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Kurzfassung Il

Kurzfassung

Immer strengere CO, Limitierungen und die Forderung nach effizienteren
Motoren treiben die Motorenentwickler zu stetig neuen ldeen an. Diese Arbeit
beschaftigt sich mit der Wirkungsgradverbesserung eines Ottomotors durch
Anderung seiner Verdichtung. In einer Patentrecherche werden aktuelle
Konzepte zur variablen Verdichtungsanderung vorgestellt und anschlie3end
bewertet und mit der Konzeptidee der AVL List GmbH verglichen.

Mit Hilfe umfangreicher Messdaten eines Versuchsmotors werden die in der
Praxis realisierbaren Einsparungen ermittelt und ein Vergleich zwischen
zweistufiger und vollvariabler Verdichtung gezogen.

Basierend auf der Konzeptidee wird ein zweistufiges System fir einen
aufgeladenen Ottomotor ausgelegt und konstruiert. Das Grundkonzept stellt
dabei ein exzentrischer Kolbenbolzen dar, welcher selbstschaltend ausgefihrt
ist. Im Anschluss werden zwei mdgliche Verwendungsszenarien flr dieses
Konzept betrachtet. Zum einen als effizienter Motorschutz bei irregulérer
Verbrennung mit minimalem Drehmomentenverlust und zum anderen als
Verbrauchseinsparung zur CO»-Reduktion. AbschlieBend werden einzelne
Herausforderungen fiir eine mogliche Prototypenherstellung angeschnitten.



Abstract 1

Abstract

The trend towards lower CO, emissions and even more effective powertrains
pushes developers for internal combustion engines to think about new
concepts. This present thesis describes an improvement of efficiency by
increasing the compression ratio for petrol engines. Based on a patent research
different concepts for variable compression ratio will be described and
evaluated and compared to a new concept idea by AVL List GmbH.

The practical fuel economy for such systems will be determined thanks to a
diversity of different measuring data from a test engine. In addition there will be
a comparison between a two stage and fully variable compression ratio.

Based on the concept idea a two stage compression ratio system will be
dimensioned and constructed. The main part is an eccentric self-actuating
cylinder bolt. Furthermore there will be an examination of two different usage
scenarios. The first one is an efficient way for engine protection during irregular
combustion without too much torque loss whereas the second one describes a
system for fuel saving and CO, reduction. The final chapter touches the
challenges for a possible prototype manufacture.



Danksagung [\

Danksagung

An dieser Stelle moéchte ich Univ.-Prof. Dr. techn. Helmut Eichlseder, als
Betreuer und Leiter des Instituts flr Verbrennungskraftmaschinen und
Thermodynamik fur die Ermdglichung dieser Arbeit danken.

Mein weiterer Dank gilt meinen beiden Betreuern auf Seite der AVL List GmbH
Dr. techn. Wolfgang Schéffmann und Dr. techn. Paul Kapus, welche
maf3geblich an der Themenfindung beteiligt waren und durch ihr Fachwissen
und Mut zum Andersdenken einen wichtig Imput zu dieser Arbeit geliefert
haben.

Ebenso mdchte ich auf Seite des Instituts Ass.Prof. Dr. techn. Roland
Kirchberger und auf Seite der AVL Karl Weihrauch fur die laufende Begleitung
und Betreuung danken.

Mein besonderer Dank gilt meiner Familie, die mir dieses Studium ermdglicht
und mich in jeder Lebenslage unterstitzt hat.

Abschlie3end danke ich meiner Verlobten Clara, die mich bei Rickschlagen
immer wieder aufgebaut und unterstutzt hat und verstéandnisvoll zahlreiche
gemeinsame Wochenenden zu Gunsten der Diplomarbeit geopfert hat.

JAlle Dinge sind méglich dem, der da
glaubt.”

Markus 9:23



Inhaltsverzeichnis \

Inhaltsverzeichnis

KUFPZEASSUNG e I
Y 015 1 = o 1]
DaANKSAGUNG ..o A\
INNAITSVEIZEICNNIS oo Vv
ADDIIdUNGSVEIZEICANIS ... Vi
TabellEeNVErZEICHNIS ..uuuiiiiiiiiiiiiiiiiiii e nnrnanne X
ADKUTZUNGEIN L. XI
SYMBOIE e ——— Xl
1 Einleitung und ThEOKIE .......uuuiiiiiiiiii e 1
1.1 Grundlagen der Verbrennungskraftmaschinen ...............ccccooooeeiiiivininnnnnnn. 1
1.2 Idealisierte vereinfachte KreiSproZeSsse.........ccccovvvviiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiieeeeeee 3
1.2.1 GIeIChrauUMPIrOZESS ......ccoiiiiiiiiiieieeeeee e 5
1.2.2 GIleiChdrUuCKPIOZESS. ......ccoiiiiiiiiiiiiie e 6
1.2.3 Kombinierter Prozess (Seiliger) ... 8
1.3 WirkungsgradsSteigerung ............uuuiieeeeeieiiiiiiiie e e e e eeeeeeeee e e e e e e 10
1.3.1 1SENtrOPENEXPONENT K...vvuuiiiiiieiiieeeieeeeie e e et e e et eeaa e e e e e e eaa e e eaneeeeanneeenns 11
1.3.2 WaAIMEZUTUNE Gz ceveerrrenieeeeeee et e e e 12
1.3.3 WaArmeabfunr Qap......eeeeeeee e 12
1.3.4 VerdichtungSVErhaltnis € ........oouuuuiiiiiiii e 12
2 PateNtreCNEICNE oo 14
3 Aktueller Stand in der INAUSEIIE .....ccoooeiiiiiiiiii e 15
3.1 Verdichtungsanderung durch Anderung unbewegter Teile ..................... 16
3.1.1 Zu- und Wegschalten von Zusatzvolumina im Brennraum...................... 16
3.1.2 Exzentrische Kurbelwelle ............coooiieiiiiiiiiiieeeeee e 18
3.1.3 Kippbarer Zylinderkopf ... 19
3.2 Verdichtungsanderung durch Anderung der Kinematischen Langen...... 19
3.2.1 Exzentrische Lagerung im grof3en Pleuelauge ............ccccoovveiiiiiiiiiinnnnnnn. 20
3.2.2 Exzentrische Lagerung des Kolbenbolzens ...........cccciiiiiiiiiiinnn. 21
3.3 Verdichtungsanderung durch Anderung der Kinematik.............c...co....... 23

3.3.1 Veranderung des Anlenkpunktes des Zwischenpleuels mittels
NEDENWEIIE ... 23



Inhaltsverzeichnis VI

3.3.2 Veranderung des Anlenkpunktes des Zwischenpleuels mittels

ZUSALZKOIDEN ... 24
R = 1TV =T (1 Vo PP 25
3.4.1 Beschreibung der Bewertungskriterien ..........ccccceeevveeviiiiiiiie e 26
3.4.2 Einzelbewertung der Patente ...........ccooviviiiiiiiiie e 28
3.4.3 Ubersicht und GesamtvergleiCh ............couvevveeiiieciee e 33
4 Vergleich Messung — ThEOIIE ......oovvviiiiiiiiiiiiiiiiiiieeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee 35
4.1  Analyse von Messergebnisse einer vollvariablen Verdichtung................ 35
4.2 Reale Verbrauchseinsparungen heute und in Zukunft...............cccccueeeee 42
4.3 Vollvariable und zweistufige Verdichtung - ein Vergleich....................... 46
5 Konstruktion eines selbstschaltenden exzentrischen

KOIDENDOIZENS ..o 50
5.1  Vorhandene Daten.........cccooviiiiiiiiiiiee e e s 50
5.2  Anforderungen und AUSIEQUNG ......coceiiiiiiiiiiiiiee e 51
5.3 KONSITUKLION ...ttt e e e e e e e e e e enenannn s 54
6 Variable Verdichtung als Spitzendruckbegrenzung............ccc...o...... 58
G 00 R 1 ]« £ R 58
A A g1 (o] (0 (=T {0 oV PP 59
7 Variable Verdichtung mit AGR zur Verbrauchsabsenkung.............. 64
A T 0 01 <o o IR 64
7.2 EINfIUSS VON AGR ....oiiiii et 65
8 Herausforderungen der mechanischen Auslegung............cccceeeeeens 70
S 00 R 0 104 S (= | =0 = R 70
G FZ A - Vo [ U] T 70
8.3 Magnetische Schaltung............coouviiiiiiiiiiiiiiiiiiieeeeeeeeee 71
8.4 SCRAIUNG ...euniii e e 71
9 Zusammenfassung und AUusSbliCK ... 72
QUEIIENVEIZEICNNIS «.oeeeee e e 74

Eidesstattliche ErkI&rung ... 76



Abbildungsverzeichnis Wil

Abbildungsverzeichnis

Abbildung 1: Heizwert H, verschiedener Brennstoffe [Pischinger, et al., 2009b

Abbildung 3: Vergleich von Arbeitsprozessen [Pischinger, et al., 2009b S. 126] 4

Abbildung 4: p-v- und T-s-Diagramm des Gleichraumprozesses [Pischinger, et
Al., 20000 S. L128] ... it 5

Abbildung 5: Thermodynamischer Wirkungsgrad des Gleichraumprozesses fir
kK=1,4 und k=1,3 [Pischinger, et al., 2009b S. 129]........cccccevrrrriiriiiiiiiiiiiiiiiieeeen 6

Abbildung 6: p-v- und T-s-Diagramm des Gleichdruckprozesses [Pischinger, et
Al., 20000 S. L129] . uiiiiiiiiieie e e e e 7

Abbildung 7: Thermodynamischer Wirkungsgrad des Gleichdruckprozesses fir
k=1,4 im Vergleich zum Gleichraumprozess [Pischinger, et al., 2009b S. 130] . 8

Abbildung 8: p-v- und T-s-Diagramm des kombinierten Prozesses [Pischinger,
et al., 20090 S. L30] ..uiiiiiiieeeeiiiiiiiiii et 9

Abbildung 9: Thermodynamischer Wirkungsgrad fir k = 1,4 und q" = 5 bzw 10

Abbildung 10: Isentropenexponent k in Abhangigkeit der Luftzahl A [Golloch,
2005 S. A4].oeeeeeeee ettt 11

Abbildung 11: Ubersicht tiber die Konzepte zur Veranderung von € [Kehn, 2007

Abbildung 12: Einordnung VCR Systeme [Pischinger, et al., 2009a S. 130].... 16

Abbildung 13: Modulkdrper mit Drehkolben [GM Global Technology Operations,

12 0 1 0] P 17
Abbildung 14: Drehkolben mit Aussparungen [GM Global Technology
OPerationNS, 2010].....cuuiieiiiiiiiiiiiiiii ettt 18
Abbildung 15: Exzentrisch gelagerte Kurbelwelle [Caterpillar Inc., 2006] ........ 19

Abbildung 16: Exzentrisches Pleuellager im grof3en Pleuelauge [FEV GmbH,

Abbildung 17: Aufbau des VCR-Pleuels [Pischinger, et al., 2009a S. 132]...... 22



Abbildungsverzeichnis VI

Abbildung 18: Kurbeltrieb mit Nebenwelle [Nissan Motor Co., 2007]............... 24
Abbildung 19: Kurbeltrieb mit Stellelement [Rabhi, 2007] ..........cccevvvvieiieeeeennn. 25

Abbildung 20: Verdichtungsschleife bei rpm = 2000 und bmep = 16 mit
spezifischem Kraftstoffverbrauch (bsfc), Druck im Ansaugtrakt (P_IM_A),
Zundwinkel (Ignition) und Verbrennungsschwerpunkt (MFB_50%) uber der
Verdichtung (vcr_act_avg) [Abteilung DGD, 2011a].........cccoevveeeeiiiiiiiiiiieeeeen, 36

Abbildung 21: spezifischer Kraftstoffverbrauch des MCE-5 Motors bei € = 9,5 im
Drehzahlbereich zwischen 1000 und 2500 rpm bei 2 bis 10 bar effektivem
YT = [0 | o <SPPSR 37

Abbildung 22: spezifischer Kraftstoffverbrauch des MCE-5 Motors bei optimaler
Verdichtung bezogen auf den Verbrauch im Drehzahlbereich zwischen 1000
und 2500 rpm bei 2 bis 10 bar effektivem Mitteldruck............ccccccceeiiiiniininnnnnns 38

Abbildung 23: optimale Verdichtung € bei bestem Verbrauch zwischen 1000 und
2500 Umdrehungen und 2 bis 10 bar MitteldrucK............ccccccooveiiiiiiiiiiiiiiiinnn. 39

Abbildung 24: Verbrauchseinsparung in % bei optimaler Verdichtung im
Vergleich zur Basisverdichtung € = 9,5 im Drehzahlbereich von 1000 bis 2500
rpm und bei 2 bis 10 bar Mitteldruck ... 40

Abbildung 25: Wirkungsgraderhéhung in % bei optimaler Verdichtung und
Gleichraumverbrennung im Vergleich zu einer Gleichraumverbrennung bei € =
9,5 im Bereich 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 barbmep ........ccccvvvvvvivieevnnnnn. 41

Abbildung  26:  Abweichung der theoretischen  Einsparung bei
Gleichraumverbrennung zur gemessenen Einsparung in Prozentpunkten bei
1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bMepP......cccovvviiiiiiiiee e, 42

Abbildung 27: Betriebspunkte im NEFZ des SUV mit 3,61 V6 Motor im
Einsparungsdiagramm bei 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep ............ 44

Abbildung 28: Betriebspunkte im NEFZ der Mittelklasse Limousine mit 1,41 R4
Motor im Einsparungsdiagramm bei 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep

Abbildung 29: Betriebspunkte des SUV mit 2,0l R4 im Einsparungsdiagramm
bei 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep .......cccoiiiiiiiiiiiiieeii e 45

Abbildung 30: Verbrauche des MCE-5 Motors bei € = 12 im Bereich von 1000
bis 2500 Umdrehungen und 2 bis 10 bar Mitteldruck............ccccccccveeiiiiiieiennnnns 46

Abbildung 31: gemessene Verbrauchseinsparung des MCE-5 Motors bei € = 12
im Vergleich zu € = 9,5 im Bereich von 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar



Abbildungsverzeichnis IX

Abbildung 32: Unterschied der Verbrauche bei € = 12 zu € = opt in Prozent bei
1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bMep......cccovvveiiiiiii e 48

Abbildung 33: Unterschied eines 2-stufigen Systems im Vergleich zu einem
vollvariablen [Pischinger, et al., 2009a S. 130]..........uuuuummmmmmiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiinenes 48

Abbildung 34: Betriebspunkte des SUV mit 3,61 Motor im Einsparungsdiagramm
des 2-stufigen Systems bei 1000 bis 2500 Umdrehungen und 2 bis 10 bar

IMITEEIATUCK ... 49
Abbildung 35: Konzeptzeichnung des selbstschaltenden Kolbenbolzens
[ADtEIUNG DGD, 2011C] «oiiiiiiiieiiieieeeeeee et 50
Abbildung 36: Krafte auf den Kolbenbolzen bei 110 bar in Zylinderrichtung
[ADteilung DAM, 20L1] ..coiieiiiiiie e e e e e e e e e e e aaaaes 52
Abbildung 37: Spitzendriicke des Grundmotors fur die Konstruktion [Abteilung
DGD, 2011C] vuvviereieeieeeeeeeeetete sttt ettt en e 53
Abbildung 38: optimale Schaltlinie bei variabler Verdichtung........................... 54
Abbildung 39: Uberblick aller konstruierten oder geanderten Bauteile............. 55
Abbildung 40: Kolbenbolzen mit Lagerung und Schaltelementen .................... 56
Abbildung 41: Schaltstift in RUNEPOSITION ............uuiiiiiiiiiiiiiiiiiiis 56
Abbildung 42: Lagerung des Drehstabs ... 57

Abbildung 43: Sperrung des Kolbenbolzens durch den Steuerstift mit
PermanentMagnel.........cooouii i 57

Abbildung 44: Zylinderdruckverlauf nach einer irregularen Verbrennung bis zum

Motorschaden [Abteilung DGD, 2011C]...ccccuuiiiiiiiiiiieeeeece e 58
Abbildung 45: Druckverlauf einer irreguldren Verbrennung [Abteilung DGD,
12 0 5 o 59
Abbildung 46: p-V-Diagramm mit und ohne Umschaltung ...........cccccccceeeeenenn. 60

Abbildung 47: Verdichtungsanderung und Zundverstellung bei 1000 rpm und 10
bar Mitteldruck [Abteilung DGD, 2011a].......ccccuuuiiiiiiiiiiieeeiiis e 64

Abbildung 48: Einfluss von AGR auf Verdichtung und Verbrauch [Abteilung
D€ D 0 ) T 67

Abbildung 49: verfigbare Druckdifferenz fir Niederdruck(LP)-AGR [Abteilung
DGD, 2011C] coiiii i et 68

Abbildung 50: verfugbare Druckdifferenz flir Hochdruck(HP)-AGR [Abteilung
DG, 2011C] coiiieiie ettt 69



Tabellenverzeichnis X

Tabellenverzeichnis

Tabelle 1: Patentklassifikationen in der Untergruppe FO2.........ccoovvvviviiineeeennn. 14
Tabelle 2: Auflistung der verwendeten Patente in Kapitel 3...........cccccceeeeeeenn. 14
Tabelle 3: Teilbereiche der Konzeptbewertung inkl. Gewichtung..................... 26
Tabelle 4: Einzelbewertung des Patents aus 3.1.1 ..........ecceiiiiiiiiiiiiiiiiiineeeen, 29
Tabelle 5: Einzelbewertung des Patents aus 3.1.2 ..........cccceeeieeeiveieiiiiiineeeenn, 29
Tabelle 6: Einzelbewertung des Patents aus 3.2.1 ..........ccccceeeiieeiiiiiiiiiiiineeeennn, 30
Tabelle 7: Einzelbewertung des Patents aus 3.2.2 ..........cceeiiiieeieeeeeiiininneeeeenn, 31
Tabelle 8: Einzelbewertung des Patents aus 3.3.1 .........cuceiiiiiieiieeiiiiiiinneeeeenn, 32
Tabelle 9: Einzelbewertung des Patents aus 3.3.2 ..........cceeieieeeiveeeiiiiiieeeeen, 32
Tabelle 10: Gesamtiubersicht aller Patente aus Kapitel 3.............cccccceeeeeeennn. 33

Tabelle 11: Einzelbewertung eines selbstschaltenden exzentrischen
KOIDENDOIZENS..... oo e e 33

Tabelle 12: Einzelbewertung eines Knickpleuels mit Nebenwelle und E-Motor 34
Tabelle 13: Daten des MCE-5 Forschungsmotors [Abteilung DGD, 2011a]..... 35
Tabelle 14: Randbedingungen der DatenanalySe ............ccceevveeeeiiieeiiiiinneeeeenn. 37

Tabelle 15: Fahrzeugdaten des Porsche Cayenne [Porsche Austria GmbH & Co
(@€ 0 5 ST PPPR 43

Tabelle 16: Fahrzeugdaten des VW Passat Blue Motion [Volkswagen, 2011]. 43
Tabelle 17: Daten des Grundmotors flr die Konstruktion ............c.coeeevevneenennnn. 50

Tabelle 18: Berechnete geometrische Grof3en des Kolbenbolzens ................. 51



Abkirzungen Xl

Abkurzungen

AGR Abgasrickfihrung

bmep Effektiver Mitteldruck

bsfc Spezifischer Kraftstoffverbrauch

CAD Computergestutzte Konstruktion

NEFZ Neuer Europaischer Fahrzyklus

MFB 50% Verbrennungsschwerpunkt

NOx Stickoxide

oT Oberer Totpunkt

oz Oktanzahl

PKW Personenkraftwagen

rpm Umdrehungen pro Minute

SUV Sport Utility Vehicle

TGDI Aufgeladener direkteinspritzender Ottomotor
TSI Aufgeladener direkteinspritzender Ottomotor (VW)
uT Unterer Totpunkt

VCR Variable Verdichtung



Symbole

Xl

Symbole
A[m?]

