (4000/VL) ein unverdnderter indizierter Wirkungsgrad zu
erkennen.

Die Berechnungen fiir eine extreme Schriankung von 40mm wurden durchgefiihrt, um Tendenzen der
Wirkungsgradianderung fiir eine iibermiRig starke Anderung des Kolbenhubverlaufes zu erhalten. Hier zeigen
sich die Wirkungsgraddanderungen mit gleicher Tendenz, jedoch ausgeprégter. Bei 2000/2bar sinkt der
indizierte Wirkungsgrad um 0.5%, bei 4000/VL reduziert er sich um 0.04%.

Zusammenfassend kann auf Basis von Motorprozessrechnungen festgestellt werden, dass die Schrankung des
Kurbeltriebes beim Pkw Dieselmotor keine relevanten Anderungen des Verbrennungswirkungsgrades zur
Folge haben wird, wenn sich der Brennverlauf nicht signifikant dndert. UbermiRige Auswirkungen auf den
Brennverlauf des Dieselmotors bei geschranktem Kurbeltrieb sind jedoch nicht zu erwarten, da die Kraft-
stoffumsetzung im Dieselmotor vorrangig als mischungs- und reaktionskinetisch kontrollierte Diffusionsver-
brennung erfolgt und der Brennverlauf daher hauptsichlich durch das Einspritzgesetz bestimmt wird. Bei
Betrachtung der thermodynamischen Auswirkung einer Schrankung beim Pkw Ottomotor ist grundsatzlich
von anderen Rahmenbedingungen auszugehen. Beim Ottomotor ist der Brennverlauf hochgradig vom
Turbulenzniveau der Ladung abhingig. Dies kann bei der Bewertung des Einfluss einer Schrankung auf den
Arbeitsprozess des Pkw Ottomotors zu deutlich gednderten Ergebnissen fiihren. Keinesfalls sollen die in
dieser Arbeit zum Pkw Dieselmotor getdtigten Aussagen ohne weitergehende Untersuchung auf den Otto-
motor umgelegt werden.

In Kapitel 5.3 wurden Ergebnisse von experimentellen Untersuchungen dargestellt, die mit einem Motor, der
mit ein um +12 mm geschrankten Kurbeltrieb ausgestattet war, ermittelt wurden. Bei diesen Untersuchungen
wurde auch eine Vollindizierung des Motors durchgefiihrt. Somit konnten, entsprechend der zuvor dar-
gelegten Motorprozessrechnungen, die gemessenen Druckverldufe beider Varianten thermodynamisch
analysiert und die dabei ermittelten thermodynamischen Verlustanteile miteinander verglichen werden. Die
Ergebnisse dieser Verlustanalyse wurden in Diagramm 5.20 fir Betriebspunkte niedriger und in Diagramm
5.21 fur hoherlastige Betriebspunkte getrennt dargestellt.

Da die beiden Versuchstrdager durch Anpassung der Pleuellinge dasselbe Verdichtungsverhaltnis €, denselben
Turbolader mit identischer Luftflihrung haben und mit demselben Motorsteuergerdt ohne Datenstands-
danderung betrieben wurden, sollte sich der Wirkungsgrad des vollkommenen Motors nicht dndern (voraus
gesetzt, es werden bei beiden Messungen gleiche Ladedriicke bzw. AGR Raten gefahren).

Die auf Basis der Simulationsrechnungen getroffenen Aussagen konnten bestitigt werden, die Anderung in
den Wirkungsgradanteilen sind gering. Der Verlust durch die reale Verbrennung An, ist beim geschrankten
Kurbeltrieb in fast allen Lastpunkten geringer, dafiir steigt der Verlust durch Warmeiibergang Any,.

Anderungen zwischen konventionellem und dem Motor mit Kurbeltriebsschrinkung zeigen sich auch im

Ladungswechselverlust An,,,. Obwohl bei beiden Motoren derselbe Turbolader verwendet wurde und die
Nockenwellenpositionen gleich gestellt wurden, ergeben sich unterschiedliche Verluste.

Eine Ursache dafiir konnte die Tatsache sein, dass die Nockenwellenstellung des ,geschrankten” Motors nur
in Bezug auf die Kurbelstellung gleich gestellt wurde. Da der UT des geschrankten Versuchstrager um
3.6 °KW nach Kurbel UT liegt, verdndert sich der ,Einlass Schluss” beim geschrankten Motor auf 34.4° nUT
und die ,Auslass Offnet” Steuerzeit von 52° vUT auf 55.6° vUT. Dadurch ergeben sich Anderungen in der
Ladungswechselcharakteristik. Weitere Ursachen fiir Differenzen im Ladungswechselverlust der beiden
Motorvarianten sind durch unterschiedliche Lade- und Abgasgegendriicke und in unterschiedlichen
Temperaturniveaus bei den beiden Versuchsreihen zu begriinden, welche sich in Folge von Toleranzen
einstellen.

Die mechanischen Verluste An,, zeigen den Gewinn des geschrdankten Motors, der sich schon bei der Dar-
stellung des Reibmitteldruckes gezeigt hat und der auf die Reduktion seiner Kolbennormalkréfte zuriick-
zufiihren ist.
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Diagramm 5.21: Vergleich Verlustteilung Betriebspunkte Hochlast

Es zeigt sich, dass der Motor mit geschrianktem Kurbeltrieb insgesamt einen etwas hoheren effektiven
Wirkungsgrad als der konventionelle Motor hat. Dieser Gewinn an effektivem Wirkungsgrad folgt zum
grofiten Teil den Anderungen der mechanischen Verluste. Der indizierte Wirkungsgrad des Motors mit
geschranktem Kurbeltrieb unterscheidet sich nur geringfiigig vom Motor mit konventionellem Kurbeltrieb,
wobei tendenziell ein geringfligig hoherer indizierter Wirkungsgrad abgelesen werden kann. Insgesamt liegen
die Anderungen des indizierten Wirkungsgrades jedoch deutlich unter den Werten, die in Folge von Mess-
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und Analyseungenauigkeiten gesichert dargestellt werden kénnen. Die gezeigten Ergebnisse fiihren daher zur
Annahme, dass eine Kurbeltriebsschrankung keine entscheidende Auswirkung auf den Verbrennungsablauf
des Motorprozesses verursacht.

5.4.4. Anderung des Wirkungsgrades bzw. des Kraftstoffverbrauches nach
Schrankung des Kurbeltriebes

Wie in Kapitel 5.4.2 ausfiihrlich dargestellt, fihrt die druckseitige Kurbeltriebsschrankung beim Pkw Diesel-
motor in weiten Teilen des Betriebskennfeldes zu einer Reduktion der Gesamtreibung und somit zu einer
Verbrauchsminderung. Zudem resultieren auch etwaige thermodynamische Effekte in einer Anderung des
Wirkungsgrades und somit des Verbrauchs. In Kapitel 5.4.3 wurde jedoch rechnerisch nachgewiesen, dass die
Auswirkungen der Kurbeltriebsschrankung auf den Arbeitsprozess vernachlassigbar sind. Dies konnte auch
durch Analysen von Versuchsergebnissen bestitigt werden. Die Anderung des Verbrauchs sollte daher
vorrangig als Folge einer Reduktion der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe begriindet werden.