A [ms * bar™]
B [K]

c [k]/(kg * K)]
cp [k]/ (kg * K)]
¢y [k]/ (kg * K)]
¢, [Nm/rad]
E [N /mm?]
Epot [J]

Escnaie [J]

Fg [N]

Fg [N]

G [N/mm?*]

Hg [M]/m®]
Hg [M]/m?]
H, [M]/kg]

Iy, [m*]
L{kg/kgg]

Lst [kg/kgs]

[ [m]

lo [m]

My [Nm]

m [kg]

p; [bar]

QU1

q [-]

Querschnittsflache

Praexponentieller Faktor

Ein der Aktivierungsenergie proportionaler Faktor
Spezifische Warmekapazitat

Spezifische Warmekapazitat bei konstantem Druck
Spezifische Warmekapazitat bei konstantem Volumen
Federkonstante bezogen auf den Verdrehwinkel
Elastizitatsmodul

Potentielle Energie

Energieverlust an der Kurbelwelle durch Umschalten
Biegekraft

Gaskraft

Schubmodul

Gemischheizwert gemischansaugender Motoren
Gemischheizwert luftansaugender Motoren

Unterer Heizwert, Energie pro kg Brennstoff
Axiales Flachentragheitsmoment

Angesaugte Luftmenge in kg pro kg Brennstoff
Stochiometrische Luftmenge in kg pro kg Brennstoff
Effektive Pleuellange

Effektive Lange des Steuerstifts

Ruckstellmoment der Drehstabfeder

Masse

Druck bei Zustand i

Warmeenergie

Dimensionslose Wéarmezufuhr



Symbole

Xl

Qab [M]/kg]
qzu [M] /kg]
qij [k]/kg]

R [k]/(kg * K)]

r[m]
T; [°C]
AT [K]
tsz [s]
ts [s]
Vi [m*]
Ve [m?]

V; [m®]

AVschalt [m3]

v; [m®]
Zor [mm]
zyr [mm]

Az [mm]

Abgeflhrte spezifische Warme, Energie pro kg Abgas
Zugefuhrte spezifische Warme. Energie pro kg Gemisch
Warmezufuhr zwischen den Zustanden i und j
Spezifische Gaskonstante

Kurbelradius

Temperatur bei Zustand |

Temperaturunterschied

Zeitpunkt der Selbstziindung

Schaltzeit fur das Umschalten von hohem auf niedriges ¢
Hubvolumen

Kompressionsvolumen

Volumen bei Zustand i (1: vor, 2: nach Umschalten)
Volumenanderung durch Umschalten

Spezifisches Volumen bei Zustand i

Position des oberen Totpunkts

Position des unteren Totpunkts

Schaltweg in Zylinderrichtung

Verdichtungsverhaltnis

Thermodynamischer Wirkungsgrad

Thermodyn. Wirkungsgrad bei Gleichdruckverbrennung
Thermodyn. Wirkungsgrad bei Gleichraumverbrennung
Isentropenexponent

Korrekturfaktor fur Durchbiegung zufolge Querkraft
Schubstangenverhéltnis

Luftzahl

Normalspannung

Schubspannung

Selbstziindungszeit

Verdrehungswinkel



1 Einleitung und Theorie 1

1 Einleitung und Theorie

Aktuelle und zukinftige gesetzliche Limitierungen der CO, Emissionen und die
Forderungen nach immer geringeren Kraftstoffverbrauchen verlangen stetig bessere
Wirkungsgrade der Antriebsstrangelemente. Dem Motor als arbeitsleistende
Maschine wird hier besondere Aufmerksamkeit geschenkt. Durch thermodynamische
GesetzmalRigkeiten ist der Wirkungsgrad vor allem von der Verdichtung € abhangig,
welche beim Ottomotor durch die Gefahr der Selbstziindung nach oben begrenzt ist.
Bedingt durch die Auslegung von Ottomotoren auf Nennleistung und quantitative
Regelung ergeben sich hier Nachteile in der Teillast. Eine variable Verdichtung
verbessert hier den Wirkungsgrad, ohne den Volllastbereich zu beeinflussen und
ermdglicht auf Grund der typischen Betriebspunkte eines PKW einen
Verbrauchsvorteil.

Diese Arbeit untersucht das Potential einer selbstschaltenden 2-stufigen variablen
Verdichtung im Hinblick auf Verbrauchsvorteil und Produktionsfahigkeit. Bevor jedoch
mit der Untersuchung begonnen werden kann, missen die thermodynamischen
Grundlagen und die idealisierten vereinfachten Kreisprozesse verstanden werden. Im
Folgenden  wird deshalb die  Theorie der  Thermodynamik  und
Verbrennungskraftmaschinen erlautert, basierend auf den Ausfuhrungen von
Pischinger, Klell und Sams [Pischinger, et al., 2009b].

1.1 Grundlagen der Verbrennungskraftmaschinen

Ein Verbrennungsmotor ist eine Kraftmaschine, die durch Brennstoff eingebrachte
Energie in Arbeit umwandelt. Bei einem klassischen Hubkolbenmotor wird die
Ladung bestehend aus Kraftstoff und Luft in einem Zylinder komprimiert und
anschlieBend durch Fremd- oder Selbstztindung verbrannt. Durch die Verbrennung
steigen Druck und Temperatur des Arbeitsgases, welches eine Kraft auf den Kolben
auswirkt. Durch diese Kraft entsteht ein Moment an der Kurbelwelle, das uber
Getriebe und Differential an die Rader eines Fahrzeugs weitergeleitet wird.

Die durch den Kraftstoff eingebrachte Energie hdngt vom Mischungsverhaltnis des
Arbeitsgases ab, welches durch die Luftzahl 4 definiert ist zu:

L
A= — (1.1)
Lg

Hierbei ist L die aktuell im Zylinder vorhandene Luftmasse in kg bezogen auf ein kg
Brennstoff und Ls die zur vollstindigen Verbrennung des Kraftstoffes bendtigte
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Luftmasse in kg / kg Brennstoff. Zur Berechnung dieser Energie wird der
Gemischheizwert H; herangezogen. Er definiert die Energie, die mit 1 m?3
Frischladung, bezogen auf den Aul3enzustand, in den Zylinder eingebracht wird.
Dabei ist zu unterscheiden, ob gemischansaugende oder direkteinspritzende
Motoren betrachtet werden. Bei gemischansaugenden Motoren wird der Heizwert auf
1 m3 Gemisch bezogen und ist wie folgt definiert:

Hu*pG

H; = ——""—
¢ Axlg+1

(1.2)
Hierbei ist H; der Gemischheizwert eines gemischansaugenden Motors in MJ/m3, H,
der untere Heizwert des verwendeten Brennstoffes in MJ/kg und p¢ die Dichte des
Gemisches bezogen auf den Aul3enzustand.

Da bei direkteinspritzenden Motoren die Kraftstoffeinbringung erst nach

Einlassschluss erfolgt, ist im Zylinder um die Kraftstoffmenge mehr Luft vorhanden

als beim gemischansaugenden. Der Gemischheizwert eines luftansaugenden Motors
ergibt sich demnach zu:

A, = Hy xpy,

Ax Ly

(1.3)

Der Heizwert H, ist eine stoffabhéngige Grolie, die Werte fur einige Brennstoffe sind
in Abbildung 1 ersichtlich.
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Abbildung 1: Heizwert H, verschiedener Brennstoffe [Pischinger, et al., 2009b S. 73]

Abbildung 2 zeigt den berechneten Gemischheizwert fir die in Abbildung 1
dargestellten Brennstoffe Gber ihrem stochiometrischen Luftbedarf.
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Gemischheizwert
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Abbildung 2: Gemischheizwert H; bzw. H; in MJ/m3 [Pischinger, et al., 2009b S. 73]

Um eine schnelle Analyse von Motorprozessen durchfihren zu kénnen, trifft man
einige vereinfachende Annahmen und vergleicht sie in p-v und T-s Diagrammen.
Diese idealisierten Kreisprozesse liefern Aussaugen Uber wichtige Kenngrof3en wie
Mitteldruck und Wirkungsgrad.

1.2

Idealisierte vereinfachte Kreisprozesse

Fir eine einfache Analyse des Prozesses werden einige Vereinfachungen getroffen:

Der Verbrennungsablauf folgt einer Gleichraum-, Gleichdruck- oder einer
kombinierten Verbrennung (Seiliger Prozess)

Der Warmeilbergang zwischen Arbeitsgas und Umgebung wird mit null
angenommen. Die Verbrennung erfolgt damit adiabat, was zur Folge hat, dass
keine Aussage Uber die Auswirkungen des Warmeibergangs erfasst werden
kann.

Der Ladungswechsel erfolgt ohne Drosselung im unteren Totpunkt und es wird
ein vollstandiger Austausch der Ladungen angenommen. Dadurch entfallt die
Ladungswechselschleife

Die StoffgroRen des Arbeitsgases sind konstant und es wird als ideales Gas
mit unveranderlicher Zusammensetzung angenommen.

Keine Reibung im Zylinder, was zusammen mit der Annahme eines adiabaten
Prozesses eine isentrope Kompression und Expansion zur Folge hat.

Beschreibt man die Verbrennung mit einer Warmezufuhr und den Ladungswechsel
mit einer Warmeabfuhr lasst sich die Verbrennung mit den vorherigen Annahmen in
einem Kreisprozess darstellen. Die zugefuhrte Warme g, entspricht dem
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Gemischheizwert je kg Arbeitsgas und kann nach (1.2) bzw (1.3) errechnet werden
zu:

Hy

Qo = 31, +1

(1.4)
Der Unterschied zwischen gemisch- und luftansaugenden Motoren kann im Zuge
dieser vereinfachten Vergleichprozesse vernachlassigt werden.

Der Gleichdruck-, Gleichraum und der kombinierte Prozess sind in Abbildung 3
dargestellt.

&
. P4=p
-------- Gleichraum max
- === (Gleichdruck
A kombiniert
-
e
2
f
> s
4
S =
o
spez. Volumen v spez. Entropie s

Abbildung 3: Vergleich von Arbeitsprozessen [Pischinger, et al., 2009b S. 126]

Bei diesen drei Prozessen ist das Verdichtungsverhaltnis & welches definiert ist zu

Vh + 1
= 1.
€ 7 (1.5)
bzw.
_h
€= v (1.6)

gleich grof3. Auch die Warmezufuhr ist bei allen Prozessen gleich, somit ergeben sich
lediglich Unterschiede in der Warmeabfuhr. Diese entspricht der Flache im T-s-
Diagramm unter der Kurve 1 — 5 bzw. 1 — 5° oder 1 — 5. Da der thermodynamische
Wirkungsgrad eines Kreisprozesses definiert ist mit

Qab

Nen = 1— (1.7)

Zu

hat der Gleichraumprozess den besten Wirkungsgrad, wahrend der
Gleichdruckprozess den schlechtesten Wirkungsgrad mit sich bringt. Die
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Warmeabfuhr g.» erfolgt fir alle drei Prozesse bei konstantem spezifischem Volumen
und folgt somit einer Isochoren im T-s-Diagramm. Es gilt:

Qap = Cp * (Ts — T) (18)

1.2.1 Gleichraumprozess

Beim Gleichraumprozess erfolgt die Warmezufuhr ebenso wie die Warmeabfuhr bei

konstantem spezifischem Volumen. Das p-v- und T-s-Diagramm ist in Abbildung 4
abgebildet.

[
T
A
3 -
q §'
rdl] E
= g
g §
=
8 2 -
5 Qab
—
1
spez. Volumen v i spez. Entropie s ]

Abbildung 4: p-v- und T-s-Diagramm des Gleichraumprozesses [Pischinger, et al.,
2009b S. 128]

Mit der Annahme von konstanten spezifischen Warmekapazitaten bei konstantem
spezifischem Volumen ¢, ergibt sich somit flr g.:

Qzu = Cy * (TS - TZ) (19)

Fur die isentrope Kompression lasst sich laut Thermodynamik einsetzen:

T. vy\F1
2= (U—l) _ gr (1.10)
1 2

Der Isentropenexponent ist annahernd konstant und betragt bei niedrigen

Temperaturen x=1,4 und sinkt bei hohen Temperaturen unter x=1,3.

Fur die isentrope Expansion gilt analog:
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T v K—1
T_3 _ (U_S) _ gr-1 (1.11)
5 3

Nach Umformen und Einsetzen in (1.7) berechnet sich der thermodynamische
Wirkungsgrad fir Gleichraumverbrennung 7., ZU:

(1.12)

Nthw = 1- gK—l

Der Wirkungsgrad ist somit bei gegebenen x nur vom Verdichtungsverhéltnis &
abhangig. In Abbildung 5 ist der Wirkungsgrad fur Gleichraumverbrennung tber dem
Verdichtungsverhaltnis aufgetragen.

o
o

o
o

Wirkungsgrad Ty,, [-]

01 4 8 12 16 20 24
Verdichtungsverhéitnis € [-]

Abbildung 5: Thermodynamischer Wirkungsgrad des Gleichraumprozesses fur k=1,4
und k=1,3 [Pischinger, et al., 2009b S. 129]

Bei niedrigem Verdichtungsverhaltnis bewirkt eine hohere Verdichtung eine gréliere
Wirkungsgradsteigerung als bei hohem & Auf Grund dieser Eigenschaft lassen sich
vor Allem beim Ottomotor, der mit Verdichtungen zwischen 8 und 10 betrieben wird,
Wirkungsgradvorteile durch héheres ¢ erzielen. Bei Dieselmotoren mit £ von 16 bis
20 bringt eine Erhdéhung auf Grund der Abflachung der Kurve kaum einen
Wirkungsgradvorteil.

1.2.2 Gleichdruckprozess

Der Gleichdruckprozess besitzt zum Beginn der Warmezufuhr das gleiche
Verdichtungsverhaltnis wie der Gleichraumprozess, dieses sinkt aber auf Grund der
Forderung nach konstantem Druck wahrend der Verbrennung. Im T-s-Diagramm in
Abbildung 6 liegen die Punkte 2 und 4 deshalb auf einer Isobaren.
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Druck p
Temperatur T

5 qab

\

~ spez. Volumen v spez. Entropie s

Abbildung 6: p-v- und T-s-Diagramm des Gleichdruckprozesses [Pischinger, et al.,
2009b S. 129]

Die Gleichungen (1.8) und (1.10) gelten auch beim Gleichdruckprozess und die
Warmezufuhr betragt:

Gru = Cp* (Ty — T3) (1.13)

Anders als beim Gleichraumprozess wird hier die konstante spezifische

Warmekapazitat bei konstantem Druck ¢, eingesetzt. Fur konstanten Druck gilt im T-
s-Diagramm:

Ty v,
A 1.14
-1, (1.14)
Die isentrope Expansion liefert:
T, vg\*1
. <_5> (1.15)
Ts Uy

Werden diese Beziehungen in (1.7) eingesetzt, erhalt man den thermodynamischen
Wirkungsgrad fur Gleichdruckverbrennung 7,

1 q* K
Mo =1~ e [(SH +1) - 1] (1.16)
Der Ubersicht halber wurde g*als dimensionslose Warmezufuhr eingefiihrt:

* qzu
cp *Tq

q (1.17)

Auch in dieser Gleichung spielt das Verdichtungsverhaltnis € eine entscheidende
Rolle und beeinflusst mal3geblich den thermodynamischen Wirkungsgrad. Ebenso
scheint hier die Warmezufuhr g., auf, die nach (1.4) abhangig vom Luftverhaltnis A
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ist. Eine stdchiometrische Verbrennung, wie sie bei Ottomotoren vorzufinden ist,
ergibt ein niedriges A, was zu einer hohen Warmezufuhr g* fihrt, welche wiederum
den thermodynamischen Wirkungsgrad 7w, verschlechtert. In Abbildung 7 sind die
Wirkungsgradlinien des Gleichdruckprozesses fur verschiedene Warmezufuhren im
Vergleich zum Gleichraumprozess dargestellt.

o
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o
(o)

o
~

o
N

Wirkungsgrad MNthp [—i

0 4 8 12 16 20 24
Verdichtungsverhéltnis € [-]

Abbildung 7: Thermodynamischer Wirkungsgrad des Gleichdruckprozesses fir k=1,4
im Vergleich zum Gleichraumprozess [Pischinger, et al., 2009b S. 130]

Je niedriger das Verdichtungsverhaltnis und das Luftverhdaltnis, desto schlechter
schneidet der Gleichdruckprozess im Vergleich zum Gleichraumprozess ab.

1.2.3 Kombinierter Prozess (Seiliger)

Die oben Dbeschriebenen Eigenschaften ergeben sich bei gleichem
Verdichtungsverhaltnis und unbegrenztem Zylinderdruck. Wenn der Zylinderdruck
auf Grund von Bauteilbeanspruchung und Festigkeitsgrinden begrenzt, die
Verdichtung aber Dbeliebig wahlbar ist, dann ist ein hoéchstmogliches
Verdichtungsverhaltnis anzustreben. Der beste Wirkungsgrad wird dann erreicht,
wenn bereits am Ende der Kompression der Maximaldruck im Zylinder herrscht und
die Verbrennung in einem Gleichdruckprozess ablauft. In der Realitat sind aber beide
Werte begrenzt, beim Ottomotor limitiert zum Beispiel die Klopfgrenze das
Verdichtungsverhaltnis .