Zur lllustration wurde in Diagramm 5.22 die Differenz des spezifischen Verbrauchs des Motors mit
geschranktem und mit konventionellem Kurbeltrieb in Kennfeldform aufgetragen, wobei ein negatives Vor-
zeichen einen geringeren spezifischen Verbrauch fir den Motor mit geschranktem Kurbeltrieb aufzeigt.
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Diagramm 5.22: Prozentuelle Anderung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs (griin = Verbrauch geschrankt geringer).

Die Verringerung des Verbrauchs durch die Reduktion der Gesamtreibung kann, basierend auf dem effektiven
Wirkungsgrad im jeweiligen Betriebspunkt der Basisvariante, in eine Verbrauchsreduktion umgerechnet
werden. Der sich real einstellende Verbrauchsgewinn ist in weiten Bereichen des Kennfeldes hoher als der
Gewinn, der durch die Reibungsinderung zu erwarten wdare. Der Unterschied zwischen realem und
erwartetem Gewinn liegt im gesamten Kennfeld zwischen -0.1%,,, und +0.3%,,. Ursache fir diese
zusitzliche Verbrauchsianderung kann eine Anderung in der Thermodynamik des Motorprozesses oder aber
ein hoherer Anteil der Kolbennormalkraftreibung an der Gesamtreibung sein. Die Anderungen sind jedoch
insgesamt derart gering, dass die Ursache fur diesen zusatzliche Verbrauchsverbesserung wohl in der Mess-
und Betriebsungenauigkeit des Systems Motor/Motorsteuerung/Priifstand begrindet wird.
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5.4.5. Einflussparameter der Kurbeltriebsschrankung auf Konstruktion und
Messtechnik

Eine Realisierung der Kurbeltriebsschrankung erfordert vorab wichtige konstruktive Manahmen. Zudem sind
messtechnische Fragestellung bei experimentellen Untersuchungen von Motoren mit geschrénktem Kurbel-
trieb aber auch fiir die Auslegung der Motorsteuerung zu beriicksichtigen. Diese sollen im Folgenden
beschrieben werden.

Kriterien fiir die Konstruktion eines Schranktriebwerks

Wie bereits in Kapitel 5.4.1 erwahnt, fihrt die Schrinkung des Kurbeltriebes, egal ob positiv zur Druckseite
hin oder ob negativ Richtung Gegendruckseite, zu einem gednderten Hubraum und zu einer Verschiebung
der Totpunkte des Kolbens von der 0° und 180°-Stellung des Hubzapfens an der Kurbelwelle. Die Erh6hung
des Hubraumes féllt zwar gering aus, in einigen Landern ist die Fahrzeugbesteuerung an Hubraumgrenzen
gebunden. Hier kann eine hdhere Einstufung erfolgen, wenn der korrekte Hub nicht bereits bei der
Konstruktion berlcksichtigt wird.

Mit dem in Kap. 3.2 beschriebenen Berechnungstool wurde flr unterschiedliche Pleuelstangenverhiltnisse
und Pleuelldnge die Auswirkung einer Schrankung auf den Hubraum ermittelt. Mit diesen Ergebnissen konnte
ein mathematischer Zusammenhang zwischen Schrinkung und Hubraumerhoéhung in Abhingigkeit des
Pleuelstangenverhiltnisses und der Pleuellinge gefunden werden:

av, = 42{/ )~ 0028211 + 0.111{1/ |y + 310107 (12 - 18950107 [y [L + 34107 [y° +
+ 062 [{VL)— 0.06920L + 0.2230/ + 414 [%]  / r[mn, L[mnj

Damit kann vorab mit hinreichender Genauigkeit die Hubraumvergréflerung errechnet werden.
(Gultigkeitsbereich: 0.27>r/1>0.45; 120mm>L>160mm; 0>y>40mm ; Genauigkeit innerhalb dieses Bereichs:
5% von AVh).

Zur Ermittlung dieses mathematischen Zusammenhanges wurde fiir jeweils 5 Werte jeder Einflussgrolie
(Pleuelstangenverhdltnis, Hub, SchrankungsmaR) die Ergebnisse fiir die Hubraumvergrofierung und fir den
OT-Versatz (nachfolgend angefiihrt) errechnet und mit den Resultaten diese Polynome 2. Ordnung durch ein
Interpolationsverfahren ermittelt (Algorithmus aus: http://www.xuru.org/rt/MPR.asp - Link aus Feber 2010).

Die Abkehr der Kolbentotpunkte von den Totpunkten des Hubzapfens bei der Kurbelwellendrehung wird als
OT-Versatz bezeichnet. Dieser Versatz kann aus den kinematischen Zusammenhadngen nicht geschlossen
errechnet werden, sondern muss auf iterative Weise nach Berechnung der geschrinkten Kolbenhubkurve
ermittelt werden. Mit Hilfe des Berechnungstools fiir die Kurbelschrankung konnte auch hier aus vielen
Einzelberechnungen ein mathematischer Zusammenhang hergestellt werden:

n0T =49t/ )+ 0036211 - 0241]/ |y + 3041107 012 - 2158000 [y {7/ ) + 88110 3
-831{7/ )~ 0.0995(L + 06920y + 843 [*KW]  / r[mni, L[mn]

(Gltigkeitsbereich: 0.27>r/1>0.45; 120mm>L>180mm; 0>y>40mm; Genauigkeit innerhalb dieses Bereichs:
5% von AOT [°KW])

Fir die konstruktive Auslegung eines Motors ist die Verwendung der Ergebnisse dieser Hilfsformeln
ausreichend. Fiir eine Verifikation von Berechnungsprogrammen ist eine exakte Errechnung zumindest des
OT-Versatzes unumganglich.

Durch den Versatz von Kurbel-OT und Kolben-OT kommt es auch zu einer Verschiebung der Steuerzeiten.
Um die Steuerzeiten bei Wechsel-OT ( ,Einlass Offnet” und ,Auslass SchlieRt”) auf den Bezug zu Kolben-OT
zu korrigieren reicht es, die Einstellwerte der Ventilsteuerung um den errechneten OT-Versatz zu verschieben.
Damit ist fir diese OT-nahen Steuerzeiten der Bezug zum Kolben-OT hergestellt. Fir die UT-nahen
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Steuerzeiten (,Auslass Offnet” und ,Einlass Schlieft“) ergibt sich zusitzlich eine gednderte Ventilsteuerzeit, da
der Winkelbereich zwischen OT und UT bei der Abwartsbewegung des Kolbens unterschiedlich zum Winkel-
bereich bei der Aufwartsbewegung des Kolbens ist.

Durch den Versatz dieser Steuerzeiten ergibt sich ein gedndertes Verdichtungs- und Expansionsverhiltnis. In
Diagramm 5.23 wurde die sich mit dem Schrankungsmal d&ndernde Differenz zwischen geometrischem und
effektivem Verdichtungsverhaltnis exemplarisch fiir drei derzeit am Markt befindliche Motoren errechnet. Fiir
die Berechnung des effektives Verdichtungsverhdltnis wurde jeweils das Volumen zu ,Einlass Schluss” und im
OT (Kolben-OT = minimales Brennraumvolumen) herangezogen. Als konstante Randbedingung wurde fiir alle
drei Motoren der ,Einlass Schluss” mit 150°KW vZOT (0.1 mm Ventilhub) gewdhlt.

1.07 \ \ \ \
f —(O=—=Motor |, 500cm?3/Zyl, H/B: 1.071, r/L: 0.326
AS\ =/\=Motor Il, 475cm3/2Zyl, H/B: 1.20, r/L: 0.332

0.9 \\\ --{_]-=-Motor Ill, 550ecm?3/Zyl, H/B: 1.116, r/L: 0.353

Differenz geom. - eff. Verdichtungsverhaltnis (absolut)

gewahlte Steuerzeit fur "Einlass Schluss" (0.1mm): 150°KW vOT

; ; ; ;
0 5 10 15 20

Schréankungsmal y [mm]

Diagramm 5.23: Differenz zwischen geometrischem und effektivem Verdichtungsverhaltnis fiir
verschiedene Motoren bei Schrankung des Kurbeltriebs

Eine Angabe der UT-nahen Steuerzeiten, die auf den UT bezogen werden, wie es fiir Motoren mit
konventionellem Kurbeltrieb tiblich ist, kann zudem bei der Berechnung und Simulation zu Irritationen fihren,
da hier der OT-UT Abstand nicht 180°KW betrdgt und daher nicht einfach von den auf UT bezogenen
Steuerzeiten auf einen OT Bezug umgerechnet werden kann.

Mit der Anderung der UT-nahen Steuerzeiten folgt jedoch eine Anderung in der Gasdynamik, die ins-
besondere bei Saug-Ottomotoren eine Anderung im Fiillungsverhalten mit Auswirkungen auf den Arbeits-
prozess nach sich ziehen kann. Bei aufgeladenen Pkw Dieselmotoren ist der Einfluss auf das Fillungsverhalten
gering, hier kénnen sich jedoch hinsichtlich Ladungsbewegung Anderungen ergeben, die bei einer Neuaus-
legung eines Motor mit Schrankung jedenfalls berticksichtigt werden missen.

Kriterien bei der Vermessung und Messdatenanalyse eines Motors mit Schrank-
triebwerk

Der konstruktiv zu berlicksichtigende OT Versatz zwischen Kurbelwelle und Kolben ist bei der Indizier-
datenerfassung dann nicht kritisch, wenn die Erfassung des Kolben OT durch eine Messsonde oder durch
Schleppeinpassung mit bekanntem thermodynamischen Verlustwinkel erfolgt. Bei der Schleppeinpassung ist
jedoch darauf zu achten, dass die Software der Indizierdatenerfassung eine korrekte Kolbenhubkurve
errechnet. Alle anderen Einpassmethoden, insbesondere jene die sich dabei auf die Kurbelwellenstellung
beziehen, flihren zu groRen OT Fehlern mit den bekannten und in Lit. 4.1 ausfihrlich dargestellten Folgen fr
die Ermittlung von Messdaten aus den Indizierergebnissen. Fiir eine gewissenhafte Indizierdatenerfassung
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wird jedoch von anderen Methoden als der Einpassung mit Sensor bzw. der laufenden Kontrolle durch eine
Schleppeinpassung abgeraten (siehe Kapitel 3.5).

Wichtig fir die Qualitdt der aus den Messdaten ermittelten Kenndaten von Motoren mit geschranktem
Kurbeltrieb ist die exakte Darstellung der Kolbenhubkurve in den verwendeten Programmpaketen. Eine nicht
korrekt abgebildete Kolbenhubkurve kann zu groflen Differenzen bei der Messdatenauswertung fiihren.
Insbesondere die Berechnung des indizierten Mitteldruckes bei Mehrzylindermotoren ist ein besonderes
Kriterium. Bei V-Motoren mit geringem Bankwinkel (und damit im Besonderen bei VR-Motoren) muss die
Kurbelwellenachse haufig aus der Schnittachse der beiden Zylinderebenen gesetzt werden um ausreichend
Freigang fir die Pleuel zu schaffen. Wenn diese Auslenkung gleichlaufig (wie bei V-Motoren (blich) und nicht
schradg erfolgt, ergibt sich damit eine fiir die linke Zylinderbank und fiir die rechte Zylinderbank im Vorzeichen
gegenldufige, quantitativ jedoch gleich grolle Schrankung.

Da bei den, dem Autor, bekannten Softwaretools fiir die Druckindizierung kein zylinder- bzw. bankselektives
Schrankungsmald angegeben werden kann, muss fir diese Motoren als Schrankungsmal 0 angefiihrt werden.
Die indizierte Mitteldriicke der einzelnen Zylinder werden in diesem Fall jedenfalls falsch ermittelt. Der Fehler
im indizierte Mitteldruck des Gesamtmotors ist bei gerader Zylinderanzahl (z.B. V4, V6 oder V8) wiederum
relativ gering. Fur einen 3.0lt V6-Motor mit 12mm gegenldufig geschrankten Banken wurde beispielsweise bei
4000/VL der dadurch auftretende pi-Fehler mit 0.28% ermittelt (es wurde der selbe Brennverlauf vorgegeben
wie beim hier untersuchten Motor D). Falls die Zylinderanzahl ungerade ist (z.B. beim VR5 von VW) wird bei
der Ermittlung des indizierten Mitteldruckes des Motors mit dieser Vereinfachung definitiv ein falsches
Ergebnis erzielt, womit der errechnete Reibmitteldruck entsprechend fehlerbehaftet ist.

Fir die Zylinderdruckverldufe von geschrankten V-Motoren muss bei den einzelnen Kurbelwinkelstellungen
manuell ein korrektes Zylindervolumen zugeordnet werden. Eine Mittelung der Zylinderdruckverldufe ist nur
bankweise zuldssig. Ein durch Mittelung aller Zylinder errechnetes Zylinderdruck-Motormittel entspricht nicht
dem realen Motorprozess und fiihrt daher zu Fehlern bei fortfolgender Nutzung dieser Daten. Daher ist bei V-
Motoren mit Schriankung des Kurbeltriebes eine thermodynamische Analyse nur mit bankweise getrennter
Behandlung qualitativ richtig.

5.5. Zusammenfassung zur Reibbeeinflussung des Dieselmotortrieb-
werkes

In Kapitel 5 wurden die Potenziale fiir eine Reduktion der Reibung, die durch konstruktive MalBnahmen am
Kurbeltrieb eines Pkw Dieselmotors moglich werden, erfasst. Die Behandlung beschrankte sich dabei aus-
schlieRlich auf konstruktive MaBnahmen. Méglichkeiten, die sich durch eine Anderung der Olqualitit oder
aus einer Anderung der Betriebstemperatur ergeben, wurden nicht beurteilt. Die Untersuchung erfolgte
zudem nur fiir den stationdren Betrieb des betriebswarmen Motors. Potenziale die sich aufgrund der
Verbesserung des Aufwirmverhaltens eines Pkw Dieselmotors ergeben, waren und sind auch weiterhin Frage-
stellungen bei der Motorenentwicklung. Deren Behandlung zeigt bereits positive Auswirkung auf das
Verbrauchsverhalten von modernen Dieselmotor Pkw im Fahrzyklus (Lit. 5.2 und 5.3). Nichtsdestotrotz macht
die Optimierung des Kurbeltriebes durch konstruktive MaRnahmen Sinn, da daraus resultierende Potenziale
bei allen Betriebstemperaturen wirksam sind und somit auch im Warmlauf zu positiven Auswirkungen auf die
Reibung und somit dem Kraftstoffverbrauch fiihren.