In diesem Fall besitzt der kombinierte Prozess, auch Seiliger-Prozess genannt, den
besten Wirkungsgrad. Zuerst findet bis zum Erreichen des maximalen
Verdichtungsverhaltnisses eine isentrope Kompression statt. Anschlie3end folgen
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eine Gleichraumverbrennung bis zum Erreichen des Maximaldrucks und danach eine
Gleichdruckverbrennung. Dieser Kreisprozess ist in Abbildung 8 abgebildet.

F 3

qZU p

U -
Az, 3 4 .
=> ©

2 g
a 5
'E -
Pd 5 Qab
o) —>
1
—™ Vc ¢ Vi ’ _
spez. Volumen v - spez. Entropie s

Abbildung 8: p-v- und T-s-Diagramm des kombinierten Prozesses [Pischinger, et al.,
2009b S. 130]

Die Verbrennung erfolgt als Warmezufuhr im Bereich 2 — 3 bei konstantem
spezifischen Volumen und im Bereich von 3 — 4 bei konstantem Druck. Die gesamte
zugefuhrte Warme ist somit:

dzu = q23 T ]34 (1.18)

Far g2z qilt:
q23 = Cp * (T3 = T2) (1.19)

und flr gz«
qz4 = Cp * (Ty — T3) (1.20)

Die isentrope Kompression wird nach (1.10) berechnet. Die Zustandsanderung von 2
auf 3 entlang einer Isochoren ergibt

T, _ps

= 1.21
T, P2 ( )

und die Anderung entlang einer Isobaren von 3 auf 4
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T, Vy

i (1.22)

Die isentrope Expansion von 4 auf 5 berechnet sich unverandert nach (1.15). Setzt
man vs = vy und v3 = vy ist:

e
oG B QT

Kq*

Nep =1—

In dieser Gleichung lassen sich drei Kenngré3en ermitteln, die den Wirkungsgrad
beeinflussen. Das Verdichtungsverhaltnis &, die dimensionslose Warmezufuhr ¢* und
das Druckverhdltnis ps3/p:;. Der optimale Wirkungsgrad wird erreicht bei hohem ¢,
hohem Druckverhaltnis und niedriger Warmezufuhr, was gleichbedeutend ist mit
hoher Luftzahl, vgl. (1.4). Die Formeln der Wirkungsgrad 7m, und 7mp sind
Sonderformen der allgemeinen Gleichung (1.23). In Abbildung 9 ist der Wirkungsgrad

des kombinierten Prozesses fur verschieden Spitzendricke und Warmezufuhren
aufgezeigt.
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3 0]2 .......... " 3 0'2 8 i
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g / q':5 ; / ; q":10
0 ; 0 i ;
0 4 8 12 16 20 24 0 4 8 12 16 20 ¢ 24
a Verdichtungsverhéltnis £ [-] b Verdichtungsverhéltnis € [-]

Abbildung 9: Thermodynamischer Wirkungsgrad fiir k = 1,4 und ' = 5 bzw 10

1.3 Wirkungsgradsteigerung

Der thermodynamische Wirkungsgrad gibt den maximal erreichbaren Wirkungsgrad
fur eine Verbrennungskraftmaschine vor. Der tatsachliche Wirkungsgrad eines realen
Motors liegt deutlich unter 74 und kann diesem durch aufwandige Malinahmen
angenahert aber nie Uberschritten werden. Somit liegt es nahe, den
thermodynamischen Wirkungsgrad zu erhdhen, der sich allgemein nach (1.23)
ergibt. Es stehen grundsétzlich vier Parameter zur Auswabhl:

e Der Isentropenexponent x

e Die Warmezufuhr g,, und damit nach (1.4) auch die Luftzahl A
e Die Warmeabfuhr ga»
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e Das Verdichtungsverhaltnis €

1.3.1 Isentropenexponent K

Der Isentropenexponent ist definiert als:

c
k= —+= (1.24)
¢y Cp—R

mit R als spezifische Gaskonstante und kann fir Luft bei Raumtemperatur mit x = 1,4
angenommen werden. Fur hohe Lufttemperaturen andert er sich in Richtung x = 1,3
und verschlechtert damit nw, was leicht in Gleichung (1.12) ersichtlich ist. Eine
niedrigere Verbrennungstemperatur erhdht zwar «, jedoch muss dafir ein hoher
Aufwand betrieben werden, zum Beispiel eine Reduktion der Verdichtung €. Neben
der Temperatur hat auch die Luftzahl A Auswirkungen auf den
Isentropenexponenten. Da der Kraftstoff eine hohere spezifische Warmekapazitét
hat, sinkt mit zunehmendem A die Warmekapazitat des Gemischs und der
Isentropenexponent steigt. Der Zusammenhang von A und x ist in Abbildung 10
dargestellt.

1,40
21,36 - ]
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© 128
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e e N M ey Ottomotor
S 124 H :
o 144 ; Dieselmotor
1,20 4—

0 1 2 3 4 5 6 7 8
Luftverhaltnis [ - ]

Abbildung 10: Isentropenexponent k in Abhangigkeit der Luftzahl A [Golloch, 2005 S.
44]

Bei einem Betrieb mit A>1 ergibt sich der groRe Nachteil, dass der Dreiwege-
Katalysator nicht mehr genutzt werden kann und die Notwendigkeit einer
aufwendigen und teuren Abgasnachbehandlung besteht. Da jedoch ¢ einen
wesentlich groReren Einfluss auf den Wirkungsgrad hat, wird in dieser Arbeit eine
Verbesserung von k vernachlassigt.
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1.3.2 Warmezufuhr gy

Der Einfluss der Warmezufuhr g., wurde bereits in 1.2.2 aufgezeigt und kann auch
durch Betrachtung des T-s-Diagrammes eines Kreisprozesses erklart werden. Eine
Erhéhung der Warmezufuhr verschiebt die Linie 3-5 bzw. 4-5 der isentropen
Expansion weiter nach rechts Richtung hohe Entropie. Dadurch wird die Flache unter
5-1 (Warmeabfuhr) Uberproportional grol3er als die Flache unter 2-3 bzw. 2-3-4
(Warmezufuhr), was den Wirkungsgrad nach (1.7) verringert. Die Auswirkungen der
Warmezufuhr sind auch in Abbildung 9 fur den kombinierten Prozess ersichtlich.
Nachdem die Warmezufuhr nach (1.4) auch von der Luftzahl A abhéngig ist, werden
fur den Ottomotor deshalb in letzter Zeit vermehrt Magerkonzepte mit
Direkteinspritzung untersucht, die mit Luftzahlen 4>1 betrieben werden. Beziglich
der Abgasnachbehandlung ergeben sich die gleichen Probleme wie oben.

1.3.3 Warmeabfuhr gap

Die Warmeabfuhr entspricht dem Energieverlust beim Ladungswechsel, der nicht
mehr fir die Volumenarbeit genutzt werden kann. Eine Mdglichkeit diese Energie
besser zu nutzen besteht im Realisieren eines so genannten Atkinson-Cycles. Bei
diesem Konzept ist der Expansionshub langer als der Kompressionshub und die im
Arbeitsgas enthaltene Energie kann besser genutzt werden. Toyota wendet dieses
Prinzip im Hybrid-Fahrzeug Prius an, indem mittels variablen Nockenwellen die
Einlassventile erst wahrend des Kompressionshubes geschlossen werden. Eine
andere Madglichkeit ohne variable Nockenwelle ist in einem Patent von Nissan
gezeigt, welches unter 3.3.1 vorgestellt wird. Der Nachteil liegt im Verlust des
Hubvolumens des Kompressionshubes, was zur Folge hat, dass ein Motor mit
Atkinson Cycle und gleichen Abmessungen wie ein Ottomotor mit normalem
Kreisprozess eine geringere Leistung hat als dieser.

1.3.4 Verdichtungsverhaltnis €

Die deutlichste Beeinflussung des thermodynamischen Wirkungsgrades ergibt sich
durch die Anderung des Verdichtungsverhaltnisses & Wie in Kapitel 1.2 beschrieben,
resultiert aus der Erhéhung der Verdichtung eine Wirkungsgradsteigerung,
unabhangig von der Art des Prozesses. Als logische Folge hat das
Verdichtungsverhaltnis seit Erfindung des Ottomotors stéandig zugenommen. Eine
hohe Verdichtung fiihrt aber unweigerlich zu héheren Dricken und Temperaturen,
was bei Ottomotoren zur schlagartigen Zindung des noch ungebrannten Restgases
fuhren kann, so genanntem Klopfen. Klopfen tritt besonders bei hoher Last auf und
limitiert somit das Verdichtungsverhaltnis bei Ottomotoren. In der Teillast ist man von
den Bedingungen fir das Klopfen jedoch weit entfernt. Diese Tatsache brachte eine
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Vielzahl von Konzepten fir eine variable Verdichtung im Ottomotor hervor, die alle
auf der gleichen Grundlage basieren. In der Teillast wird mittels Reduzierung des
Kompressionsvolumens V. ein hoheres Verdichtungsverhéltnis realisiert als in der
Volllast. In den folgenden Kapiteln wird eine Auswahl dieser Konzepte, welche
hauptséchlich durch Patentrecherche gefunden wurden, beschrieben und
anschlieRend bewertet.
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2 Patentrecherche

Fur die Patentrecherche wurde das Verzeichnis des Deutschen Patent- und
Markenamtes benutzt, welches online unter http://depatisnet.dpma.de aufgerufen
werden kann. Die Patente liegen in elektronischer Form vor und konnen in
verschiedenen Gruppen nach Internationaler Patentklassifikation (IPC) gesucht
werden. Hier wurde vor allem die ,IPC FO01B 31/14 — Anderung des
Verdichtungsverhaltnisses” herangezogen, da die Gruppe ,FO1 - Kraft- und
Arbeitsmaschinen oder Kraftmaschinen allgemein“ einen guten Uberblick enthalt.

Weitere interessante Gruppen sind unter ,FO2 - Brennkraftmaschinen; mit HeiRgas
oder Abgasen betriebene Kraftmaschinenanlagen® zu finden. Sie sind in Tabelle 1
aufgelistet.

Tabelle 1: Patentklassifikationen in der Untergruppe F02

FO2B 75/04 | Mit veranderlichem Abstand zwischen dem Kolben in der oberen
Totpunktlage und dem Zylinderkopf

FO2D 15/02 | Durch Andern oder Verlegen des Kolbenhubes

FO2D 15/04 | Durch Veradndern des Verdichtungsraumes ohne Verdnderung des
Kolbenhubes

Es zeigte sich jedoch, dass die meisten Patente in mehreren Gruppen angemeldet
sind und in Frage kommende Schriften aus der Gruppe F02 auch unter FO1B 31/14
zu finden waren. Die Patente wurden nach Eintragungsdatum sortiert und durchsucht
um einen moglichst aktuellen Stand erfassen zu kdonnen. Ziel der Recherche war es,
fur jedes Wirkprinzip zwei aussagekraftige Konzepte zu finden. Alle in Kapitel 3
beschriebene Patente sind in Tabelle 2 aufgelistet.

Tabelle 2: Auflistung der verwendeten Patente in Kapitel 3

Patentnummer Datum Patentinhaber

DE101 35127 B4 22.07.2010 | GM Global Technology Operations, Inc.
DE102 43 023 Al 25.03.2004 | FEV Motorentechnik GmbH

DE601 25431 T2 12.04.2007 | Nissan Motor Co., Ltd.

DE602 17 494 T2 15.11.2007 | Rabhi

DE10 2005 040 327 A1 | 01.06.2006 | Caterpillar Inc.
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3  Aktueller Stand in der Industrie

An dieser Stelle sei zu erwahnen, dass es bis jetzt kein funktionierendes Konzept in
die Serienentwicklung geschafft hat. Dieses Kapitel bezieht sich deshalb auf die
unter Kapitel 2 angefuhrten Patente und diverse Vertffentlichungen von
Konzeptarbeiten. Vor einer Beschreibung der einzelnen Systeme, ist es sinnvoll eine
Einteilung nach bestimmten Kriterien vorzunehmen, wobei es hier eine Vielzahl an
Moglichkeiten gibt.

Eine Einteilung verwendet die betroffenen Bauteile als Kriterium und gliedert die
Systeme in die Gruppen Zylinderkopf, Kurbelgehause, Kolben, Kolbenbolzen, Pleuel
und Kurbelwelle [Kehn, 2007 S. 36].

Systeme zur Veranderung der Verdichtung

1. Zylinderkopf 2. Kurbelgehause
Zusatzvolumen l Verschieb- / Kippbarer Verschiebbare J
im Zylinderkopf Zylinderkopf Zylinderlaufbuchse
3. Kolben 4. Kolbenbolzen
Kolben mit J Exzentrischer J
variabler Kompressionshéhe Kolbenbolzen
5. Pleuel 6. Kurbelwelle
Geteiltes Pleuel Exzenter im grossen Exzentrische l Variabler
(Knickpleuel) Pleuelauge Kurbelwellenlagerung Hub
Langenveranderliches Axial verschiebbares
Pleuel (Teleskoppleuel) grosses Pleuelauge

Abbildung 11: Ubersicht tiber die Konzepte zur Veranderung von ¢ [Kehn, 2007 S.
36]

Eine andere Einteilung der FEV GmbH orientiert sich an den Methoden zur
Verdichtungsanderungen und bericksichtigt gleichzeitig den Einfluss auf den
Antriebstrang, indem zwischen konventionellem und unkonventionellem
unterschieden wird.
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VCR
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Abbildung 12: Einordnung VCR Systeme [Pischinger, et al., 2009a S. 130]

Im Folgenden wird jedoch eine andere Einteilung gewahlt, um die verschiedenen
Prinzipien hinter den Konzepten zu verdeutlichen. Sie ist an die in Abbildung 12
ersichtliche Struktur angelehnt und wurde auf drei wesentliche Punkte reduziert. Zu
jedem Wirkprinzip werden zwei Beispiele naher beschrieben und im Anschluss
bewertet. Die Einteilung lautet wie folgt:

Verdichtungsanderung durch:

e Anderung unbewegter Teile
e Anderung der kinematischen Langen
e Anderung der Kinematik

3.1 Verdichtungsinderung durch Anderung unbewegter Teile

Dieses Prinzip beruht darauf, dass das Kompressionsvolumen V. im laufenden
Betrieb geandert wird, ohne bewegte Teile zu verdndern. Gemald der Beziehung
(2.5) verandert sich dabei auch das Verdichtungsverhaltnis €. Eine
Volumensanderung ohne Beeintréachtigung des Antriebsstranges kann auf mehrere
Arten realisiert werden.

3.1.1 Zu- und Wegschalten von Zusatzvolumina im Brennraum

Bei diesem Patent befindet zwischen Zylinderkopf und Kurbelgehause ein weiteres
Bauteil mit Nebenrdaumen, welche von einer Welle tangiert werden. Diese
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zylindrische Welle besitzt Aussparungen, die, wenn sie den Nebenrdumen
zugewandt sind, deren Volumen vergroR3ern. Wird die Welle in einer zweite Position
gebracht, wird das Nebenraumvolumen entsprechend den Aussparungen verkleinert.

In Abbildung 13 ist dieser Modulkorper dargestellt. Die Nebenrdume (8) vergrol3ern
hier das Zylindervolumen (7) und kénnen durch den Drehkolben (11) geandert
werden.

Abbildung 13: Modulkérper mit Drehkolben [GM Global Technology Operations,
2010]

Die Aussparungen (10) im Drehkolben sind in Abbildung 14 ersichtlich.
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Abbildung 14: Drehkolben mit Aussparungen [GM Global Technology Operations,
2010]

Als Nachteil ist hier die geometrische Anderung des Brennraums zu nennen, welche
die Verbrennung im Zylinder beeinflusst, sowie den gréReren Platzbedarf durch das
Modul. Besonders die geometrische Anderung beschréankt den Einsatz in modernen
Ottomotoren, da ein ungtinstiges Oberflachen-Volumen-Verhaltnis entsteht.

3.1.2 Exzentrische Kurbelwelle

Eine weitere Moglichkeit zur Verdnderung des Kompressionsvolumens besteht in der
exzentrischen Lagerung der Kurbelwelle. Auch hier &ndert sich durch das
gleichzeitige Verschieben des OT und UT nur I, das Hubvolumen I} und alle
bewegten Teile bleiben unverandert. Dieses Konzept verlangt jedoch eine massive
Anpassung des Grundmotors, da die Lager durch Exzenterlager ersetzt werden
mussen und Zusatzeinrichtungen zum Verdrehen der Exzenter erforderlich sind.
Zusatzlich stimmen Kurbelwellenachse und Getriebeachse nicht mehr tberein und es
wird eine Ausgleichskupplung benétigt. Neben erhohter Reibung verl&ngert sich
dadurch auch der Gesamtbauraum um die Kupplungsbreite. Abbildung 15 zeigt den
Aufbau mit den grofRen exzentrischen Lagern (26), deren Verstellung durch das
Bewegen von kleinen Stellkolben erfolgt.
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Abbildung 15: Exzentrisch gelagerte Kurbelwelle [Caterpillar Inc., 2006]

3.1.3 Kippbarer Zylinderkopf

Ein weiteres Konzept dieser Untergruppe ist ein Konzept von Saab des
Patentinhabers Martin Schmidt [1988] mit der Nummer DE 35 39 850 Al. Hierbei
wird das Kurbelgehause geteilt und zusammen mit dem Zylinderkopf geschwenkt.
Neben einer kompletten Neukonstruktion des Motors ist auch der erhohte Platzbedarf
fur die Peripherie ein Kritikpunkt, da durch das Schwenken nicht nutzbare Freirdume
fir zum Beispiel den Abgaskrimmer geschaffen werden missen. Dies steht im
Gegensatz zu den immer dichter gepackten Motorraumen moderner PKW. Des
Weiteren ergeben sich neben den hohen Verstell- und Haltekréfte Probleme beim
Abdichten des Kurbelgehauses gegen Blow-By.

Auf Grund der oben genannten Nachteile wird dieses Konzept nicht in die Wertung
aufgenommen.

3.2 Verdichtungsanderung durch Anderung der Kinematischen
Langen
Die Auf- und Abbewegung des Kolbens wird durch zwei charakteristische Langen

beeinflusst. Zum einen durch den Kurbelradius r und zum anderen durch die
Pleuellange |. Das Verhaltnis beider Gréf3en wird durch A beschrieben:
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A= (3.1)

r
l
Die Position des unteren Totpunktes lasst sich bei einer Kurbelwelle ohne
Schrénkung durch

Zyt = l—r (32)

berechnen; der obere Totpunkt ergibt sich analog dazu zu

ZOT = l +7r (33)

Eine Anderung des Kurbelradius verandert den Kolbenhub, wohingegen eine
Anderung der Pleuellange keinen Einfluss auf den Hub hat. Beide andern jedoch den
Abstand von Kolben zum Zylinderkopf im OT und dadurch V.. Durch die aufwéndige
Gestaltung einer Kurbelwelle mit veranderlichem Kurbelradius, findet man deshalb
hauptsachlich Patente und Publikationen, die sich mit der Anderung der Pleuellange
beschaftigen. Meistens wird diese Anderung durch exzentrische Lager im kleinen
oder grol3en Pleuelauge realisiert.

3.2.1 Exzentrische Lagerung im grofR3en Pleuelauge

In folgendem Patent ist das Pleuel, wie in Abbildung 16 ersichtlich, auf dem
Kurbelwellenzapfen  exzentrisch  gelagert. Der Exzenter Dbesitzt einen
Ratschenmechanismus, sodass eine Drehung jeweils nur in eine Richtung erméglicht
wird. Die Verdrehung erfolgt allein durch die Massenkréfte Uber mehrere Hube. Wird
der Exzenter fur die hohe Verdichtung freigegeben, dreht sich das Lager im
Ansaugtakt durch die Reibung und den Unterdruck langsam in Richtung hohe
Verdichtung. Die Gaskréafte bleiben in dieser Einstellung ohne Wirkung. Die
Verstellung kann somit Last und Drehzahl unabhangig durchgefthrt werden und
erlaubt eine Anderung der Verdichtung im gesamten Motorkennfeld. Die
Umschaltung der Drehrichtung erfolgt durch Oldruck in der Kurbelwelle und ist so
ausgelegt, dass zum Umschalten in eine niedrigere Verdichtung ein hoher Oldruck
notwendig ist. Dadurch ergeben sich aber Nachteile bei hoher Drehzahl und niedriger
Last, da die Fliehkrafte des Ols eine Umschaltung von hoher auf niedrige
Verdichtung bewirken wirden. Bei diesem Konzept wird dieser Effekt durch ein
Fliehkraftgewicht ausgeglichen.
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Abbildung 16: Exzentrisches Pleuellager im grol3en Pleuelauge [FEV GmbH, 2004]

Ein Vorteil bei dieser Ausfihrung besteht darin, dass die oszillierenden Massen
weitgehend gleich bleiben und nur die rotierenden Massen, die durch
Gegengewichte ausgeglichen werden konnen, sich andern. Durch die Einteilige
Ausfuhrung der Kurbelwelle muss der Exzenter jedoch zweiteilig ausgefuhrt werden,
was sich negativ auf Herstellungskosten und Bauaufwand auswirkt. Zusatzlich
vergroRert sich der Durchmesser der Lagerstelle im groRen Pleuelauge und erhéht
dadurch die Triebwerksreibung.

3.2.2 Exzentrische Lagerung des Kolbenbolzens

Eine weitere Moglichkeit zur Anderung der wirksamen Pleuellange | besteht im
exzentrischen Lagern des Kolbenbolzens. Bei diesem Konzept wird der
Kolbenbolzen im kleinen Pleuelauge exzentrisch gelagert. Der Kolben und der
Kolbenbolzen bleiben weitgehend unverdndert. Es muss lediglich sichergestellt
werden, dass genug Platz fir die Pleuelbewegung im Kolben vorhanden ist. Die FEV
GmbH verwendet dazu ein Pleuel mit einem Exzenterlager, das uUber zwei
Schubstangen angesteuert wird. Am Ende der Schubstangen befinden sich zwei
Raume mit Hydraulikflissigkeit, die Uber ein schaltbares RuUckschlagventil
miteinander verbunden sind. Wird dieses Ventil zum Beispiel auf niedrige
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Verdichtung gestellt, bewirken die Gaskrafte ein Exzentermoment und die in
Abbildung 17 linke Steuerstange wird nach unten gedrtickt. Die Hydraulikflissigkeit
stromt dabei in die rechte Kammer und unterstitzt die Drehung zuséatzlich durch
Druck auf die rechte Steuerstange. Zum Einstellen einer hohen Verdichtung wird das
Ruckschlagventil im UT umgeschaltet und das negative Exzentermoment im
Ansaugtakt bewirkt ein Zurlckdrehen des Lagers. Durch die Steuerung mittels
Ruckschlagventils kann hier nur eine 2-stufige Verdichtung realisiert werden, da eine
Verdrehung immer bis zum Anschlag erfolgt. Wie beim vorherigen Patent umfasst die
Verstellung auch hier mehrere Arbeitstakte und ist in der Geschwindigkeit begrenzt
durch Entstehung von Kavitation im Ruckschlagventil und unzulassig hohe
StoRbelastung der Steuereinheiten beim Erreichen des Anschlags.

B-8 Mechanical A aB
Eccentric % f\‘\ switch with 3/2 | "4
piston pin \/ {7 \way valve W T
suspension Ay | T A

Support M\ | W Hydraulic brake |

linkage . F” (orifices)
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Abbildung 17: Aufbau des VCR-Pleuels [Pischinger, et al., 2009a S. 132]
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Der Vorteil dieses VCR-Pleuels liegt in der guten Integrierbarkeit in einen
vorhandenen Hubkolbenmotor, jedoch vergréf3ern sich die oszillierenden Massen,
was zu erhohter Reibung und Belastung des Antriebsstranges fihrt.

Da die Nachrustbarkeit solcher Systeme in der Industrie eine grof3e Rolle spielt,
konzentrieren sich viele Konzepte auf den Bereich des Kolbenbolzens. So wird im
Verlaufe dieser Diplomarbeit ein ahnliches System der AVL List GmbH néaher
untersucht, welches aber im Gegensatz zu diesem Konzept einen exzentrischen
Kolbenbolzen verwendet.

3.3 Verdichtungsinderung durch Anderung der Kinematik

Bei diesem Prinzip erfolgt eine Anderung des konventionellen Kurbeltriebs durch
Hinzufiigen von weiteren bewegten Teilen. Diese Zusatzelemente verandern die
Kinematik des Kurbeltriebs, sowie UT und OT des Kolbens im laufenden Betrieb.
Derartige Systeme erlauben auch komplexere Kreisprozesse wie den Atkinson
Cycle, der einen langeren Expansions- als Kompressionshub besitzt. Es lasst sich
aber auch eine variable Verdichtung darstellen, wie in den folgenden zwei Beispielen
gezeigt wird.

3.3.1 Veranderung des Anlenkpunktes des Zwischenpleuels mittels
Nebenwelle

Das erste Patent in dieser Kategorie lagert sein Pleuel nicht auf dem Kurbelzapfen,
sondern auf einem Zwischenpleuel, das als Wippe ausgefihrt ist. Diese Wippe ist auf
dem Kurbelzapfen gelagert und auf der gegenlberliegenden Seite des Hautpleuels
Uber ein zweites Pleuel mit einer Nebenwelle verbunden. Der Aufbau ist in Abbildung
18 ersichtlich. Je nach Phasenverschiebung und Geschwindigkeit der Nebenwelle
ergeben sich andere Totpunkte und Kolbengeschwindigkeiten. Befindet sich die
Nebenwelle zum Beispiel an ihrem tiefsten Punkt wahrend der Kolben im OT steht,
ergibt sich eine grofRere Verdichtung, als wenn die Nebenwelle an ihrem hochsten
Punkt stinde. Dreht die Nebenwelle mit gleicher Geschwindigkeit wie die
Kurbelwelle, sind beide Takte gleich. Dreht sie aber mit halber Drehzahl, ergibt sich
ein anderer Verdichtungs-OT als Zind-OT oder bei gleichem OT verschiedene UT'’s.
Damit kann der bereits erwahnte Atkinson Cycle realisiert werden. Bei doppelter
Drehzahl lassen sich noch komplexere Ablaufe darstellen, wie zum Beispiel eine
Annaherung des Kolbenhubes an eine Kastenform. Dadurch nahert man sich der
Gleichraumverbrennung an, die thermodynamisch am gunstigsten ist.
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Abbildung 18: Kurbeltrieb mit Nebenwelle [Nissan Motor Co., 2007]

Als Nachteil ergibt sich der zusatzlich bendtigte Bauraum fiir die Nebenwelle sowie
hohere Reibungsverluste durch die zusatzlich benétigten Lager. Wird eine
Ausgleichswelle als Nebenwelle verwendet, entféllt dieser zusatzliche Platzanspruch,
jedoch kann damit nur eine Kolbenbewegung realisiert werden. Um alle Vorteile zu
nutzen, bietet es sich an, die Nebenwelle mit einem Elektromotor auszustatten. So
kann unabhangig vom Kurbeltrieb jede beliebige Drehzahl mit jeder
Phasenverschiebung eingestellt werden.

3.3.2 Veranderung des Anlenkpunktes des Zwischenpleuels mittels
Zusatzkolben

Eine andere Mdoglichkeit diese Freiheitsgrade in der Kolbenkinematik zu realisieren,
zeigt Abbildung 19. Hier sitzt das als Wippe verwendete Zwischenpleuel nicht direkt
am Kurbelzapfen, sondern es wird Uber ein zweites Zwischenpleuel mit der
Kurbelwelle verbunden. Die Wippe ist auf einer Seite Uber Zahnrader im Steuerorgan
(7) gelagert und bewegt auf der anderen Seite den Kolben. Um eine lineare Fuhrung
des Kolbens zu gewéhrleisten und so die Kolbenseitenkrafte zu minimieren, wird das
Ubertragungsorgan (3) noch durch eine Walze (40) abgestitzt. Im laufenden Betrieb
wird das Steuerorgan mittels Steuerkolben in seiner Lage verandert und beeinflusst
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so die Kolbentotpunkte. Es ergeben sich die gleichen Vorteile wie unter Punkt 3.3.1
beschrieben.

Abbildung 19: Kurbeltrieb mit Stellelement [Rabhi, 2007]

Anstatt einer Nebenwelle ist bei diesem Konzept ein zusatzlicher Zylinder pro
Arbeitszylinder notwendig, was erhebliche Nachteile im Bauraum mit sich bringt. So
baut ein 4-Zylinder Motor &hnlich grol3 wie ein 8-Zylinder mit 0° Bankwinkel. Ebenso
erhoht sich auch hier die Reibung durch zusétzliche Lagerstellen und die
erforderlichen Nebenaggregate zur Steuerung des Systems.

3.4 Bewertung

Als Ergebnis der Patentrecherche soll eine Bewertung der beschrieben Konzepte
stattfinden. Dazu werden alle Systeme in verschieden gewichteten Teilbereichen
betrachtet und Punkte vergeben. Die Teilbereiche und ihre prozentuelle Gewichtung
sind in Tabelle 3 ersichtlich. Fur jeden Bereich wird eine Bewertung in fuinf Stufen
durchgefuhrt, die von ,++“ (sehr gut) Uber ,0“ (neutral) bis ,--, (sehr schlecht) reicht.
Zur besseren Differenzierung werden ebenfalls die Zwischenstufen ,+“ und -,
verwendet. Eine genauere Beschreibung ist in Kapitel 3.4.1 zu finden.
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# Bereich Gewichtung
1 Variabilitat der Verdichtung / Thermodynamischer Vorteil 30%
2 Aktuierungsaufwand 10%
3 Zusatzliche Reibung 15%
4 Einfluss auf die FertigungsstraRe / Anderung von Bauteilen | 15%
5 Nachrustbarkeit 15%
6 Herstellungskosten 15%

Tabelle 3: Teilbereiche der Konzeptbewertung inkl. Gewichtung

3.4.1 Beschreibung der Bewertungskriterien

Zum  besseren  Verstdndnis werden im  Folgenden die einzelnen
Bewertungsteilbereiche beschrieben:

Variabilitdt der Verdichtung / Thermodynamischer Vorteil (30%):

Alle diese Konzepte beruhen auf einem Wirkungsgradvorteil durch Erhéhung der
Verdichtung in der Teillast. Aus diesem Grund erhéalt dieser Teilbereich die hochste
Gewichtung mit 30%. Bewertet werden die voraussichtliche Spreizung von hdchster
zu niedrigster Verdichtung und die Abstufung der Schaltung. Gehen diese beiden
Bereiche in eine verschiedene Richtung, wird der mittlere Wert gewahlt. Als Beispiel
sei ein zweistufiges Konzept (--) mit sehr grof3er Spreizung (++) genannt, welches die
Bewertung ,,0" erhalten wirde.

Die Bewertung dieses Kriteriums lautet wie folgt:

o ++ - sehr grof3e Spreizung / Vollvariable Einstellungsmoglichkeit
o + : grol3e Spreizung

e 0 . mittlere Spreizung / Mehrstufige Schaltung

° - : kleine Spreizung

° - : sehr kleine Spreizung / zweistufige Schaltung

Aktuierungsaufwand (10%):

Der Aktuierungsaufwand bewertet die Art der Aktuierung und die daflr bendétigte
Leistung. Selbstschaltende Systeme werden hier am besten bewertet, Konzepte, die
nur mit erheblichem Aufwand wir sehr hohem Oldruck oder Zusatzzylinder schalten,
am schlechtesten

Die Bewertung dieses Kriteriums lautet wie folgt:

e ++ :kein Aktuierungsaufwand - selbstschaltend
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o + : geringer Aktuierungsaufwand — kleine Schaltungen
e O . akzeptabler Aktuierungsaufwand

o - : hoher Aktuierungsaufwand — groRer Oldruck

° -- : sehr hoher Aktuierungsaufwand — Zusatzzylinder

Zusatzliche Reibung (15%):

Reibung ist im Verbennungsmotor ein wichtiges Thema, da durch sie Verluste
entstehen und der mechanische Wirkungsgrad sinkt. Der Vorteil einer guten
variablen Verdichtung kann schnell durch zu hohe Reibung aufgewogen werden.
Zusatzliche Reibung entsteht vor allem durch zusatzliche bewegte Bauteile,
vergrollerte Reibradien und Aggregatreibung um zum Beispiel einen Schaltdldruck
zu erreichen.

Die Bewertung dieses Kriteriums lautet wie folgt:

e ++ :keine zusatzliche Reibung

o« + : geringe zusatzliche Reibung und Reibungsverluste

e O : akzeptable zuséatzliche Reibung und Reibungsverluste
o - : hohe zusatzliche Reibung und Reibungsverluste

° -- : sehr hohe zusatzliche Reibung und Reibungsverluste

Einfluss auf die FertigungsstraRe / Anderung von Bauteilen (15%):

Jeder Automobilhersteller und Teilelieferant hat bestimmte Fertigungsstraf3en, auf
welchen die Motoren gefertigt und zusammengesetzt werden. Eine Umstellung der
Stral3en ist mit sehr hohen Kosten verbunden und ist oft ausschlaggebend fiir den
Erfolg oder Misserfolg eines Motorkonzeptes. Auch zusatzliche Bearbeitungen von
Bauteilen erfordern zumindest eine Anpassung der Fertigung.

Die Bewertung dieses Kriteriums lautet wie folgt:

o ++ . bestehende Fertigungsstralie, kleine zuséatzliche Bearbeitungen
°« + . bestehende Fertigungsstralie, grol3e Bearbeitungsanderungen
e 0 . bestehende Fertigungsstral3e mit Zusatzelementen

°« - . Teile der Fertigungsstral3e missen getauscht werden

° -- : neue Fertigungsstral3e benotigt

Nachrustbarkeit (15%):

Damit ein Konzept auch kurzfristig erfolgreich ist, muss es problemlos nachrustbar
sein. Dadurch wird auch ein Verkauf der betroffenen Teile an andere Kunden
maoglich, die bereits konstruierte Motoren schnell anpassen konnen. Eine noch
akzeptable Nachristbarkeit ist gegeben, wenn sich das Konzept durch den
Austausch von Standardteilen, wie Pleuel und Anderung von Nebenaggregaten, wie
einer groReren Olpumpe, realisieren lasst.
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Die Bewertung dieses Kriteriums lautet wie folgt:

e ++ :problemlose Nachristbarkeit durch Austausch der betroffenen Teile
o« + : nachristbar mit Anderung von Standardteilen

e O : nachristbar mit Anderung von Standardteilen und Nebenaggregaten
o - : nachriistbar mit grober Anderung von Antriebsstrangteilen

° -- : schwer / nicht nachriistbar — Anderung des Kurbelgehauses

Herstellungskosten (15%):

Kosten sind in der Wirtschaft ein wichtiger Erfolgsfaktor. Sie mussen stets im
Verhaltnis zum Nutzen stehen. Da in Zukunft Strafsteuern fir hohe Verbrduche und
Emissionen verhangt werden, ist ein Konzept, welches mit 10% Mehrkosten 10%
einspart als neutral (0) zu bewerten. Konzepte, die mit geringen Kosten
verhaltnismaRig hohe Einsparungen erzielen sind mit ,++“ zu bewerten, bei hohen
Kosten und verhaltnismafig geringen Einsparungen verhalt es sich umgekehrt.

Die Bewertung dieses Kriteriums lautet wie folgt:

e ++ :deutliche Einsparungen bei geringen Mehrkosten

o« + : bemerkbare Einsparungen bei geringen Mehrkosten
e O : im Verhaltnis zu den Kosten stehende Einsparungen
o - - im Verhaltnis zu den Einsparungen erhtéhte Kosten

° - : deutliche Mehrkosten fir die erreichten Einsparungen

3.4.2 Einzelbewertung der Patente

Die Einzelbewertung erfolgt in der gleichen Reihenfolge wie oben, beginnend mit
dem Konzept von GM Global Technology Operations.