In der vorliegenden Arbeit wurden zwei Ansdtze zur Verringerung der Reibleistung untersucht: die Reduktion
des Pleuelstangenverhiltnisses durch Verlangerung des Pleuels und auch durch Verringerung des Kolbenhubs,
und die Schrankung des Kurbeltriebes.

Mit der (positiven) Schrankung des Kurbeltriebs wird die Vertikalstellung des Pleuels nach Durchlaufen des
oberen Totpunktes erreicht. Da in groRen Bereichen des Kennfeldes die hochsten Zylinderdriicke nach OT
auftreten, kann dadurch die Kolbennormalkraft, die sich aus der Kolbenkraft und der jeweiligen Schragstellung
des Pleuels ergibt, reduziert werden. Eine Erfassung des Anteils dieser Reibung durch die Kolbennormalkraft
an der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe bzw. an der Gesamtreibung ist nicht exakt méglich. Ein Vergleich
der Ergebnisse von Schleppuntersuchungen und Indizierreibkennfelder fiihrt zur Annahme, dass der Anteil der
Kolbennormalkraftreibung je nach Zylinderdruckniveau bis zu 70% der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe
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betrdgt. Die Kolben/Pleuelgruppe hilt wiederum einen Anteil von 40-50% an der Gesamtreibung eines Pkw
Dieselmotors (Lit. 5.9).

Nachteilig an der Schrankung des Kurbeltriebes ist, dass sich vor OT der Pleuelwinkel bei positiver
Schrankung erhoht. In der Verdichtungs- und Ausschubphase zeigen sich daher die Kolbennormalkrafte
gegeniiber dem konventionellen Kurbeltrieb erhoht.

Die Kolbennormalkraft wird nicht nur durch die Gaskraft, sondern auch durch die Massenkraft, die am Kolben
wirkt, bestimmt. Je nach Gaskraftanteil und Schrankungsmall kann eine Schrankung des Kurbeltriebes dem-
zufolge auch reibungserhéhend wirken. In Diagramm 5.11 wurde das Ergebnis einer Simulationsrechnung
gezeigt, die bei 4 Drehzahlen, jeweils bei niedriger und bei hoher Last, die Auswirkung einer Schrankung auf
die Reibarbeit durch die Kolbennormalkraft aufgezeigt hat. Diese Ergebnisse wurden durch experimentelle
Untersuchungen bestatigt. Das Diagramm zeigt auch das optimale Schriankungsmal’ auf, das bei Gblichen
Abmessungen von modernen Pkw Dieselmotoren im Bereich von 8-14mm liegt.

Experimentell wurde ein 2.0l Dieselmotor vermessen, dessen Kurbeltrieb mit einem Schrankungsmald von +12
mm gefertigt war. Diese Messungen zeigten flir den untersuchten Motor, dass sich durch die Schrankung die
Gesamtreibung im Kennfeld um bis zu 7% reduziert. Die maximale Reibreduktion ist bei niedriger Drehzahl
und hoher Last zu erwarten. Die Reduktion der Reibung im, fir den NEDC-Fahrzyklus wichtigen,
Kennfeldbereich mit niedriger Drehzahl und niedriger Last ist bescheiden und liegt mit 1-3% an der Grenze
zur Messtoleranz.

Im Rahmen der Untersuchungen wurden auch die thermodynamischen Auswirkungen einer Schrankung auf
den Motorprozess errechnet und mit den experimentellen Ergebnissen verifiziert. Aus thermodynamischer
Sicht ist der Einfluss der Schrankung auf den Arbeitsprozess vernachlassigbar.

Der Kraftstoffverbrauch wird sich demzufolge nur aufgrund der Reduktion der Reibung &ndern. Die
Auswertung der Ergebnisse der Versuche hat gezeigt, dass im Kennfeldbereich eine Verbrauchsreduktion von
bis zu 0.8% erzielt wurde. Dieser Verbrauchsgewinn lag im gesamten Kennfeld geringfiigig (iber dem Gewinn
der allein aufgrund der Reibreduktion zu erwarten gewesen wére. Die Differenz begriindet sich hier wohl im
Bereich der Mess- und Betriebstoleranz des Motor/Priifstandverbundes. Wie nach den Reibungsresultaten zu
erwarten ist der Verbrauchsgewinn im zyklusrelevanten Kennfeldbereich gering.

Eine bekannte positive Wirkung auf die Gerduschentwicklung wird durch die druckseitige Schriankung eines
Kurbeltriebwerks erzielt. Dabei erfolgt der Anlagewechsel des Kolbens im Zylinder vor OT, was sich giinstig
auf das Kolbenkippgerdusch auswirkt. Diesem Aspekt wurde bei den hier durchgefiihrten Untersuchungen
keine Aufmerksamkeit geschenkt. Bei einer Bewertung der Serientauglichkeit dieses Verfahrens sollte dieses
akustische Kriterium jedenfalls beriicksichtigt werden.

Mit der Realisierung einer Schrankung des Kurbeltriebes sind viele konstruktive und messtechnische
Malnahmen zu treffen. Eine Schrankung des Kurbeltriebes bei Pkw Dieselmotoren wird daher nur bei Neu-
konstruktion eines Motors oder bei Ubernahme eines bestehenden Schrinktriebwerkes (z.B. von einem
Ottomotor) sinnvoll sein.

Im Gegensatz zur Kurbeltriebsschrankung ist die Verlangerung des Pleuels eine Mallnahme, die wahrend der
gesamten Kurbelwellenumdrehung zu einer geringeren Schrigstellung des Pleuels und somit zu einer
geringeren Kolbennormalkraft fihrt. Durch Simulationsrechnungen konnte gezeigt werden, dass sich bei
einem modernen 2.0l Pkw Dieselmotor mit einer Verldngerung des Pleuels um 10% die durch die Kolben-
normalkraft bedingte Reibleistung um ~10% verringert. Bedeutend dabei ist, dass diese Reibungsreduktion
auch im zyklusrelevanten Kennfeldbereich zu erwarten ist. Damit kann hier von einem erkennbaren
Verbrauchsgewinn ausgegangen werden.

In der Praxis ist eine Verlangerung des Pleuels physisch begrenzt. Die maximale Bauhohe eines Pkw-Motors
wird zunehmend durch Vorschriften wie z.B. FuRgangerschutz definiert. Eine Anhebung der Blockhohe ist
deshalb vielfach nicht méglich. Eine Verldngerung des Pleuels kann daher nur durch eine Verringerung der
Kompressionshéhe des Kolbens ermdéglicht werden. Damit verbunden ist jedoch nicht nur diese ,einfache”
mechanische Entwicklungsaufgabe, vielmehr muss dadurch die Muldenform gedndert werden, was zumeist
eine vollige Neuauslegung des Brennverfahrens erfordert.