Zu- und Weagschalten von Zusatzvolumina im Brennraum (Kapitel 3.1.1 S.16)

Dieses Konzept kann durch seine Schaltwelle die Verdichtung voll variabel schalten
(++), ist aber in der Spreizung sehr begrenzt (--), was zu einer mittleren Bewertung
fuhren wirde. Da jedoch ein weiterer Nachteil durch das ungiinstige Verhaltnis von
Oberflache zu Volumen entsteht, wird der erste Teilbereich ,Variabilitat der
Verdichtung / thermodynamischer Vorteil* mit ,-“ bewertet. Der Aktuierungsaufwand
ist gering und mit ,+“ zu bewerten. Gleiches gilt fir zusatzliche Reibung, da nur eine
zusatzliche Welle bewegt werden muss (,+“). Die Fertigungsstrale andert sich
insofern, dass ein zusatzliches Bauteil produziert und verbaut werden muss (,0%), da
aber entweder Zylinderkopf oder das Kurbelgehduse geandert werden missen, um
das Modul im Motor unterzubringen fallt die NachrUstbarkeit sehr schlecht aus (,--“).
Die Kosten halten sich neutral (,0), da bei niedrigen Bauteilkosten nur geringe
Einsparungen mdoglich sind. Die Zusammenfassung ist in Tabelle 4 ersichtlich.
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Tabelle 4: Einzelbewertung des Patents aus 3.1.1

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vorteil 30% -
Aktuierungsaufwand 10% +
Zusétzliche Reibung 15% +
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% o]
Nachrustbarkeit 15% --
Kosten 15% o]
Gesamtbewertung -lo

Exzentrische Kurbelwelle (Kapitel 3.1.2 S.18)

Eine exzentrische Lagerung der Kurbelwelle ermdglicht mit ausreichend groR3er
Exzentrizitat eine sehr groRe Spreizung, welche durch die Stellkolben voll variabel
geschieht (,++“). Der Aktuierungsaufwand ist jedoch sehr hoch, da Zusatzzylinder mit
Luftdruck verwendet werden. Da es sich bei dem Patent der Caterpillar Inc. jedoch
um ein Nutzfahrzeug halt, ist die Pneumatik bereits im Fahrzeug enthalten und dieser
Punkt erhalt eine Aufwertung auf ,-”. Durch die exzentrische Lagerung der
Hauptlager entstehen sehr gro3e Reibradien. Auch die Deaxialisierung von
Kurbelwelle und Getriebewelle verursacht hohe Reibung in einer Ausgleichskupplung
(,--"). Da das Kurbelgehduse ganzlich neu konstruiert und auch eine
Ausgleichskupplung im Zusammenbau bertcksichtigt werden muss, wird eine neue
Fertigungsstralle bendtigt (,--"). Eine Nachristbarkeit ist praktisch nicht gegeben
(,--") aber auf Grund der groR3en Variabilitdt sind die hohen Kosten, auch durch die
Ausgleichskupplung im Verhaltnis dazu nur leicht erhéht (,,-”).

Tabelle 5: Einzelbewertung des Patents aus 3.1.2

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vortell 30% ++
Aktuierungsaufwand 10% -
Zusatzliche Reibung 15% --
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% --
Nachristbarkeit 15% --
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Kosten 15% -

Gesamtbewertung -/o

Exzentrische Lagerung im grofRen Pleuelauge (Kapitel 3.2.1 S.20)

Die exzentrische Lagerung des Pleuels bringt Einschrédnkungen bezuglich der
Schaltbarkeit mit sich. Da es sich um ein schnell bewegendes Teil handelt, wird hier
nur die Richtung der Verstellung mittels Oldruck geschalten. Die Verdichtung ist
somit zweistufig und hat auf Grund der Beschrankung der Exzentrizitat nur eine
mittlere Spreizung (,-”). Die Schaltung erfolgt durch den Gasdruck und die
Massenkrafte und lediglich das Umschalten der Verstellrichtung bendtigt einen
gewissen Oldruck (,+). Die zusatzlichen Reibungsverluste durch ein groReres
Pleuellager halten sich in Grenzen (,0“). Bei diesem Konzept andert sich
hauptsachlich das Pleuel, die Kurbelwelle benétigt lediglich eine andere Bearbeitung.
Dieses Konzept kann somit gut in bestehende Fertigungsstral3en integriert werden
(,+“). Auch die Nachristbarkeit ist gut gegeben, da maximal eine neue Olpumpe und
ein Schaltventil erforderlich sind (,+“). Die Kosten sind im Verhaltnis zu den
Einsparungen leicht erhtht, da das Exzenterlager zweiteilig ausgefiihrt und die
Kurbelwelle angepasst werden muss und so der Bearbeitungsaufwand steigt (,,-”).

Tabelle 6: Einzelbewertung des Patents aus 3.2.1

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vorteil 30% -
Aktuierungsaufwand 10% +
Zusatzliche Reibung 15% 0
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% +
Nachrustbarkeit 15% +
Kosten 15% -
Gesamtbewertung 0

Exzentrische Lagerung des Kolbenbolzens (Kapitel 3.2.2 S.21)

Die exzentrische Lagerung des Kolbenbolzens besitzt ahnliche Vor- und Nachteile
wie die exzentrische Lagerung im grofRen Pleuelauge. Die Variabilitdt der
Verdichtung beschrankt sich ebenso auf zwei Stufen, lediglich die Spreizung kann
auf Grund des kleineren Lagers im kleinen Pleuelauge ein wenig grofRer ausfallen (,,-
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/0%). Die Aktuierung erfolgt ebenso Uber Gas- und Massenkrafte, die Umschaltung
der Verstellrichtung geschieht hier jedoch mittels Stellschiebern (,0%). Die Reibung ist
vor Allem auf Grund der grél3eren oszillierenden Massen erhdht und bleibt ebenso in
einem akzeptablen Bereich (,0“). Im Vergleich zur Oldruck basierten Umschaltung
des vorherigen Konzepts missen hier die Stellschieber im Kurbelgehause
untergebracht werden. Dies erfordert zumindest grobere Bearbeitungsanderungen
(,+“) und ist ahnlich nachrustbar wie das groRe exzentrische Pleuellager (,+“). Die
Kosten werden eine Note besser bewertet, da die Bearbeitung der Kurbelwelle und
eines geteilten Lagers wegfallen (,0%).

Tabelle 7: Einzelbewertung des Patents aus 3.2.2

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vortell 30% -lo
Aktuierungsaufwand 10% o]
Zusatzliche Reibung 15% 0
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% +
Nachrustbarkeit 15% +
Kosten 15% 0
Gesamtbewertung 0

Veranderung des Anlenkpunktes des Zwischenpleuels mittels Nebenwelle (Kapitel

3.3.1 S.23)

Das Konzept der variablen Verdichtung mit einer Nebenwelle ermdglicht sehr grol3e
Freiheitsgrade. Je nach Geschwindigkeit und Winkellage der Nebenwelle ergeben
sich andere Konfigurationen. Wird eine Ausgleichswelle fur diesen Zweck verwendet
sinkt jedoch der Freiheitsgrad, weshalb der erste Teilbereich mit ,+“ bewertet wird.
Der Aktuierungsaufwand ist jedoch sehr gering, da nur die Welle mittels Motor oder
mechanischen Verbindung verdreht wird (,+“). Durch die zusatzlichen Lager und die
Wippenkonstruktion entstehen einige neue Reibstellen und damit eine nicht
unerhebliche Zusatzreibung (,-,). Der Einfluss auf die Fertigungsstralle halt sich in
Grenzen, wenn eine Ausgleichswelle verwendet wird, ansonsten sind Teile davon zu
tauschen (,-“). Eine Nachrustbarkeit ist nur gering gegeben, da die
Wippenkonstruktion nicht ohne weiteres in bestehende Motoren integriert werden
kann (,-“). Geht man von einer vollvariablen Verstellung der Nebenwelle aus, stehen
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die Mehrkosten durchaus im Verhaltnis zu den Einsparungen, da sich auch
kompliziertere Kolbenbewegungen realisieren lassen (,,0%).

Tabelle 8: Einzelbewertung des Patents aus 3.3.1

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitdt d. Verdichtung / thermodyn. Vortell 30% +
Aktuierungsaufwand 10% +
Zusatzliche Reibung 15% -
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% -
Nachrustbarkeit 15% -
Kosten 15% o]
Gesamtbewertung o]

Veranderung des Anlenkpunktes des Zwischenpleuels mittels Zusatzkolben (Kapitel

3.3.2 S.24)

Das letzte Patent erméglicht die grofdten Freiheitsgrade beziglich Variabilitdt und
Spritzung (,++“). Der Aktuierungsaufwand ist jedoch sehr hoch, da der Zusatzkolben

mittels Pneumatik verstellt wird (,--“) und auch die Reibung steigt durch die
Verzahnungen und Nebenaggregate. Die Linearfuhrung des Arbeitskolbens spart
jedoch Reibungsverluste ein, weshalb die zusatzliche Reibung mit ,-“ bewertet wird.
Der Einfluss auf die Fertigungsstral3e ist gravierend (,--") und auch eine
Nachrustbarkeit ist nicht gegeben (,--"). Die Kosten sind zwar sehr hoch, doch im
Vergleich zu den vielzahligen Einstellmoglichkeiten nur leicht erhoht (,,-”).

Tabelle 9: Einzelbewertung des Patents aus 3.3.2

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vorteil 30% ++
Aktuierungsaufwand 10% --
Zusatzliche Reibung 15% -
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% -
Nachrustbarkeit 15% --
Kosten 15% -
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Gesamtbewertung -/o

3.4.3 Ubersicht und Gesamtvergleich

Eine Ubersicht tiber die Bewertungen der Konzepte ist in Tabelle 10 zu finden. Die
einzelnen Patente unterscheiden sich in den Teilbereichen teilweise sehr stark
voneinander und es gibt keine ,perfekte” Losung fur alle Anwendungsbereiche. Das
optimale System ist somit von den individuellen Anforderungen abhangig.

Tabelle 10: Gesamtlbersicht aller Patente aus Kapitel 3

Patent bzw. Konzept 3.1.1 3.1.2 3.2.1 3.2.2 3.3.1 3.3.2
Variabilitat - ++ - -/o + ++
Aktuierung + - + 0 + -
Reibung + -- 0 o - -
Fertigungsstralie 0 - + + - -
Nachristbarkeit - - + + - -
Kosten 0 - - 0 0 -
Gesamtbewertung -/o -/o o] 0 o] -lo

Es lassen sich aber zwei vielversprechende Konzepte ableiten. Geht es in erster
Linie um eine gute Nachristbarkeit ohne groRe Anderungen der Fertigungsstrale
und um im Verhdltnis zur Einsparung geringe bis akzeptable Kosten, so ist eine
Variante des Konzepts unter Punkt 3.2.2 zu wéahlen. Gelingt es hier die Aktuierung
weiter zu reduzieren oder sogar ein selbstschaltendes System zu entwickeln, ergibt
sich eine Aufwertung der Teilbereiche. Durch eine Verlagerung der Exzentrizitdt vom
Pleuellager auf den Kolbenbolzen kdnnen weitere Kosten eingespart werden. Die
Abschatzung fir die Bewertung eines selbstschaltenden exzentrischen
Kolbenbolzens ist in Tabelle 11 zu sehen.

Tabelle 11: Einzelbewertung eines selbstschaltenden exzentrischen Kolbenbolzens

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vortell 30% -lo
Aktuierungsaufwand 10% ++
Zusatzliche Reibung 15% +
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Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% +
Nachrustbarkeit 15% +
Kosten 15% +
Gesamtbewertung +

Ist vor Allem eine hohe Variabilitat der Verdichtung und der einzelnen Takte
(Atkinson Cycle) gefragt, ist eine Variante des Konzepts unter Punkt 3.3.1 in Betracht
zu ziehen. Wird die Nebenwelle durch einen Elektromotor angetrieben, erhéht sich
die Variabilitat und der thermodynamische Nutzen (,++“). Wird anstelle der Wippe ein
Knickpleuel verwendet, kann die Reibung und die Kosten weiter reduziert werden.
Die Nachrustbarkeit wird auf Grund der Positionierung der

Nebenwelle im

Kurbelgehause weiter schwierig bleiben. In Tabelle 12 ist eine Abschéatzung fur ein

System mit Knickpleuel zu finden.

Tabelle 12: Einzelbewertung eines Knickpleuels mit Nebenwelle und E-Motor

Teilbereich Gewichtung | Bewertung
Variabilitat d. Verdichtung / thermodyn. Vorteil 30% ++
Aktuierungsaufwand 10% +
Zusatzliche Reibung 15% o]
Einfluss a. d. Fertigungsstr. / Anderung v. Bauteilen 15% o]
Nachrustbarkeit 15% -
Kosten 15% +
Gesamtbewertung +

Die Idee des selbstschaltenden exzentrischen Kolbenbolzens wird in Kapitel 5 ab

Seite 50 weiterverfolgt.
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4  Vergleich Messung — Theorie

In Kapitel 1 wurden die theoretischen Grundlagen fir den Vorteil einer héheren
Verdichtung erklart. Im nachsten Schritt soll nun die Theorie mit einem real
existierenden Forschungsmotor verglichen werden. Die gemessenen Daten stammen
soweit nicht anders angegeben aus den Datenbanken der Abteilung DGD der Firma
AVL [2011a]. Der MCE-5 genannte Forschungsmotor ist eine Ausfihrung des unter
Punkt 3.3.2 vorgestellten Patents und stand der AVL im Jahr 2011 fur umfangreiche
Messungen zur Verfiigung. Zur besseren Ubersicht wurden die Daten mittels des
Programms Uniplot in Kennfeldern dargestellt. Im ersten Schritt erfolgt eine Analyse
der Messergebnisse, wobei hierzu einige Randbedingungen festgelegt werden
mussen. Des Weiteren sollen Aussagen uber reale Verbrauchseinsparungen in zwei
Fahrzeugklassen getroffen werden. AbschlieRend erfolgt ein Vergleich zwischen
vollvariabler und zweistufiger Verdichtung.

4.1 Analyse von Messergebnisse einer vollvariablen Verdichtung

Bevor mit einer Analyse begonnen werden kann, ist es nétig, den MCE-5 Motor kurz
zu beschreiben. Es handelt sich hierbei um einen 1,51 Benzinmotor mit
Direkteinspritzung und Turboaufladung. Zusatzlich verfligt dieses Aggregat Uber
einen vollvariablen Ventiltrieb und eine vollvariable Verdichtung fur jeden Zylinder.
Eine Zusammenfassung der Daten ist in Tabelle 13 ersichtlich.

Tabelle 13: Daten des MCE-5 Forschungsmotors [Abteilung DGD, 20114a]

Zylinder Reihe 4

Hubraum 1,484 |

Kraftstoff Benzin RON95

Einspritzung Direkteinspritzung, seitlicher Injektor
Ventiltrieb Vollvariabler Ventiltrieb

Aufladung 2-fache Abgasturboaufladung
Verdichtung Stufenlos von 6 — 15 Einheiten
Leistung 180 [kwW]

Drehmoment 480 [Nm]

Mitteldruck Bis 43 [bar]
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Da es sich hierbei um einen Forschungsmotor handelt, missen einige
Randbedingungen gesetzt werden, um relevante Aussagen zu erhalten. Aktuelle
Ottomotoren werden bei Mitteldriicken bis zu 25 bar und einer Verdichtung zwischen
8 und 12 betrieben. Ein durchschnittlicher Wert von 9,5 fur die Verdichtung € dient im
Folgenden als Basis fir das Verbrauchspotential. Da eine Erhéhung der Verdichtung
nur in der Teillast Sinn macht, wird der betrachtete Bereich auf Mitteldriicke zwischen
2 und 10 bar und Drehzahlen zwischen 1000 und 2500 rpm eingegrenzt. Zur
Verdeutlichung zeigt Abbildung 20 eine sogenannte Verdichtungsschleife bei 2000
rom und 16 bar Mitteldruck bei der sich das Verbrauchsoptimum bei der oben
festgelegten Basis von &£ = 9,5 befindet. Bei einer Verdichtungsschleife wird ein
konstanter Lastpunkt eingestellt, wahrend die Verdichtung stufenlos verstellt wird und
verschiedene Motordaten gemessen werden.

ver_act avg bsfc bsfc_regression P_IM A bmep
g/kWh gkWh kPa kPa
9.500 250.916 251.616 144.983 1597.568
. 275 _ . .
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Abbildung 20: Verdichtungsschleife bei rpm = 2000 und bmep = 16 mit spezifischem
Kraftstoffverbrauch (bsfc), Druck im Ansaugtrakt (P_IM_A), Zindwinkel (Ignition) und
Verbrennungsschwerpunkt (MFB_50%) Uber der Verdichtung (vcr_act avg)
[Abteilung DGD, 2011a]
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Die Randbedingungen fur die Analyse sind in Tabelle 14 aufgelistet.

Tabelle 14: Randbedingungen der Datenanalyse

Drehzahlbereich rpm 1000 - 2500 [Umdrehungen/min]
Mitteldruckbereich bmep 2 - 10 [bar]

Verdichtung als Vergleichsbasis ¢ 9,5 []

Ventiltrieb Keine Verstellung

Aus den vorliegenden Verdichtungsschleifen werden im ersten Schritt die
Verbrauche bei der festgelegten Basisverdichtung entnommen und in einem
Diagramm mit Uniplot dargestellt. Die Verbrauche reichen hier von 440 bis 255
g/kWh und sind in Abbildung 21 dargestellt.

BSFC [g/kWh] bei angenommener Verdichtung von epsilon = 9.5
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Abbildung 21: spezifischer Kraftstoffverbrauch des MCE-5 Motors bei € = 9,5 im
Drehzahlbereich zwischen 1000 und 2500 rpm bei 2 bis 10 bar effektivem Mitteldruck
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Im nachsten Schritt werden die Optimalverbrduche ohne Ricksicht auf
Schadstoffemissionen oder Gerdusch in ein Diagramm mit gleicher Skalierung
eingefugt. Dabei ist zu beachten, dass der Zindzeitpunkt in jedem Punkt so
eingestellt wurde, dass sich ein optimaler Verbrauchswert ergibt. Mit steigender
Verdichtung erfolgte somit eine Verstellung der Ziindung auf spat, um den Motor an
der Klopfgrenze zu betreiben. Der beste Verbrauch sinkt in diesem Schritt auf 250
g/kWh, was auf den ersten Blick als gering erscheint. Tatsachlich verbessern sich vor
Allem die Verbrauche im mittleren Bereich des Diagramms, vgl. Abbildung 22

BSFC [g/kWh] bei optimaler Verdichtung in Hinsicht auf Verbrauch
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Abbildung 22: spezifischer Kraftstoffverbrauch des MCE-5 Motors bei optimaler
Verdichtung bezogen auf den Verbrauch im Drehzahlbereich zwischen 1000 und
2500 rpm bei 2 bis 10 bar effektivem Mitteldruck

Da alle anderen Parameter, mit Ausnahme des Zindzeitpunktes, unverédndert
geblieben sind, ist dieser Verbrauchsvorteil nur auf die Erhéhung der Verdichtung
zurtckzufihren. In Abbildung 23 sind die dazugehérigen Werte fur die Verdichtung ¢,
bei der sich ein optimaler Verbrauch ergibt in das gleiche Diagramm eingetragen. Die
Verdichtung erreicht hierbei Werte bis zu 14,2 und nimmt wie erwartet mit steigender
Last ab. Die hochsten Werte werden in dem Bereich zwischen 1500 und 2000 rpm
und 3 bis 5 bar Mitteldruck erreicht. Dies bestatigt die Aussage, dass eine variable
Verdichtung besonders im unteren Teillastbereich Vorteile bringt.
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Verdichtung epsilon bei bestem Verbrauch
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Abbildung 23: optimale Verdichtung & bei bestem Verbrauch zwischen 1000 und
2500 Umdrehungen und 2 bis 10 bar Mitteldruck

Zur besseren Darstellung zeigt Abbildung 24 die Vebrauchseinsparung in Prozent
bezogen auf den Verbrauch bei angenommener Basisverdichtung & von 9,5. Der
Bestpunkt liegt hier bei 1500 rpm und 5 bar Mitteldruck und bestétigt die in Tabelle
14 getroffenen Randbedingungen.