Die Verlangerung des Pleuels fiihrt zu einer Verringerung des Pleuelstangenverhiltnisses r/L. Das Pleuel-
stangenverhiltnis ist der eigentliche Parameter der die Winkellage des Pleuels bestimmt. Eine Anderung des
Pleuelstangenverhiltnisses ist alternativ auch durch die Reduktion des Hubes zu erreichen. Es wurde
dementsprechend auch die Auswirkungen einer Hubreduktion auf die Reibung untersucht, wobei als
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Randbedingung ein konstantes Hubvolumen gewdhlt wurde. Diese Forderung fiihrt zur gleichzeitigen
VergroBerung der Bohrung.

Die Ergebnisse der Berechnungen zeigen ein héheres Potenzial der Hubreduktion als mit Pleuelverlangerung.
Ausschlaggebend fiir den Reibgewinn gegeniiber einer Pleuelverlingerung ist die bei reduziertem Hub
geringere Kolbengeschwindigkeit bei gleichzeitig geringerer Pleuelauslenkung. Im Vergleich zur Pleuel-
verldangerung hat die Hubreduktion bei hohen Last eine héhere Reibreduktion zur Folge. Bei niedrigen Lasten
und niedrigen Drehzahlen verringert sich die Reibung durch die Kolbennormalkraft bei einer Hubverringerung
von 10mm um ~10%. Im Nennleistungspunkt betrdgt fiir einen Dieselmotor mit einem Zylinderhubvolumen
von ~500cm3 die Reduktion der Reibung, bei einer Reduktion des Kolbenhubs um 10mm, ca. 20%. Offen
bleiben diesbeziiglich Auswirkungen auf die Thermodynamik, da sich mit einer Anderung des Hub/Bohrungs-
verhdltnisses das Oberflichen/Volumenverhiltnis und das Quetschspalt- sowie das Ringraumvolumen dndern
kann. Damit verbunden wéren jedenfalls gednderte Randbedingungen fiir den Warmelibergang. Zudem sind
Rickwirkungen auf die Ladungsbewegung in der Kolbenmulde zu erwarten.

Eine Reduktion des Hub/Bohrungsverhiltnisses hat demzufolge positive Auswirkung auf die Reibung, da
neben dem verringerten Pleuelstangenverhiltnis die Kolbengeschwindigkeit verringert wird. Ein Hersteller von
Dieselmotoren mit einem groflem Hub/Bohrungsvolumen, hat im Zuge eines Downsizing des bestehenden
Motorkonzeptes durch Reduktion des Hubes, bei Beibehaltung der Bohrung eine bedeutende Verringerung
der Reibung erzielt (Lit. 5.8).

Die Verringerung des Hub/Bohrungsverhiltnisses kann daher ein mdéglicher Schritt bei der Umsetzung eines
Downsizing Konzeptes sein, der zu einer Verringerung der Reibung fiihrt. Dabei wird der Kolbendurchmesser
nur unterproportional verringert, was fiir die Entwicklung eines Brennverfahrens mit Hochdruckeinspritz-
systemen von Vorteil ist. Ob auch Dieselmotoren mit H/B-Verhdltnisse unter 1.0 mit modernen Einspritz-
systemen effizient darstellbar sind, muss nach Ansicht des Autors eingehend untersucht werden. Durch die
Reduktion des Hubes kann bei Beibehaltung des Kurbelgehduses fiir gewohnlich das Pleuel verlangert
werden, was zusdtzliches Potenzial an Reibminderung bringt.

Letztendlich kann der Reduktion des Pleuelstangenverhiltnisses sowohl durch die Verldangerung des Pleuels
als auch durch die Reduktion des Hubes eine positive Wirkung beschieden werden. Insbesondere mit der
Reduktion des Hubes kénnen bestehende Motoren einem Downsizing unterzogen werden, das zu hoher
Reibminderung flihrt, wenn das H/B-Verhéltnis des Basismotors Potenzial zur Reduktion bietet.
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6. Zusammenfassung

Zielsetzung dieser Arbeit war die Identifikation von Mallnahmen zur Verbesserung des Arbeitsprozesses und
des Reibungsverhaltens von Pkw Dieselmotoren, sowie die Untersuchung der Wirkung dieser Mallnahmen
auf den Kraftstoffverbrauch und auf das Emissionsverhalten.

Die MaBnahmen zur Verbesserung des Reibungsverhaltens beschrankten sich auf geometrische
Verdnderungen am Kurbeltrieb, wobei auch etwaige Folgen auf den Arbeitsprozess untersucht wurden.

Zur Verbesserungen des Arbeitsprozesses von Pkw Dieselmotoren wurden alternative Ventilsteuerzeiten
definiert und die Auswirkungen dieser neuen Ventilsteuerzeiten auf den Motorprozess sowohl mit Hilfe der
Simulation als auch experimentell untersucht. Zusatzlich wurde auch die Auswirkung eines reduzierten Ver-
dichtungsverhiltnisses auf den Motorprozess, insbesondere unter Berlicksichtung der Emissionskomponenten
CO und HC, untersucht. Diese Ergebnisse wurden mit den Resultaten von Untersuchungen einer Ventilsteuer-
variante verglichen, die eine Reduzierung des effektiven Verdichtungsverhaltnisses zur Folge hat.

Im Kapitel 4 wurden die Untersuchungen von Mallnahmen mit direktem Einfluss auf den Arbeitsprozess
beschrieben. Dabei wurden am Beginn dieses Kapitels kurz die zum Teil bekannten und veréffentlichten
Erkenntnisse zum Potenzial der Fiillungsoptimierung durch Anderungen an der Ventilsteuerung und die
Auswirkungen des Miller- und des Atkinsonverfahrens auf den Betrieb des Pkw Dieselmotors erwdhnt.
Ausfihrlicher wurden die Ergebnisse zu neuartigen Ansdtzen der Steuerung der Ladungsbewegung durch
Variation der Ventilsteuerzeiten beschrieben. Ebenfalls umfangreicher wurden die Ergebnisse der Unter-
suchungen zur Auswirkung eines verringerten Verdichtungsverhaltnisses erldutert, wobei hier auch der
erwdhnte Vergleich mit dem spit schlieBenden Einlassventil behandelt wurde. Neben den Auswirkungen des
reduzierten Verdichtungsverhiltnisses auf den Arbeitsprozess wurde ein Verfahren behandelt, das zu einer
Verbesserung der, bei Dieselmotoren mit geringem Verdichtungsverhiltnis bekannt schlechten, Kaltstart-
fahigkeit fihrt.

Die Ausfiihrungen zur Verbesserung des Reibverhaltens durch Verdanderungen am Kurbeltrieb sind Inhalt von
Kapitel 5, wobei hier auch die Auswirkung einer Schrankung des Kurbeltriebes auf den Arbeitsprozess dar-
gestellt wurde.

Am Ende der einzelnen Abschnitte in Kapitel 4 und 5 wurden die Ergebnisse und die Schlussfolgerungen der
jeweiligen MaRBnahme zusammengefasst. Trotzdem wird hier, am Ende dieser Arbeit, eine Zusammenfassung
der Ergebnisse dargestellt und diese nunmehr einer gesamthaften Betrachtung flir den optimierten Betrieb
eines Pkw Dieselmotors unterzogen.

Zum Zeitpunkt der Niederschrift der hier vorliegenden Arbeit ist trotz der am Markt erhiltlichen grollen
Anzahl an modernen Pkw Dieselmotoren unterschiedlichster Hersteller erst ein Motor bekannt, der eine
Verstellmoglichkeit der Ventilsteuerzeiten aufweist. Bei Ottomotoren wird eine Verstellung der Phasenlage
der Einlassnockenwelle seit Jahrzehnten genutzt, um die Fillung sowohl bei hohen als auch bei niedrigen
Drehzahlen zu verbessern. Wie in Kapitel 4.1 ausgefiihrt, ist bei Pkw Dieselmotoren das Potenzial zur
Fillungserhohung durch Optimierung der Ventilsteuerzeiten gering, insbesondere da das Fillungsverhalten
beim modernen Pkw Dieselmotor vorrangig durch die Abgasturboaufladung bestimmt wird. Das, im Vergleich
zum Pkw Ottomotor, eingeschrdnkte Drehzahlband des Pkw Dieselmotors flihrt zu geringeren Unterschieden
von gasdynamischen Effekten zwischen Leerlauf- und Nenndrehzahl. Eine Variabilitit im Ventiltrieb wiirde
beim Dieselmotor nur zu einer geringen Erhohung der Fillung filhren und war deshalb bis dato kein Thema
fir den Einsatz bei einem Serienmotor.

Fir zukiinftige Dieselmotorkonzepte wird jedoch bereits seit Jahren diskutiert, ob durch Variabilitdt im Ventil-
trieb andere Effekte genutzt werden konnen, die eine positive Auswirkung auf Verbrauch und Emissionen des
Pkw Dieselmotors zeigen. Bekannte unkonventionelle Ventilsteuerverfahren im Motorenbau sind das Miller-
verfahren und das Atkinsonverfahren. Das Millerverfahren wurde beim Pkw Dieselmotor mehrfach als nicht
zielflihrend ausgewiesen. Mit dem angewandten Millerverfahren ist eine starke Erhohung der Rauchemission
zu verzeichnen. In dieser Arbeit wurde nachgewiesen, dass bei Millerbetrieb zum Einspritzzeitpunkt eine ver-
ringerte Ladungsbewegung im Brennraum zu verzeichnen ist. Dies hat bekanntermalRen negative Aus-
wirkungen auf das Rauchverhalten des dieselmotorischen Arbeitsprozesses.

Das Atkinsonverfahren wurde in dieser Arbeit ausfiihrlicher behandelt. Die experimentellen Untersuchungen
erfolgten an einem modernen EU5-Motor. Im Gegensatz zum Millerverfahren ist hier, mit den spat
schlieBenden Einlassventilen, keine Reduktion des Ladungsbewegungsniveaus zu erwarten. Eine modellhafte
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Berechnung der Drallentwicklung hat ergeben, dass das Drallniveau beim Atkinsonmotor in Ziind-OT héher
ist als bei einem Motor mit konventionellen Ventilsteuerzeiten. Wie beim Millerverfahren ist auch hier ein
Fillungsverlust zu verzeichnen, der durch héhere Aufladung kompensiert werden muss. Beim Versuchsmotor
war dies mit einem speziell fir den Teillastbetrieb ausgelegten Turbolader méglich. Lastpunktabhingig zeigten
sich nach einer Steuerparameteroptimierung im emissionsrelevanten Kennfeldbereich zum einen Teil geringe
Verbrauchsvorteile bei gleich gestellten NOx- und Rauchemissionen, zum anderen Teil nur Verbesserungen
im Rauchverhalten bei gleich bleibendem Verbrauch. Bei Lastpunkten mit hohem Lastniveau zeigt das
Atkinsonverfahren eindeutig eine negative Auswirkung. Die Kompensation des Fillungsverlustes durch
erhéhte Aufladung ist hier stark verlustbehaftet, worauf die negativen Auswirkungen beim Betrieb mit
Atkinsonverfahren im Hochlastbereich zuriick zu fiihren sind. Eine Realisierung des Atkinsonverfahrens macht
daher nur bei variablen Steuerzeiten Sinn, wobei die dann im Teillastbereich nutzbaren Verbesserungs-
potenziale fiir Verbrauch und Emission trotzdem bescheiden sind.

Eine viel versprechende MalRnahme zur Verbesserung des dieselmotorischen Arbeitsprozesses ist die
Steuerung der Ladungsbewegung durch zeitlich unterschiedlich schlieRende Einlassventile. Beim Dieselmotor
mit zwei Einlasskandlen (Vierventilzylinderkopf) wird ein Einlasskanal als Fillkanal und ein Einlasskanal als
drallerzeugender Tangentialkanal ausgebildet. Eine Steuerung des Ladungsbewegungsniveaus wird durch
variables VerschlieBen des Fullkanals erreicht. Im Rahmen dieser Arbeit wurden die Auswirkungen der
Steuerung der Ladungsbewegung durch frithes SchlieBen des Fillkanalventils untersucht. Da kein vollvariables
Ventiltriebssystem zur Verfiigung stand mussten die Versuche mit Nockenwellen durchgefiihrt werden, die so
gefertigt waren, dass der gewtinschte frithe ,Einlass Schluss” des Fillkanalventils im Betrieb erzielt wird. Es
wurden Nockenwellen fiir drei unterschiedliche friih schliefende Fillkanalventile gefertigt und am Versuchs-
motor untersucht. Dabei zeigte sich, dass mit diesem Verfahren im emissionsrelevanten Teillastbereich ein
Verbrauchsvorteil bei gleich gehaltenen NOx-Emissionen zu erzielen ist. Die Verbesserung des Verbrauchs
betrdgt lastpunktabhadngig bis zu 3%. Mit den durch die drei Fixnockenwellen vorgegebenen Ventilsteuer-
zeiten des Fillkanalventils musste die Drallklappe fiir den emissionsoptimalen Betrieb zwar weiterhin ein-
gesetzt werden, der Offnungswinkel konnte jedoch gegeniiber der Serienkonfiguration erhéht werden.

Als Ursache flir den Verbrauchsgewinn mit dem alternativen Verfahren zur Steuerung der Ladungsbewegung
wurde einerseits die Verringerung der Ladungswechselverluste durch den geringeren Drosselungsbedarfs des
Fillkanals erkannt. Zudem hat eine Verlustanalyse gezeigt, dass aus den, Ublicherweise gegenldufigen,
Anderungen der Verlustanteile Wiarmeiibergang und ,reale Verbrennung” netto einen geringfiigige Reduktion
des Gesamtverlustes resultiert. Bei den Varianten mit alternativer Ladungsbewegungssteuerung erhoht sich
auch der Wirkungsgrad des vollkommenen Motors in geringem MaR. Die Summe dieser positiven Aus-
wirkungen flhrt zu einer Erhohung des effektiven Wirkungsgrades um bis zu 0.8% was der zuvor erwédhnten
Verbrauchsreduktion von bis zu 3% entspricht. Die angefiihrte Verbrauchsverringerung wird bei, zur Serien-
konfiguration, neutralen NOx- und Rauchemissionen erzielt.