4 Vergleich Messung — Theorie 40

Verbrauchseinsparung in Prozent bei optimaler Verdichtung im Vergleich zu epsilon = 8.5
10
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Abbildung 24: Verbrauchseinsparung in % bei optimaler Verdichtung im Vergleich zur
Basisverdichtung £= 9,5 im Drehzahlbereich von 1000 bis 2500 rpm und bei 2 bis 10
bar Mitteldruck

Um einen Vergleich zu den theoretischen Einsparungen zu ermdglichen, wird zur
einfachen Abschatzung die Formel (1.12) fir den Wirkungsgrad der
Gleichraumverbrennung herangezogen. In dieser Formel ist der Wirkungsgrad nur
von der Verdichtung und dem Isentropenexponenten x abhéngig; x wird fur den
Vergleich mit 1,4 angenommen. Fur jeden Punkt im Diagramm wird nun der
Wirkungsgrad sowohl fir £ = 9,5, als auch fir £ optimal berechnet. Die Differenz der
beiden Wirkungsgrade bezogen auf den Basiswirkungsgrad ist gleichzusetzen mit
der potentiellen Verbrauchseinsparung. Die Einsparungen in Prozent bei ermittelter
optimaler Verdichtung bei Gleichraumverbrennung sind in Abbildung 25 abgebildet.
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Theoretische Verbrauchseinsparung in Prozent bei optimaler Verdichtung und Gleichraumverbrennung
10
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Abbildung 25: Wirkungsgraderhéhung in % bei optimaler Verdichtung und
Gleichraumverbrennung im Vergleich zu einer Gleichraumverbrennung bei £= 9,5 im
Bereich 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep

Der Bestpunkt liegt auch bei der theoretischen Abschéatzung bei 1500 rpm und 5 bar
Mitteldruck und auch die Einsparungen sinken mit steigender Last in gleichen
Schritten. Auffallig ist die starke Abweichung im niedrigsten Teillastbereich um 2 bar
Mitteldruck. Hier kann der Forschungsmotor in der Realitat seine theoretischen
Einsparungen nicht umsetzen. Der Vergleich zeigt einen grundsatzlichen
Zusammenhang zwischen Messung und Theorie ab ca. 4 bar Mitteldruck, wobei die
Messung im Durchschnitt ca. 3,4% Prozentpunkte schlechter als die theoretische
Einsparung ausfallt, wie Abbildung 26 zeigt.
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Abweichung der theoretischen Wirkungsgradverbesserung zur gemessenen Verbrauchseinsparung
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Abbildung 26: Abweichung der theoretischen Einsparung bei
Gleichraumverbrennung zur gemessenen Einsparung in Prozentpunkten bei 1000 bis
2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep

Dieser Vergleich hat gezeigt, dass sich theoretische Wirkungsgradsteigerungen
durch eine Erhéhung der Verdichtung sehr wohl auch in der Praxis niederschlagen,
auch wenn der Zusammenhang erst Gber 4 bar Mitteldruck anndhernd gleich bleibt.
Betrachtet man nur die Bereiche oberhalb, ergibt sich eine durchschnittliche
Abweichung von 3 Prozentpunkten. Eine mogliche Erklarung fur die starke
Abweichung niedrigen Mitteldricken konnten die mechanischen Verluste sein, die
groftenteils unabhangig von der Last sind und deshalb bei niedrigen Lasten relativ
gesehen sehr hoch sind. Die theoretische Wirkungsgradsteigerung bertcksichtigt
diese Verluste nicht, weshalb die Abweichungen im unteren Bereich mit sinkender
Last zunehmen.

4.2 Reale Verbrauchseinsparungen heute und in Zukunft

Im vorherigen Kapitel konnte gezeigt werden, dass ein Motor gute
Verbrauchseinsparungen bis zu 7% durch Erhéhung der Verdichtung in der Teillast
erreichen kann. Diese Einsparungen sind aber nur relevant, wenn die Fahrzeuge
auch in den betroffenen Bereichen betrieben werden. Um diesen Punkt zu
untersuchen wird eine Tabellenkalkulation der Firma AVL [Abteilung DGD, 2011b]
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verwendet, die Betriebspunkte des neuen Europadischen Fahrzyklus (NEFZ)
abschéatzen kann. Dies geschieht mit Hilfe von Fahrzeugdaten, wie Fahrzeuggewicht,
grobe Motordaten, aus Tests bekannten Fahrwiderstande und
Getriebelibersetzungen. Um die heute reprasentativen Fahrzeugtypen zu erfassen,
wurden zwei Fahrzeuge gewahlt, ein Sport Utility Vehicle (SUV) und eine Mittelklasse
Limousine. Konkret handelt es sich dabei einen Porsche Cayenne und einen VW
Passat Blue Motion. Die Fahrzeugdaten sind in Tabelle 15 bzw. Tabelle 16
aufgelistet. Zuerst werden zwei fir diese Fahrzeugklassen typische Motorisierungen
gewahlt, wovon einer im zweiten Schritt durch einen kleineren aufgeladenen Motor
ersetzt wird, um den Trend des Downsizings zu berlcksichtigen. Das Programm
dient nur zur Abschatzung der Betriebspunkte und verwendet fur beide Fahrzeuge
das gleiche Getriebe.

Tabelle 15: Fahrzeugdaten des Porsche Cayenne [Porsche Austria GmbH & Co OG,
2011]

Name Porsche Cayenne
Fahrzeugtyp SUV

Gewicht 1995 kg

Motor 3,61 V6

Kraftstoff Benzin

Tabelle 16: Fahrzeugdaten des VW Passat Blue Motion [Volkswagen, 2011]

Name VW Passat Blue Motion
Fahrzeugtyp Limousine C-Segment
Gewicht 1451 kg

Motor 1,41 R4 TSI

Kraftstoff Benzin

Werden die Daten des Porsche Cayenne in das Programm eingetragen, ergeben
sich bestimmte Betriebspunkte, die Gber Abbildung 24 gelegt werden und mit deren
Hilfe das Einsparungspotential des SUVs abgeschatzt werden kann, vgl. dazu
Abbildung 27.

Auch die Daten des VW Passat BM werden mit Hilfe der Tabellenkalkulation in
Betriebspunkte umgerechnet, die anschlieBend in das gleiche Diagramm zur
Verbrauchseinsparung gelegt werden. Das Ergebnis ist in Abbildung 28 zu sehen.
Hierbel ist zu beachten, dass sich die Betriebspunkte, die beim SUV zwischen 7 und
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9 bar Mitteldruck gelegen sind, beim Passat zu 12,5 bis 14,5 bar verschieben und
dort die Einsparung nur noch sehr gering ist.

Verbrauchseinsparung in Prozent bei optimaler Verdichtung im Vergleich zu epsilon = 9.5
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Abbildung 27: Betriebspunkte im NEFZ des SUV mit 3,61 V6 Motor im
Einsparungsdiagramm bei 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep

Verbrauchseinsparung in Prozent bei optimaler Verdichtung im Vergleich zu epsilon = 9.5
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Abbildung 28: Betriebspunkte im NEFZ der Mittelklasse Limousine mit 1,4l R4 Motor
im Einsparungsdiagramm bei 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep




4 Vergleich Messung — Theorie 45

Aus den beiden oben gezeigten Abbildungen ist ersichtlich, dass der VW trotz
geringeren Gewichts mit hoherer Last im NEFZ betrieben wird, als der Porsche, da
sein Motor ungleich kleiner ist. Es ist abzusehen, dass die Betriebspunkte mit
verstarktem Downsizing immer mehr in Richtung hohere Mitteldriicke verschoben
werden und der Vorteil der héheren Verdichtung abnimmt. Als Beispiel wird der
Porsche Cayenne jetzt mit einem hochaufgeladenen 2,01 R4 Motor betrieben. Das
Ergebnis zeigt Abbildung 29.

Verbrauchseinsparung in Prozent bei optimaler Verdichtung im Vergleich zu epsilon = 9.5
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Abbildung 29: Betriebspunkte des SUV mit 2,0l R4 im Einsparungsdiagramm bei
1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep

In dieser Konfiguration liegen die meisten Betriebspunkte, wie beim Passat, weit
auBerhalb des besten Einsparungspotentials, die hochlastigen Betriebspunkte liegen
hier zwischen 13 und 15 bar Mitteldruck. Es kann daraus abgeleitet werden, dass
Downsizing den Vorteilen der variablen Verdichtung entgegenwirkt und dass in
Zukunft vor allem hubraumstarke Motoren einen Vorteil durch héhere Verdichtung in
der Teillast erreichen kdnnen. Weiter folgt daraus, dass die Einsparungspotentiale
von Downsizing und Variabler Verdichtung nicht summiert werden kénnen und es
deshalb einer genauen Analyse bedarf, bevor beide Systeme in einem Motor
integriert werden.
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4.3 Vollvariable und zweistufige Verdichtung - ein Vergleich

In Kapitel 4.1 wurden die Ergebnisse eines vollvariablen Forschungsmotors
untersucht. Da dieses System sehr kostenintensiv ist, stellt sich die Frage, welche
Vorteile eine vollvariable Verstellung im Vergleich zu einer 2-stufigen Verstellung
bietet oder ob die Vorteile einer einfacheren Verstellung und Konstruktion die
Nachteile aufwiegt.

Um eine mdglichst genaue Abschatzung zu erhalten, werden fir diese Untersuchung
ebenfalls die Daten des MCE-5 Forschungsmotors herangezogen und die
Verbrauche bei einer zweiten konstanten Verdichtung herausgelesen. Vorgreifend
auf das Kapitel 5 kann eine Verstellung mit einem einfachen 2-stufigen System von
2,5 Einheiten als realisierbar angenommen werden. Damit ergibt sich ausgehend von
der gleichen Basisverdichtung von £= 9,5 eine Verdichtung in der Teillast von € = 12.
Die Verbrauche des MCE-5 Motors bei £= 12 sind in Abbildung 30 dargestellt.

BSFC [g/kWh] bei angenommener Verdichtung von epsilon = 12
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Abbildung 30: Verbrauche des MCE-5 Motors bei £ = 12 im Bereich von 1000 bis
2500 Umdrehungen und 2 bis 10 bar Mitteldruck
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Da die Verdichtung nun mit £ = 12 limitiert ist, sind die Verbrauche vor Allem in der
unteren Teillast schlechter, wo die Werte bei dem vollvariablen System jenseits der
14 lagen. Wird fur diese neuen Werte ebenfalls ein Einsparungsdiagramm
gezeichnet, ergeben sich Einsparungen nach Abbildung 31 . Zur Veranschaulichung
werden die Abweichungen der 2-stufigen Verdichtung im Vergleich zur vollvariablen
in Abbildung 32 dargestellt.

Unterschied in Prozent bei Verdichtung e =12 im Vergleichzue =95
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Abbildung 31: gemessene Verbrauchseinsparung des MCE-5 Motors bei £ = 12 im
Vergleich zu € = 9,5 im Bereich von 1000 bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep
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Unterschied in Prozent bei Verdichtung e =12 im Vergleich zur optimalen Verdichtung
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Abbildung 32: Unterschied der Verbrauche bei £ = 12 zu £ = opt in Prozent bei 1000
bis 2500 rpm und 2 bis 10 bar bmep

Analysen der FEV und RWTH Aachen [Pischinger, et al., 2009a] kommen auf
ahnliche Abweichungen, wie Abbildung 33 zeigt.
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Abbildung 33: Unterschied eines 2-stufigen Systems im Vergleich zu einem
vollvariablen [Pischinger, et al., 2009a S. 130]
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Wie erwartet, kbnnen mit einem 2-stufigen System nicht so hohe Einsparungen
erzielt werden, wie mit einem vollvariablen System. Dennoch werden Uber ein breites
Feld Einsparungen bis zu 4% erreicht. Bei einem Kraftfahrzeug mit Ottomotor und
einem Verbrauch von 10l/100 km sind das immerhin ca. 9g CO, / km. Bei einer
angenommenen Strafsteuer von 95€ ab 2015 [Umweltbundesamt, 2008] bis zu
geforderten 150€/g CO, Uberschreitung [Transport&Environment, 2008] kénnen mit
diesem System bis zu 1400€ Verkaufskosten eingespart werden. Als Abschatzung
der Herstellungskosten kann ein Drittel der Verkaufskosten herangezogen werden.
Solange das 2-stufige System mit den Verkaufskostenkosten unterhalb dieses
Wertes bleibt, wird ein Gewinn erzielt. Abbildung 34 zeigt, dass sich fast alle
Betriebspunkte des 3,61 SUVs innerhalb der 4%-Marke befinden.

Unterschied in Prozent bei Verdichtung e =12 im Vergleichzue =95
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Abbildung 34: Betriebspunkte des SUV mit 3,61 Motor im Einsparungsdiagramm des
2-stufigen Systems bei 1000 bis 2500 Umdrehungen und 2 bis 10 bar Mitteldruck
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5 Konstruktion eines selbstschaltenden exzentrischen
Kolbenbolzens

In diesem Kapitel soll nach den Erkenntnissen aus Kapitel 3.4.3 ein
selbstschaltender exzentrischer Kolbenbolzen konstruiert werden. Die Konstruktion
basiert auf Uberschlagsmafigen Rechnungen und stellt vor Allem eine Bauraum- und
Machbarkeitsuntersuchung dar. Im ersten Schritt wird dazu ein geeignetes CAD
(computer aided design) Modell eines bestehenden Kolbenverbunds ausgewahlt und
in weiterer Folge modifiziert um die gewinschten Funktionen unterzubringen. Dabei
werden zwei verschiedene Auslegungen betrachtet: Eine Auslegung zur Begrenzung
des Spitzendrucks und eine Auslegung zur Verbrauchseinsparung.

5.1 Vorhandene Daten

Die Konstruktion basiert auf einer Idee der Firma AVL List GmbH und stand als
Konzeptzeichnung nach Abbildung 35 zur Verfigung. Die genaue Funktion wird in
Kapitel 5.3 erlautert.

Abbildung 35: Konzeptzeichnung des selbstschaltenden Kolbenbolzens [Abteilung
DGD, 2011c]

Dieses Konzept sollte nun in einen aktuellen TGDI Motor integriert werden. Die

Auswabhl fiel auf einen 1,2 | 3-Zylinder Ottomotor mit Turboaufladung, dessen Daten
in Tabelle 17 zusammengefasst sind.

Tabelle 17: Daten des Grundmotors fur die Konstruktion

Zylinder Reihe 3

Hubraum 1,2 (1]
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Kraftstoff Ottokraftstoff
Einspritzung Direkteinspritzung
Hub 75,1 [mm]
Bohrung 77 [mm]
Verdichtung 9,5 [-]
Bolzendurchmesser 20 [mm]

Die CAD Daten des Kolbens, des Pleuels und des Kolbenbolzens waren vorhanden.

5.2 Anforderungen und Auslegung

Aus Kapitel 4 lasst sich schlie3en, dass eine 2 stufige Verdichtung nur ab einer
gewissen SchaltgroRe Sinn macht. Das Ziel der Konstruktion war somit eine
Schaltung der Verdichtung £ um 2,5 Einheiten. Mit Hilfe einer Tabellenkalkulation in
Microsoft Excel wurden zuerst die bendtigten geometrischen Gré3en berechnet. Das
Ergebnis fur den exzentrischen Kolbenbolzen sind die in Tabelle 18 angefuhrten
Werte.

Tabelle 18: Berechnete geometrische Grof3en des Kolbenbolzens

Verdichtungsanderung 4e 2,49 [-]
Exzenterdurchmesser 26,02 [mm]
Verstellwinkel 43,6 [°]
Anderung in Zylinderachse 4z 2 [mm]

Der Exzenterdurchmesser entspricht dem Lagerdurchmesser des kleinen
Pleuelauges und einer Exzentrizitdt von 3 mm. Wird der Bolzen um 43° verdreht,
ergibt sich eine Anderung entlang der Zylinderachse um 2 mm und einer
Verdichtungsdnderung um die geforderten 2,5 Einheiten.

Im nachsten Schritt wurde die Lagerung nadher betrachtet, da ein Verdacht auf
Selbsthemmung bestand. Die resultierenden Krafte auf den Kolbenbolzen wurden
anfanglich mit dem Gasdruck auf die Kolbenoberflache abgeschatzt und in weiterer
Folge durch eine BOOST-Simulation [Abteilung DAM, 2011] verifiziert. Da eine
weitere Anforderung an das System ein Spitzendruck von 110 bar war, ergibt sich ein
resultierender Kraftverlauf tlber den Kurbelwinkel nach Abbildung 36 .
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Abbildung 36: Krafte auf den Kolbenbolzen bei 110 bar in Zylinderrichtung [Abteilung
DAM, 2011]

In dieser Simulation sind bereits alle Verluste durch Reibung der Kolbenringe
bericksichtigt. Aus der Abbildung geht hervor, dass die Gaskréafte bei 110 bar die
Fliehkréfte dominieren und die Hochstlast unabhangig von der Drehzahl ungefahr 40
kN betragt. Somit ergibt sich eine statische Last je Lagerstelle von maximal 20 kN.
Das Konzept sah anfanglich eine Gleitlagerung vor, jedoch konnte gezeigt werden,
dass bei einem Reibkoeffizienten von jeweils ¢=0,15 zwischen Kolben-Bolzen bzw.
Bolzen-Pleuel Selbsthemmung eintritt. Als Folge daraus wurde eine vollnadelige
Lagerung zwischen Kolben und Kolbenbolzen gewahlt mit einem Durchmesser von 3
mm und einer Lange von 16 mm pro Nadel.