Das optimale Verdichtungsverhiltnis fiir den Pkw Dieselmotor ist seit vielen Jahren ein weit reichend
diskutiertes Thema fiir die Grundauslegung von neuen Motoren. Im letzten Jahrzehnt hat sich das durch-
schnittlich dargestellte Verdichtungsverhdltnis von 18.5 auf ~16.5 reduziert. Ein geringeres Verdichtungs-
verhdltnis fihrt bekanntermalRen zu reduzierten NOx-Emissionen. Als negative Auswirkung ist das schlechte
Kaltstartverhalten zu nennen. Zudem erhéhen sich bei einer Reduktion des Verdichtungsverhaltnisses die CO-
und HC-Emissionen, die mit verscharften NOx-Emissionsvorschriften vermehrt an Bedeutung gewinnen.
Begriindet ist dies, da mit niedrigen NOx-Emissionen zumeist niedrige Abgastemperaturen einhergehen.
Durch die niedrigen Abgastemperaturen konnen CO- und HC-Komponenten im Abgaskatalysator nicht mehr
reduziert werden.

Die experimentellen Untersuchungen zum Thema ,reduziertes Verdichtungsverhaltnis” wurden an einem
Vollmotor (Serienverdichtungsverhaltnis: 16.5) mit Kolben, deren Muldenvolumen ein Verdichtungsverhaltnis
von 15 zur Folge haben, durchgefiihrt. Im Niedriglastbereich bis 5 bar Mitteldruck konnten geringfiigig
bessere Resultate durch Verdichtungsreduktion erzielt werden. Im Lastbereich tber 5 bar Mitteldruck zeigte
sich der Verbrauch gegeniliber dem Serienmotor mit zunehmender Last erhoht. Der Anstieg betrug hier bis zu
2%. Wie im Vorfeld bereits vermutet, zeigen sich die CO- und HC-Emissionen mit geringerem Verdichtungs-
verhdltnis deutlich erhéht.

Bereits im Jahr 2003 wurde vom Autor ein Verfahren zur Verbesserung des Kaltstart- und Warmlaufverhaltens
untersucht, das auf eine Erhéhung der Ladungstemperatur durch spites ,Einlass Offnet” beruht. Im Versuch
hat sich die Wirksamkeit dieses Verfahrens gezeigt. Ein Versuchsmotor konnte mit diesem Ventilsteuer-
verfahren bei -25°C ohne Vorgliihen gestartet werden. Mit diesem Verfahren kénnten die Kaltstartprobleme
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von Motoren mit geringem Verdichtungsverhéltnis beseitigt werden. In der Warmlaufphase kénnten damit
auch die CO- und HC-Emissionen, bei Erh6hung des Verbrauchs, reduziert werden.

Im Zuge der Untersuchungen zum reduzierten Verdichtungsverhiltnis wurden die dabei erzielten Ergebnisse
mit den Ergebnissen des Motors mit Serienverdichtungsverhiltnis und mit spat schlieRenden Einlassventilen
verglichen. Durch die spat schliefenden Einlassventile reduziert sich das effektive Verdichtungsverhiltnis auf
einen Wert, der anndhernd dem effektiven Verdichtungsverhiltnis des Motors mit €=15 entspricht. Dabei hat
sich gezeigt, dass im Niedriglastbereich bei beiden Alternativverfahren eine geringfligige Verbesserung des
Verbrauchs zu erkennen ist, diese jedoch mit spat schlieBenden Einlassventilen (Atkinson) geringer ausfallt als
bei Reduktion des geometrischen Verdichtungsverhiltnisses. Im Hochlastbereich ist mit beiden Varianten eine
Erhéhung des Verbrauchs zu erkennen, die wieder bei der geometrischen Verdichtungsverringerung starker
ausgepragt ist. Wesentlicher Unterschied ist hier, dass die CO- und HC-Emissionen beim Atkinsonverfahren
nur wenig gegeniiber den Serienwerten steigen, wahrend bei der geometrischen Verdichtungsreduktion eine
deutliche Erhohung dieser Luftmangel Emissionskomponenten gemessen wurde.

Die Malknahmen zur Verbesserung des Reibungsverhaltens von Pkw Dieselmotoren beschrankten sich auf
Anderungen konstruktiver Merkmale des Kurbeltriebs. Wiahrend die Beurteilung des Reibminderungs-
potenziales durch Variation des Pleuelstangenverhiltnisses rein simulatorisch erfolgte, wurden zur Beurteilung
des Reibminderungspotenzials eines geschrankten Kurbeltriebs auch experimentelle Untersuchungen
durchgefihrt.

Eine Verringerung des Pleuelstangenverhiltnisses fiihrt zu einer geringeren Schrigstellung des Pleuels im
Laufe einer Kurbelumdrehung. Dadurch sinkt die Kolbennormalkraft und damit die Reibung zwischen Kolben-
hemd und Laufbuchse, die einen groRen Anteil an der Reibung der Kolben/Pleuelgruppe hat.

Beide Moglichkeiten zur Reduktion des Pleuelstangenverhiltnisses, die Verlingerung des Pleuels und die
Reduktion des Hubes wurden in dieser Arbeit simulatorisch untersucht. Eine Verlingerung des Pleuels um
10% verringert die Reibung durch die Kolbennormalkraft um ~10% (Ausgangs-Pleuelstangenverhaltnis: ~0.33).
Der Anteil der Reibung durch die Kolbennormalkraft auf die gesamte Reibung des Pkw Dieselmotors wird auf
~20-30% geschitzt, somit betrdgt das Reibminderungspotenzial durch eine Verlangerung des Pleuels um 10%
fur die Gesamtreibung eines Pkw Dieselmotors ~2-3%.

Bei einer Anderung des Pleuelstangenverhiltnisses durch Verringerung des Kolbenhubs muss zudem eine
Anderung des Hub/Bohrungsverhiltnisses beriicksichtigt werden. Durch die Verringerung des Hubs stellt sich
neben der geringeren Schrigstellung des Pleuels auch eine geringere Kolbengeschwindigkeit ein, was eine
zusatzliche Auswirkung auf die Reibleistung hat. Im Gegensatz zur Pleuelverldngerung zeigt sich die Reib-
minderung durch Hubverringerung starker lastabhdngig. Im niedrigen Teillastbereich betrdagt die Reduktion
der Kolbennormalkraftreibung bei einer Reduktion des Hubes um ~10% (entspricht einer Anderung des
Hub/Bohrungsverhaltnisses um 14%) drehzahlabhdngig zwischen 12 und 20%. Damit kann die Gesamt-
reibung des Dieselmotors um bis zu 5% verringert werden, was eine Verbrauchsreduktion im niedrigen Teil-
lastbereich von bis zu 1% zur Folge haben wird.

Die simulatorische Untersuchung zum Reibungsreduktion durch eine Schrankung des Kurbeltriebs hat nur
geringere Potenziale aufgezeigt. Durch die Schrinkung des Kurbeltriebes ergibt sich nach Zind-OT, zum
Zeitpunkt der hochsten Zylinderdriicke eine nicht ausgelenkte Stellung des Pleuels. In der Verdichtungsphase
ist die Schragstellung des Pleuels jedoch ausgeprégter. Dadurch ergibt sich ein vom Zylinderdruck und somit
vom Lastpunkt stark unterschiedliches Reduktionspotenzial. Im Niedriglastbereich liegt das optimale
Schrankungsmal fiir einen ,durchschnittlichen” 2.0lt Pkw Dieselmotor bei ~9mm. Der Gewinn an Kolben-
normalkraft-Reibarbeit betrdgt hier nur 1-3%, was zu einer ausgesprochen geringen Reduktion der
Gesamtreibung des Motors fiihrt. Im Hochlastbereich liegt das optimale Schrankungsmal® bei ~14mm. Hier
kann eine Reduktion der Reibung zwischen Kolbenhemd und Laufbuchse von 8-14% erwartet werden,
wodurch sich die Gesamtreibung um ~3-4% reduzieren wird. Da der Einfluss der Reibung auf den Verbrauch
bei hohen Lasten gering ist, wirkt dieser Reibungsgewinn hier nur in bescheidenem Mal positiv auf den
Verbrauch.

Im Rahmen von experimentellen Untersuchungen wurde die rechnerisch ermittelten Reibminderungs-
potenziale durch Schrankung des Kurbeltriebs tendenziell bestatigt, wobei sich die Verringerung der Gesamt-
reibung des Motors generell etwas ausgepragter dargestellt hat als rechnerisch vorhergesagt.
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Schlussfolgerungen fur den Pkw Dieselmotor der Zukunft

Beide hier behandelten Hauptthemen, die Verbesserung des Arbeitsprozesses durch Verinderung der
Steuerzeiten bzw. durch Anderung des Verdichtungsverhiltnisses und die Reduktion der Reibung durch
gednderte Geometriedaten des Kurbeltriebes haben positive Resultate gebracht.

Hinsichtlich Verbesserung des Arbeitsprozesses ist insbesondere die alternative Steuerung der Ladungs-
bewegung erwdhnenswert. Hier wurden im Teillastbereich emissionsneutrale Verbrauchsvorteile von bis zu
3% erkannt. Eine Nutzung dieses Potenzials konnte bereits durch Einbau einer Nockenwelle, die das
Fillkanalventil dauerhaft friih verschlielt, realisiert werden. Wie in dieser Arbeit aufgefiihrt, wird sich das
Fillungsvermogen mit einer derartigen Konfiguration bei Hochlast reduzieren. Diese Umsetzung ist daher nur
fir Motoren mit geringer spezifischer Leistung sinnvoll. Viele Hersteller bieten jedoch ein und denselben
Motor in unterschiedlichen Leistungsstufen an. Fiir die niedrigste Leistungsstufe eines Motortyps kénnte sich
diese Fixnockenwellenvariante als sinnvoll erweisen, weil mit dieser Losung Verbrauchspotenziale ohne
Mehrkosten erzielt werden konnten.

Bei Hochleistungsmotoren macht eine Nutzung dieses Verfahrens, nur in Verbindung mit einer Verstell-
moglichkeit an der Einlassnockenwelle, Sinn. Eine bei Ottomotoren bereits weit verbreitete konstruktive
Losung sind Schaltnockensysteme. Hier kann zwischen zwei unterschiedlichen Ventilhubnocken umgeschaltet
werden. Wenn dabei noch eine Phasenverstellmdglichkeit in den Ventiltrieb integriert wird, konnen viele der
in dieser Arbeit positiv bewerteten Malknahmen genutzt werden. Neben dem Atkinsonverfahren, das in
einigen Bereichen des Kennfeldes positive Ergebnisse gezeigt hat, kann damit auch das Verdichtungsverhiltnis
reduziert werden. Durch Verstellen der Einlassnockenwelle nach spat wird das Kaltstartvermégen erhéht und
das Kaltlaufverhalten verbessert. Ein geringeres Verdichtungsverhdltnis kann zur Reduktion der Bauteil-
belastung oder zur Steigerung der spezifischen Leistung genutzt werden.

Wenn in Zukunft ein, sich aufgrund gednderter gesetzlicher oder gesellschaftlicher Rahmenbedingungen,
erhohtes Nutzen/Kostenverhiltnis die Darstellung von Variabilitit im Ventiltrieb beim Pkw Dieselmotor
sinnvoll macht, werden einige der in dieser Arbeit behandelten Mallnahmen am Serienmotor Umsetzung
finden. Je nach Lastpunkt kénnen dann unterschiedliche Méglichkeiten zur Verbrauchs- und Emissions-
verbesserung genutzt werden, und das komplette Motorkennfeld wird sich mit den zusatzlichen Frei-
heitsgraden, die eine freie Verstellbarkeit der Steuerzeiten bietet, entsprechend optimiert darstellen.

Zur Verbesserung der Reibung werden neue Pkw Dieselmotoren zukiinftig mit tendenziell geringeren
Hub/Bohrungsverhaltnissen entwickelt werden. Dies kommt dem Trend zum Downsizing von Dieselmotoren
entgegen, da hier die Reibungsverbesserung ein entscheidendes Ziel darstellt und bei einer reinen
Hubreduktion die Kolben- und Muldengeometrie nicht ganzlich neu entwickelt werden missen. Wie in dieser
Arbeit dargestellt, sollte aus Reibungsgriinden auch die Pleuelldange so grof als moglich gewahlt werden.

Die Schrankung des Kurbeltriebes hat sich nicht als besonders vorteilhaft hinsichtlich Reibungsminderung
gezeigt. Bei einer Neukonstruktion eines Pkw Dieselmotors konnte jedoch eine Schriankung des Kurbeltriebes
konstruktiv in Erwdgung gezogen werden.

Durch Nutzung aller reibungsmindernden Mafnahmen am Kurbeltrieb kann je nach Ausgangsbasis eine
Reduktion der Gesamtreibung von bis zu 5% erzielt werden.

Mit den zuvor angefiihrten Verbesserungspotenzialen hinsichtlich Arbeitsprozess und Reibung ist bei
erhohtem wirtschaftlichen Aufwand eine Verbrauchsreduktion von bis zu 5% zu erzielen.

In dieser Arbeit blieben Optimierungspotenziale durch Anderungen der Einspritzausriistung unberiicksichtigt.
Seit 1995 hat es einen sprunghaften Fortschritt bei der Entwicklung von Einspritzsystemen fiir Pkw Diesel-
motoren gegeben. Die Steigerung der spezifischen Leistung bei gleichzeitig starker Reduktion der Emissionen
und Verringerung des Teillastverbrauchs wurde vorrangig durch verbesserte Einspritzsysteme erreicht. Auch
fir die kommenden Jahre sind Verbesserungen an den Einspritzkomponenten zu erwarten. Insbesondere die
in dieser Arbeit angefiihrte HC/CO-Emissionsproblematik wird durch neue Injektortypen entscharft werden.
Mit einer weiteren Verbesserung des Verbrauchsverhaltens durch neue Einspritzsysteme ist daher auch in
Zukunft zu rechnen.
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