In weiterer Folge galt es den Schaltdruck, jener Druck bei dem das System von hohe
auf niedrige Verdichtung schaltet, zu wahlen. Fur die erste Auslegung als
Spitzendruckbegrenzung muss der Wert aul3erhalb des normalen Betriebszustandes
liegen. Da nach Abbildung 37 der Wert von 90 bar Zylinderdruck bis auf einen Punkt
nicht Uberschritten wird, und die Spitzendricke bei einer irregularen Verbrennung
weit héher sind (vgl. Kapitel 6) wurde 100 bar als Schaltdruck fur die erste Auslegung
verwendet.
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Abbildung 37: Spitzendriicke des Grundmotors fur die Konstruktion [Abteilung DGD,
2011c]

Die Auswahl des Schaltdrucks far das zweite System als
Verbrauchseinsparungskonzept erfolgte mit Hilfe der Messdaten des MCE-5 Motors
aus Kapitel 4. Durch die Verstellung des Zindzeitpunktes bei steigender
Verdichtung auf spat, steigen im hoheren Lastbereich die Verbrauche der hohen
Verdichtung Uber diejenigen bei niedrigem & Sobald dieser Fall eintritt, muss die
Verdichtung zurickgenommen werden, um noch Einsparungen zu erzielen. Werden
diese Punkte in das Spitzendruckdiagramm des bei der Konstruktion betrachteten
Grundmotors eingetragen, ergibt sich eine Schaltlinie (rot) nach Abbildung 38.
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Abbildung 38: optimale Schaltlinie bei variabler Verdichtung

Da das System bei einem bestimmten Spitzendruck umschaltet kann die rote Linie
durch das System nicht erreicht werden. Der Unterschied zwischen der gewiinschten
Schaltlinie und einer Linie konstanten Spitzendrucks ist gering und rechtfertigt so ein
selbstschaltendes Konzept, welches erheblich kostenglnstiger ausgefiuhrt werden
kann. Hierbei ist zu beachten, dass die Werte im Kennfeld bei der Basisverdichtung
von 9,5 gemessen wurden und die Spitzendriicke bei hoherer Verdichtung quantitativ
hoéher liegen.

Wird zur Abschatzung die Vereinfachung p*P=const gewahlt, erhéhen sich die
Spitzendriicke im Bereich der hohen Verdichtung um ca. 10 bar. In diesem Fall liegt
die rote Linie in der Nahe der 50-bar-Linie, die sich bei hoher Verdichtung auf ca. 60
bar erhéht. Um ein ausreichend grofR3es Verstellmoment zu erreichen, wird als
Schaltwert 55 bar Spitzendruck gewahlt. Da nach dem Umschalten der Spitzendruck
wieder unter den Schaltwert sinkt, muss die Ruckschaltung gesteuert werden um ein
standiges Hin-und-Her Schalten zu verhindern.

5.3 Konstruktion

Basierend auf der Konzeptzeichnung wurden die Daten des 1,21 3-Zylinders den
Anforderungen entsprechend angepasst. Einen Uberblick tiber alle geanderten oder
neu erstellten Teile gibt Abbildung 39.
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Abbildung 39: Uberblick aller konstruierten oder geanderten Bauteile

Das Kernelement dieser Konstruktion bildet der exzentrische Kolbenbolzen (3),
welcher in den folgenden Darstellungen gelb geféarbt ist. Er hat an beiden Enden
einen unveranderten Lagerdurchmesser von 20mm und ist mittig als Exzenter mit
den oben definierten 26mm ausgefihrt und erreicht damit eine Exzentrizitat von
3mm. Die Lagerung des Bolzens mit dem Pleuel ist als Gleitlager und einem
angenommenen Reibwert von p=0,15 ausgefuhrt. An einer Seite verfligt der
Kolbenbolzen ber eine formschliissige Aufnahme des Drehstabs (4), welcher die
Ruckstellfeder darstellt. Aus Platzgriinden wurde die in der Konzeptidee verwendete
Spiralfeder durch die Drehstabfeder getauscht. Auf der Kolbenseite wurden zwei
vollnadelige Lagerungen (7) gewahlt (fur die Abschéatzung ist y=0), um dem Problem
der Selbsthemmung entgegenzuwirken.

Um die Materialwahl des Kolbens nicht einzuschrdnken und eine Hartung zu
vermeiden, befindet sich auf der Lageraul3enseite eine Lagerhilse (2) bzw. eine
Lagerhtlse mit kolbenseitiger Drehstabaufnahme (1), welche griin dargestellt ist. Der
Schaltdruck wird Uber einen Schaltstift (6) eingestellt, welcher mit einer bestimmten
Vorspannung und einer Rampe im Kolbenbolzen den Schaltdruck definiert.
Weiterfilhrende Uberlegungen haben gezeigt, dass es nétig ist, den Kolbenbolzen
auf niedriger Verdichtung zu sperren. Dazu wurde ein Steuerstift mit
Permanentmagnet (5) konstruiert, welcher durch die in der Ubersicht orange
dargestellte Spule geschalten werden kann. Alle oben beschriebenen Teile sind in
Abbildung 40 mit ihren Nummern gezeigt.




5 Konstruktion eines selbstschaltenden exzentrischen Kolbenbolzens 56

Abbildung 40: Kolbenbolzen mit Lagerung und Schaltelementen

Liegt am Kolben ein Gasdruck an, bewirkt die Gaskraft und die gegengerichtete
Abstutzkraft am Pleuel durch die exzentrische Lagerung ein Verstellmoment. Diesem
Moment wirken die Reibung, die Feder und der vorgespannte Schaltstift entgegen. In
Abbildung 41 ist der Schaltstift in Ruheposition zu sehen. Nimmt das Verstellmoment
eine definierte GroRe an, wird der Schaltstift durch die Rampe gegen die Feder
gedrickt und gibt den Bolzen zur Drehung frei. Die Vorspannung kann dabei durch
die in der Abbildung blau geféarbte Stellschraube eingestellt werden.

Abbildung 41: Schaltstift in Ruheposition

Sobald der Bolzen sich dreht, wandert das Pleuel durch den Exzenter relativ zum
Kolben nach oben. Durch die Anndherung von Pleuel und Kolben nimmt die effektive
Pleuellange ab und die Verdichtung sinkt. Dabei wird der Drehstab gespannt, seine
Lagerung ist im Schnittbild in Abbildung 42 zu sehen.




5 Konstruktion eines selbstschaltenden exzentrischen Kolbenbolzens 57

Abbildung 42: Lagerung des Drehstabs

Erreicht der Kolbenbolzen nach einer Drehung von 43° seine Endposition und damit
die niedrige Verdichtung, sperrt der vorgespannte Steuerstift den Bolzen und hindert
diesen an einer Rickstellung auf hohe Verdichtung. Diese Sperrung, siehe
Abbildung 43, kann durch die Spule magnetisch gelést werden und der Bolzen dreht
sich im Lastwechsel durch die Massenkréafte und die gespannte Drehstabfeder in
seine Ausgangslage zurtick.

Abbildung 43: Sperrung des Kolbenbolzens durch den Steuerstift mit
Permanentmagnet

Diese Konstruktion ist eine detaillierte Konzeptzeichnung und basiert auf
vereinfachten Annahmen und Rechnungen. Sie stellt vor Allem eine
Machbarkeitsstudie in Bezug auf Bauraum dar und muss fir weitere Entwicklungen
genau berechnet und simuliert werden. Einige der mechanischen Herausforderungen
werden in Kapitel 8 angeschnitten. Diese Arbeit befasst sich in den folgenden zwei
Kapiteln mit den Potentialen, welche oben gezeigte Konstruktion aufweist.
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6 Variable Verdichtung als Spitzendruckbegrenzung

Das folgende Kapitel beschreibt die theoretischen Anforderungen an ein 2-stufiges
System zur Spitzendruckbegrenzung und die Herausforderungen, die bei dieser
Auslegung entstehen.

6.1 Funktion

Der Grundgedanke bei diesem System war es, die Verdichtung des Motors im
gesamten Kennfeld zu erhéhen um einen Verbrauchsvorteil zu erreichen. Da bei
hochaufgeladenen Motoren die Klopfgrenze niedriger liegt als bei ansaugenden
Motoren, ist die Klopfhaufigkeit hoher. Dabei kann es auch zum Phanomen der
irregularen Verbrennung kommen, die in wenigen Umdrehungen den Motor vollig
zerstoren kann. Solch ein Aufschaukeln des Zylinderdrucks bis zum Motorschaden
ist in Abbildung 44 abgebildet. Ein konventioneller Motor wird ausgelegt auf ein
Ereignis (entspricht 160 bar Spitzendruck) pro Stunde pro Zylinder.
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Abbildung 44: Zylinderdruckverlauf nach einer irregularen Verbrennung bis zum
Motorschaden [Abteilung DGD, 2011c]

Das Problem der irregulédren Verbrennung liegt darin, dass die Verbrennung bereits
vor der Zundung eintritt und eine normale Regelung mit Zindungsverstellung nicht
greift. Ein konventionelles System unterbricht die Kraftstoffzufuhr bis der Zylinder
wieder abgekihlt ist, was je nach Zylinderanzahl vom Fahrer als Drehmomentverlust
wahrgenommen wird. Wird beim betrachteten System die irregulére Verbrennung
durch Zuricknehmen der Verdichtung unterbunden, entsteht nur ein sehr geringer
Verlust, der durch den Fahrer nicht wahrgenommen wird. Ein optimales System
schaltet bereits wéhrend der ersten irregularen Verbrennung auf eine niedrige
Verdichtung und hélt dabei Verluste und Schaden fir den Motor gering und erzielt im
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normalen Betrieb einen Verbrauchsvorteil durch die hohere Basisverdichtung.
Daraus ergeben sich Anforderungen, die im nachsten Kapitel beschrieben werden.

6.2 Anforderung

Betrachtet man den Druckverlauf einer irregularen Verbrennung in einem Zyklus
nach Abbildung 45 erkennt man, dass der Spitzendruck bereits wenige °
Kurbelwinkel nach Uberschreiten eines ,normalen Spitzendrucks von 90 bar erreicht
wird.
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Abbildung 45: Druckverlauf einer irregularen Verbrennung [Abteilung DGD, 2011c]

Ein optimales System miuisste nun innerhalb dieser wenigen °KW auf niedrige
Verdichtung umschalten, um eine Schadigung auszuschliel3en. Bei einer Umdrehung
von 3000 rpm und 2° Kurbelwinkel entspreche das einer Schaltzeit von ca. 1,1 ms,
was aufgrund der Massentragheiten von Kolben und Kolbenbolzen nicht méglich ist.
Bei einem geschatzten Gewicht m der Kolbengruppe von 0,6kg, einer resultierenden
Kraft £z von 40kN und dem oben festgelegten Schaltweg 4z von 2 mm, ergibt sich
die Schaltzeit ¢ zu:

ty = = 2,5ms (6.1)
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was bei 3000 rpm ca. 4,4° Kurbelwinkel entspricht. Nach der oben beschriebenen
Auslegung eines modernen Ottomotors kann aber ein Event zugelassen werden,
was die Schaltzeit auf einen Hub und 10 ms bei 3000 rpm erhdht.

Damit die irregulare Verbrennung sich nicht wie in Abbildung 44 aufschaukelt, muss
die niedrige Verdichtung bis zum Abklhlen des Zylinders gehalten werden. Diese
Tatsache rechtfertigt den in Kapitel 5 beschriebenen Schaltbolzen, der den
Kolbenbolzen an einer Ruckstellung hindert. Nach der Abkihlung des Zylinders wird
der Bolzen wieder freigegeben und der Zylinder wieder mit hoherer Verdichtung
betrieben.

Als weiterer Punkt muss die Energie betrachtet werden, die wahrend des
Umschaltens fur das Drehmoment verloren geht und in anderer Form auftritt. Dazu
wurden fur eine Abschatzung die Indizierungsdaten eines Zyklus mit 110 bar
Spitzendruck [Abteilung DAM, 2011] in ein p-V-Diagramm in Microsoft Excel
eingetragen und eine Schaltung bei 90 bar simuliert. Da die Energie durch die
eingespritzte Kraftstoffmenge und den dazu gehorigem Heizwert bestimmt wird, kann
fur die Energiebetrachtung bei einer Schaltung bei irregularer Verbrennung auch eine
normale Verbrennung herangezogen werden. Wird eine Umschaltung innerhalb von
5° KW angenommen ergibt sich eine Kurve nach Abbildung 46 in Blau dargestellt im
Vergleich zur Kurve in Rot ohne Umschaltung.
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Abbildung 46: p-V-Diagramm mit und ohne Umschaltung
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Hierbei wurde angenommen, dass die Umschaltung einer Parabel folgt, da der
zuruckgelegte Weg vom Quadrat der Zeit und somit vom Quadrat des Kurbelwinkels
abhangig ist. Mit einer weiteren Annahme von:

p *V = const. (6.2)
und
Vo =Vi+ AVschair (6.3)

ergibt sich ein Druck pznach Umschalten von:

Vi

—_— (6.4)
Vl + AVschalt

b2 =Dp1 *
Der Verlauf des neuen Druckes p: erzeugt schlief3lich die oben gezeigte blaue Kurve.
Die Differenz der beiden Kurven entspricht der Energie Escnair, die in anderer Form
abgefuhrt werden muss nach:

Eschair = Z(pl - Pz) * AV (65)

wobei fur A4V die aktuelle Volumenédnderung durch Drehung der Kurbelwelle bei
einem ° Kurbelwinkel einzusetzen ist. In oben gezeigtem Fall bei angenommenen
3000 rpm entspricht die Flache einer Energie von 116 Joule, was ungefahr der
Erwarmung von 1 g Wasser um 28°C gleich kommt. Diese Energie kann als
ungenitzt angenommen werden, da selbst bei einer 100 prozentigen Speicherung in
der Feder die Ruckstellung lastfrei erfolgt und somit nur eine Verschiebung von
Ladung bewirkt. Bei einer angenommen Schaltwahrscheinlichkeit von maximal einer
Schaltung pro 1000 Umdrehungen entspricht dies aber nur einem Verlust von 0,01%
und ist zu vernachlassigen.

Die Umwandlung der Energie kann entweder in Federenergie, Verformungsenergie
oder Reibungswarme erfolgen. Im Folgenden werden die drei Extrema betrachtet,
wenn jeweils die anderen beiden Werte Null annehmen.

Soll die gesamte Energie, die beim Umschalten fir das Drehmoment verloren geht,
in einer Feder gespeichert werden, muss sie in potentielle Energie umgewandelt
werden. Die Formel der potentiellen Energie einer Drehstabfeder ergibt sich zu:

1
Epot = E * Mg * @ (6.6)

Wobei ¢ die Verdrehung in rad bezeichnet und Mrdem Federmoment nach:
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Mg = ¢, * @ (6.7)

in N/rad entspricht. Wenn die oben berechnete Energie von 116 J bei gegebener
Konstruktion und Verdrehung des Kolbenbolzens von 43° in der Feder gespeichert
werden soll, muss sie eine Federsteifigkeit ¢, von 410 Nm/rad bzw. 7,2 Nm/°
aufweisen. Ein Drehstab mit einer effektiven Lange von 60mm musste dazu einen
Durchmesser von 7,5 mm besitzen. Daraus resultiert eine Schubspannung von
~3750 N/mm?, welche von keinem geeignetem Material ertragen wird.

In der zweiten Betrachtung wird die Energiespeicherung der Feder und die
Reibungswéarme mit null angenommen und die reine Verformung des Steuerstiftes
berechnet. Auch hier wird die Energie als potentielle Energie nach

E

1
pot = E*FB*W (6.8)

berechnet, wobei F die resultierende Kraft senkrecht auf den Steuerstift bezeichnet
und w die Durchbiegung. Die maximale Durchbiegung berechnet sich fir kurze
Balken aus:

FB*l03 K*FB*lo

6.9
3*E*Iy+ G+A (6.9)

lw| =

Hierbei ist k der Korrekturfaktor zur Beriicksichtigung der Durchbiegung zufolge einer
Querkraft und kann fir runde Querschnitte mit = 1,185 angenommen werden. Setzt
man fir den Stiftdurchmesser 5 mm und fur die biegbare Lange /y 5mm, ergibt sich
eine Durchbiegung von 1,7 mm und eine benétigte Biegekraft von 135 kN. Diese
Werte erzeugen eine Normalspannung o von 86 kN/mm? und eine Schubspannung t
von 10,8 kN/mm?2, der Stift wiirde brechen.

Als letztes wird angenommen, dass die gesamte Energie in Reibungswarme
umgewandelt wird und den Kolbenbolzen homogen erwarmt. Die zugefihrte
Warmeenergie Q wird mit der umzuwandelnden Energie Eshar von 116 J
gleichgesetzt und betragt:

Q= c*AT (6.10)

In dieser Formel steht ¢ fur die spezifische Warmekapazitat und betragt fur Eisen
0,452 kJ*/(kg*K). Wird die gesamte Reibungswérme vom Kolbenbolzen mit 0,147 kg
aufgenommen, erwéarmt sich dieser um 1,7°K.

In der Realitat werden alle 3 Umwandlungsformen zusammenspielen, wobei versucht
werden muss, den grof3ten Teil durch Reibung umzuwandeln. Weiterfihrende
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Betrachtungen sind nicht Teil dieser Arbeit und missen berlcksichtigt werden, wenn
das Konzept weitergefuhrt werden soll.
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7  Variable Verdichtung mit AGR zur
Verbrauchsabsenkung

In diesem Kapitel wird eine weitere Auslegung des exzentrischen Kolbenbolzens
betrachtet. Hierbei wird das System so ausgelegt, dass eine variable Verdichtung
wahrend des normalen Motorbetriebes realisiert werden kann.

7.1 Funktion

Wie bereits in Kapitel 4.3 gezeigt werden konnte, ergeben sich auch bei einer reinen
zweistufigen Auslegung Verbrauchsvorteile in der unteren Teillast. Im Bereich von
hoheren Mitteldricken muss jedoch auf Grund der Gefahr von Klopfen und
irregularer Verbrennung die Zindung immer weiter in Richtung spat verstellt werden
bis die Vorteile der hoheren Verdichtung durch den Nachteil des spéateren
Verbrennungsschwerpunktes aufgehoben werden. Ab dieser Schwelle muss der
Motor mit einer niedrigeren Verdichtung betrieben werden. Abbildung 47 zeigt eine
Verdichtungsschleife bei 2000 Umdrehungen und 10 bar Mitteldruck, bei der die
oben beschriebene Schwelle bei £= 11,8 liegt.

ver_act_avg bsfc bslc_regression P_IM_A bmep maf_ivvt
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Abbildung 47: Verdichtungsdnderung und Zindverstellung bei 1000 rpm und 10 bar
Mitteldruck [Abteilung DGD, 2011a]

Da das konstruierte System nur zwei verschiedene Verdichtungen realisieren kann,
wird derjenige Punkt als Schaltpunkt gewahlt, bei dem der Verbrauch bei héherer
Verdichtung hoher ist, als bei der niedrigen Verdichtung. Nach diesen Uberlegungen
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ergibt sich die rote Schaltlinie in Abbildung 38 in Kapitel 5.2. Wird der eingestellte
Spitzendruck erreicht, schaltet das System selbststandig auf die niedrigere
Verdichtung und wird dort durch den Steuerstift gehalten. Die Umschaltung kann
dabei langsamer als bei dem in Kapitel 6 vorgestellten System erfolgen, da hier nicht
der Motorschutz, sondern der Verbrauchsvorteil im Vordergrund steht. Sinkt nach
dem Volllastteil der Spitzendruck wieder flr eine bestimmte Zeit unter den
Steuerwert, gibt die Motorsteuerung den Bolzen wieder frei und das System schaltet
wieder auf die hohe Verdichtung.

Die niedrige Verdichtung entspricht bei diesem System der Auslegung eines
konventionellen  aufgeladenen  Ottomotors. Dadurch ergibt sich  kein
Verbrauchsnachteil wenn der Motor mit der niedrigeren Verdichtung betrieben wird
und er erzielt Verbrauchsvorteile, sobald das System im Teillastbereich umschaltet.
Aufgrund dieser Betrachtung sind die Verluste beim Umschalten irrelevant, da
zumindest die Effizienz des Grundmotors erreicht wird. Die Frage nach der
abzufihrenden Energiemenge ergibt sich analog zu der Auslegung in Kapitel 6,
wobei die Energiemenge in den meisten Fallen aufgrund des niedrigeren
Schaltdrucks wesentlich geringer ausfallen wird.

7.2 Einfluss von AGR

Das in diesem Kapitel beschriebene System dient hauptsachlich zur
Verbrauchsoptimierung und Wirkungsgradsteigerung. Deshalb ist es sinnvoll, noch
weitere Mal3Bnahmen zu ergreifen, um diesen Effekt zu erh6hen. Eine ausgereifte
Losung stellt die Abgasrickfihrung, kurz AGR, dar, mit deren Hilfe einige positive
Effekte erzielt werden kénnen. Der betrachtete Grundmotor fur die Konstruktion des
selbstschaltenden Kolbenbolzens verflgt bereits tber eine interne Abgasrickfiihrung
und erreicht damit eine Senkung der NOx-Werte durch Herabsetzen der
Verbrennungstemperatur und eine Wirkungsgradsteigerung durch Entdrosselung der
Ansaugstrecke. Diese Entdrosselung bewirkt ahnlich wie die héhere Verdichtung
eine Verbesserung in der Teillast, da bei gedrosselten Otto-Motoren in diesem
Bereich die Drosselklappe starke Verwirbelungen und Strémungsverluste erzeugt.
Bei direkt einspritzenden Ottomotoren wird jedoch auch in der Teillast nahezu
ungedrosselt angesaugt und die AGR wird zur Schadstoffminimierung verwendet.
Durch den Abgasanteil im Arbeitsgas kommt es auch zu einer Anderung dessen
Isentropenexponentens x, welcher nach (1.12) ebenfalls Einfluss auf den
Wirkungsgrad hat.

Bei einem System mit variabler Verdichtung kann die AGR aber noch einen weiteren
Vorteil bringen. Wird das Abgas nach der Entnahme gekihlt und wieder der
Ansaugluft beigemischt, kann dadurch eine deutliche Senkung der Gemisch- und
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Verbrennungstemperatur erreicht werden. Eine niedrigere Verbrennungstemperatur
senkt nach dem Arrhenius-Ansatz nach (7.1) die Klopfwahrscheinlichkeit, da mit
sinkender Temperatur die Zindverzugszeit 7 und damit die Zeit bis zur chemischen
Explosion wachst [Pischinger, et al., 2009b S. 102].

T= A*p‘n*eB/T (7.2)

Nach einem phanomenologischem Ansatz tritt Selbstzindung und damit Klopfen ein,
wenn

tsz dt
f —=1 (7.2)
t=0 T

T ist hier die Selbstziindungszeit des Endgases in Abhangigkeit von Druck und
Temperatur, t die Zeit ab der Kompression des Endgases und tsz steht fir den
Zeitpunkt der Selbstztiindung [Pischinger, et al., 2009b S. 112].

Wie oben beschrieben ist die Gefahr fur Klopfen und irregulare Verbrennung
ausschlaggebend fur die Ziundverstellung und den Verbrennungsschwerpunkt.
Entfernen sich die Temperaturen von der Klopfgrenze, kann die Zindung wieder auf
frih gestellt werden und der Verbrauch sinkt bei gleichbleibender Verdichtung. Bei
einem zweistufigen System bedeutet das die Ausdehnung der Schaltgrenzen, da die
hohere Verdichtung bei hoheren Mitteldriicken betrieben werden kann. Diese
Eigenschaft macht das System auch fir Downsizing-Motoren interessant. Sollen die
Schaltgrenzen gleichbleiben, kann mit Hilfe des gekihlten AGR die Verdichtung im
Teillastbereich erhdht werden.

Um eine Abschatzung des Einflusses der Temperatursenkung auf eine mdgliche
Verdichtungs- bzw. Druckdnderung zu erhalten, wurde ein Ansatz nach Douaud und
Eyzat unter Beriicksichtigung der Oktanzahl (OZ) gewéahlt [Douaud, et al., 1978]:

73402 4 3800

T= 0,01768 * e T (7.3)

£

100 pl7

Wird die angenommene Temperatur der Verbrennung und damit des Endgases von
1000°C auf 900°C reduziert, kann der Spitzendruck von 60bar bis zu ~28% héher
sein, ohne die Zindverzugszeit zu verringern. Das entspricht eine Verschiebung der
Schaltgrenze auf 77 bar und damit 16 bar Mitteldruck nach vereinfachter
Umrechnung der hoheren Verdichtung nach Abbildung 38. Damit kbnnen selbst die
Betriebspunkte des SUVs nach Downsizing in Kapitel 4.2 erfasst werden.

Interne Messungen der AVL zeigen, dass mit Hilfe von massivem AGR Einsatz bei
2000 Umdrehungen pro Minute und 8 bar Mitteldruck die Verdichtung auf 15
Einheiten erhdht und der Verbrauch um 14,6% gesenkt werden kann, vergleiche
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dazu Abbildung 48. Im Gegensatz dazu konnten beim MCE-5 Motor in Kapitel 4 im
gleichen Lastpunkt nur knapp 4,4% bei gleicher Basisverdichtung erreicht werden.
Die optimale Verdichtung betrug £ = 13, die Differenz zum orangen Balken in unten
gezeigter Abbildung bei £ = 12 resultiert aus dem spaten Verbrennungsschwerpunkt
bei 18°KW durch das Fehlen von gekihltem AGR.
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Abbildung 48: Einfluss von AGR auf Verdichtung und Verbrauch [Abteilung DGD,
2011c]

Das Abgas wird Uber eine sich einstellende Druckdifferenz zwischen Auslass- und
Einlassseite ohne Pumpen zurlckgefihrt. Aus den in Kapitel 4.2 gezeigten
Diagrammen geht hervor, dass die betrachteten Fahrzeuge im NEFZ hauptséchlich
im Bereich von 1000 bis 2000 Umdrehungen und zwischen 2 und 10 bar Mitteldruck
betrieben werden. Aus diesem Grund wird eine Abgasrickfihrung besonders in
diesem Bereich benétigt. Messungen der Abteilung DGD [2011c] zeigten jedoch,
dass die bendétigte Druckdifferenz in oben definiertem Bereich praktisch nicht
vorhanden ist. Abbildung 49 zeigt die verfigbare Druckdifferenz fur Niederdruck-
AGR, bei welcher das Abgas nach der Turbine entnommen und gekdhlt wird.
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Abbildung 49: verfiigbare Druckdifferenz fur Niederdruck(LP)-AGR [Abteilung DGD,
2011c]

Eine Hochdruck-Abgasruckfihrung kann Abhilfe schaffen, wenn die Mitteldriicke
nicht zu hoch sind. Hierbei wird das Abgas vor der Turbine entnommen und
unmittelbar vor den Einlasskanélen wieder zuriickgefiihrt. Dieses System bietet im
niederen Teillastbereich eine genigend grol3e Druckdifferenz, versagt aber bei
hoheren Lasten, siehe Abbildung 50.
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Abbildung 50: verfugbare Druckdifferenz fir Hochdruck(HP)-AGR [Abteilung DGD,
2011c]

Wie oben beschrieben, kdnnen Motoren nach einem Downsizing mit Hilfe von
gekuhltem AGR ebenfalls ein System mit variabler Verdichtung nutzen. Dabei muss
jedoch zuerst das Problem der Abgasriuckfihrung bei hohen Mitteldriicken gelost
werden. Dies wird die Aufgabe von verschiedenen Unternehmen in den n&chsten
Jahren sein, auf der Suche nach immer effizienteren Systemen.
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8 Herausforderungen der mechanischen Auslegung

Es konnte gezeigt werden, dass eine zweistufige variable Verdichtung in beiden
Varianten Potential fur eine zukunftige Entwicklung besitzt. Damit das in Kapitel 5
konstruierte System Chancen auf eine Fertigung besitzt, missen eine Vielzahl an
Herausforderungen bewaltigt werden. Einige davon sind im Folgenden kurz
angeschnitten.

8.1 Ruckstellfeder

Aus Baugrinden wurde ein Drehstab als Ruckstellfeder gewahlt. Nach den
Abschatzungen in Kapitel 6 eignet sich dieser Stab jedoch nicht zur Aufnahme der
Schaltenergie und dient lediglich zur Rickstellung nach Freigabe des Kolbenbolzens.
Dabei stellt besonders die grof3e Verdrillung von 43° ein Problem dar, welche nur
durch besondere Werkstoffe oder sehr kleine Durchmesser realisiert werden kann.
Ein kleiner Durchmesser verringert jedoch das Ruckstellmoment und erschwert damit
die Umschaltung des Systems. In den ersten Abschatzungen wurde deshalb 100Cr6,
ein teurer Lagerstahl, als Material gewahlt, womit immerhin ein Rickstellmoment von
2Nm errechnet wurde. Fur eine Serienfertigung wird die Zeitfestigkeit der Feder und
die Materialkosten eine Rolle spielen; hier gilt es alternative Konzepte zu betrachten.
Des Weiteren gilt es die Eigenfrequenz der Feder zu berechnen um ein Schwingen
im Kolbenbolzen und damit resultierende Biegekrafte zu vermeiden. Fir eine erste
Konstruktion kann der Drehstab in Zylinderachsrichtung mit einem elastischen
Element zur Dampfung gelagert werden.

8.2 Lagerung

Nach dem Entschluss, den Kolbenbolzen mit einer Walzlagerung zu versehen,
wurden zundchst Kataloglager der Firma INA untersucht. Die hohe statische
Belastung und der beschrankte Bauraum bei hohen Temperaturen fuhrten in Folge
der Arbeit zu einer vollnadeligen Lagerung. Nur diese war rechnerisch fir die
schnelle Schaltung und statische Lasten bis zu 20kN bei der gegebenen BaugroiRe
geeignet. Bei einer Weiterentwicklung ist es notig, zusammen mit dem
Lagerhersteller diesen speziellen Einsatzfall zu simulieren. Die Flachenpressung und
die einseitige Belastung und Verformung durch seltenes Umschalten wird hier
voraussichtlich im Vordergrund stehen.
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8.3 Magnetische Schaltung

Eine berdhrungslose Schaltung des Kolbenbolzens wurde bereits in der
Konzeptphase angestrebt, da andere Systeme, die zum Beispiel von unten in den
Kolben fahren, aufwendiger und storanfalliger sind. Bei einer magnetischen
Schaltung gibt es jedoch einige Herausforderungen zu meistern. So darf der Zylinder
Liner im Bereich der Spule nicht ferromagnetisch sein und der Permanentmagnet am
Steuerstift muss Temperatur und die Verbrennungsstd3e Uberstehen. Da auch das
Kurbelgehause die Feldlinien beeinflusst, kann ohne weiteres keine genaue Aussage
Uber die Funktionssicherheit getroffen werden. Die Grol3e der Spule ist nach
Abschatzungen des Instituts fir Grundlagen und Theorie der Elektrotechnik [Preis,
2011] gewahlt, jedoch wurden keine Simulationen oder Berechnungen durchgefihrt.
In weitere Folge muss die Schaltbarkeit numerisch tberpruft und eine Lésung fur die
Zylinderbuchse gefunden werden. Sie kann zum Beispiel zweiteilig ausgefuhrt
werden, wobei der ferromagnetische Teil mitgegossen und der zweite Teil von unten
eingeschraubt wird. Auch andere beriihrungslose Systeme gilt es zu untersuchen,
zum Beispiel eine Schaltung mit Hilfe der Olspritzdusen.

8.4 Schaltung

Der Schaltdruck des Systems wird mit Hilfe eines Schaltstiftes und einer Feder
definiert. Wird ein bestimmter Druck erreicht, schaltet das System auf eine niedrige
Verdichtung. Hierbei gilt es zu berechnen, wie sich die Abnutzung auf den
Schaltzeitpunkt auswirkt. Dafir missen Annahmen zur Schalthaufigkeit getroffen
werden, sowie zu den Umgebungseinflissen. Auch die Ausdehnung des
Kolbenbolzens in Folge einer Temperaturerhbhung muss beriicksichtigt werden.
Blockiert das System durch die starke Ausdehnung, kann es bei hoher Verdichtung
zu starkem Klopfen und einer hohen Anzahl an irregularen Verbrennungen kommen.
Es ist deshalb auRRerst wichtig, die Schaltung jederzeit zu gewdahrleisten, was die
Aufgabe von Simulation aller Art sein wird.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

Nachdem in der Theorie der Einfluss der Verdichtung auf den Wirkungsgrad
hergeleitet wurde, konnten in der Patentrecherche verschiedene Konzepte zur
Verdichtungsanderung vorgestellt werden. Anschlie3end erfolgte eine umfangreiche
Bewertung hinsichtlich verschiedener Aspekte wie Verstellbarkeit, Kosten und
Aufwand wobei hier kein System auf ganzer Linie Uberzeugen konnte. Das Konzept
des selbstschaltenden Kolbenbolzens verbesserte die Nachteile der Schaltbarkeit
und Nachrustbarkeit bei den zweistufigen Systemen und konnte sich so gegen die
anderen Patente durchsetzen.

Mit Hilfe umfangreicher Messdaten eines Versuchsmotors mit vollvariabler
Verdichtung, konnte der Wirkungsgradvorteil durch héhere Verdichtung auch in der
Praxis demonstriert werden. Durch anschauliche Kennfelder wurden die
Verbrauchsvorteile im Teilllastbereich sichtbar gemacht und mit den theoretischen
Einsparungen verglichen. Dabei liel3 sich ein grundsatzlicher Zusammenhang
zwischen den theoretischen und praktischen Einsparungen mit einer Differenz von
drei Prozent feststellen. Zur Abschatzung realer Verbrauchseinsparungen wurden die
mittels Programm berechneten Betriebspunkte von zwei Fahrzeugen in die
Einsparungsdiagramme eingetragen. Es gilt, je hoher der Teillastanteil, desto grofl3er
das Einsparungspotential. Ein Vergleich zwischen zweistufiger und vollvariabler
Verstellung zeigte das Potential des selbstschaltenden Kolbenbolzens in Bezug auf
CO,-Strafsteuer auf. Bei dem betrachteten Motor kann in einem weiten
Kennfeldbereich bis zu 4% eingespart werden.

Basierend auf einer Vielzahl von Annahmen wurde dann ein Konzept mit
exzentrischem Kolbenbolzen konstruiert und die verschiedenen Schaltdricke fir die
beiden Auslegungen hergeleitet. Als Grundlage diente eine Umschaltung der
Verdichtung von 9,5 auf 12 bei einem aufgeladenen 1,21-3Zylinder Motor. Wird das
System als Motorschutz genutzt, kann ein Aufschaukeln der irreguléren
Verbrennungen verhindert werden, ohne dass der Fahrer wie bei konventionellen
Systemen einen Drehmomentenverlust spurt. Des Weiteren wurden theoretische
Betrachtungen zur Energieumwandlung getatigt.

Bei der zweiten Verwendungsart als verbrauchseinsparendes Mittel konnte der
Einfluss von Abgasruckfihrung auf die Umschaltgrenze demonstriert werden.
Dadurch wird das System auch fir hubraumschwache Motoren, die bei héheren
Lasten betrieben werden, wieder interessant. In dem vorgestellten Beispiel ergab
sich eine Ausdehnung der Schaltgrenze von 10 auf 16 bar Mitteldruck.
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Der nachste Schritt dieses vielversprechenden Konzeptes wird ein Prototyp sein, der
nach umfangreichen Simulationen und Berechnungen die mechanischen
Herausforderungen meistert. Dabei spielen besonders die Lagerlebensdauer und die
Ruckschaltung des Bolzens eine wichtige Rolle. Die Nutzung des Systems als
Motorschutz erfordert in weiterer Folge eine Integrierung in die Motorelektronik auf
Basis eines Algorithmus, welcher die Rickschaltung regelt. Zusammen mit einem
Timer, der die Ereignisse pro Stunde zahlt, kann die Steuerung den Zeitpunkt der
Ruckschaltung auf eine hohe Verdichtung berechnen. Wird der Motor lange Zeit in
der Volllast betrieben, kann Uber einen langeren Zeitraum mit niedriger Verdichtung
gefahren werden. Erst wenn in dieser Einstellung eine irregulare Verbrennung auftritt,
mussen der Kraftstoff ab- und die MIL eingeschalten werden. Dadurch erhalt der
Kunde seltener eine Fehlermeldung.

Wird in Anbetracht der CO,-Strafsteuer die Verbrauchseinsparung in den
Vordergrund gestellt, muss die Aufmerksamkeit auf ein gut funktionierendes AGR
System gelegt werden. Dabei gilt es Strukturen zu finden, die im niedrigen
Drehzahlbereich eine gentigend hohe Druckdifferenz realisieren, um so den
Abgaseintrag zu maximieren. Sind alle Punkte gemeistert, stellt dieses Konzept
einen weiteren Schritt in Richtung hocheffizienten Ottomotor und Verringerung der
CO,-Emissionen dar.
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