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Zusammenfassung

Die vorliegende Masterarbeit beschéftigt sich mit dem Thema der Auslegung eines Hubkol-
bendampfexpanders fiir die Nutzung der Abwérme einer Verbrennungskraftmaschine in
Nutzkraftfahrzeugen.

Da sich nur ein gewisser Anteil der Brennstoffenergie in einer Verbrennungskraftmaschine in
mechanische Arbeit umwandeln 14sst, wird angedacht, die ungeniitzte Abwérme mittels eines
nachgeschalteten Clausius — Rankine - Dampfprozesses in mechanische Arbeit umzuwandeln.
Fiir diesen bereits bestehenden Dampfkreislauf soll eine Hubkolbenmaschine zur Nutzung des
Wasserdampfes entwickelt werden.

Die Aufgabenstellung beinhaltet die Auslegung und Konstruktion des Ventiltriebes und des-
sen Anbauteilen. Dabei wird ndher auf die Herausforderungen bei der Auslegung, die durch
die hohen Temperaturen, das korrosive Arbeitsmedium und einen neuartigen Schmierstoff
hervorgerufen werden, eingegangen.

Fiir die Auslegung des Expanders wird ein 0-D Thermodynamiksimulationstool, welches die
Vorginge des Einstromens, des Expandierens und des Ausstromens anhand des ersten Haupt-
satzes der Thermodynamik in der Dampfmaschine darstellt verwendet. Dieses Tool wird mit
Messdaten eines bestehenden Hubkolbendampfexpanders validiert. AnschlieBend werden die
Steuerzeiten anhand von drei definierten Auslegungspunkten fiir einen wirkungsgradoptima-
len Betrieb ausgelegt.

Die Erstauslegung des Ventiltriebes wird mit Hilfe eines Feder-Masse Ersatzsystems durchge-
fiihrt. Die Endauslegung des Ventiltriebes erfolgt mit Hilfe des Simulationsprogrammes A VL
Excite Timing Drive, womit die Nockenkontur bestimmt und eine Mehrk&persimulation
durchgefiihrt wird. Fiir die konstruktive Gestaltung des Ventiltriebes sowie die Uberpriifung
der Nockenkonturen auf Kollisionen wird das 3D-CAD Programmpaket CATIA V5 verwen-
det.

Parallel zur Auslegung erfolgen die Konstruktion und die Berechnung der Bauteilbelastungen.

VIII



Abstract

This master thesis treats the development of a reciprocating piston steam engine using the
waste heat of commercial vehicle combustion engines.

Only a certain proportion of the fuel energy spent in a combustion engine can be transformed
into mechanical work. Using parts of the lost energy (so called waste heat) seems to be a
tempting approach; thus, a Rankine steam cycle can be added to the combustion engine. The
aim of this project is to develop an expansion engine for the use in such a steam cycle.

The task of this thesis contains the layout of the valve train and its attachments. The issue of
designing a power unit using a hot and corrosive working fluid combined with a novel lubri-
cant is scrutinized.

For the design process, a specific 0-D thermodynamical simulation tool is used. The latter
takes into account the changes of state within the engine considering the first law of thermo-
dynamics. Existing measuring data of a similar steam engine serves as basis for validation of
the simulation tool. Hence the valve timing for optimal engine efficiency is developed, mak-
ing allowance for the three most significant operating points.

The initial layout of the valve train is supporded by a spring and mass system. The precision
valve train design is performed by using the simulation software AVL Excite Timing Drive,
which defines the cam profile and carries out a multibody simulation. The software package
CATIA V5 serves as the basic 3D-CAD tool for design purposes as well as for validating pos-
sible cam profile concerning collisions.

Design a calculation of component loads are performed simultaneously to the layout of com-
ponent.
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Einleitung

1 Einleitung

Durch die immer weiter steigenden Kraft-
stoffpreise und die zunehmend erschopften
Moglichkeiten der Wirkungsgradsteige-
rung durch innermotorische MaBnahmen
an Verbrennungskraftmaschinen gewinnen
alternative Technologien wieder zuneh-
mend an Bedeutung.

Durch die Tatsache, dass bei einer Ver-
brennungskraftmaschine in Kraftfahrzeu-
gen ungefdhr ein Drittel der vorhandenen
Brennstoffwidrme in Form von Abgas an
die Umgebung abgeben wird, und somit
diese Energie fiir den Vortrieb verloren ist,
stellt sich die Frage nach einer Nutzung
dieser Energie.

Hier schlieBt die Idee der Nutzung der
Abwirme mit Hilfe eines Hubkolben-
dampfexpanders an, welche den Dampf,
der mit Hilfe der Abwédrme erzeugt wird,
in mechanische Arbeit umwandelt.

Nach theoretischer Betrachtung sollten
sich im Idealfall in etwa 10%' Wirkungs-
gradzuwachs durch einen Hubkolben-
dampfexpander ermoglichen lassen.

In der praktischen Ausfiihrung kann dies
allerdings nicht erreicht werden. Hier wird
eine Wirkungsgradsteigerung von 4-5% je
nach Anwendungsfall erzielt'. Dies stellt
ein betrichtliches Potential da, das durch
alternative VKM - Konzepte derzeit nicht
zu erreichen ist.

2]

1.1 Entwicklung der Dampfma-
schine

Die Hubkolbendampfmaschine war eine
der Dbedeutendsten Erfindungen der
Menschbheit.

Erst durch sie wurde die Nutzung von me-
chanischer Energie in nahezu jeder Menge,
an jedem Ort, moglich. Somit war sie
malgeblich an der Industrialisierung und
am technischen Fortschritt des Menschen
beteiligt.

Ihre Anwendung fand die Dampfmaschine
in sehr friihen Jahren ihres Daseins vor
allem als Antrieb fiir Pumpen und fiir An-
wendungen im Bergbau. Zunehmend wur-
de die Dampfmaschine immer weiter ent-
wickelt und dadurch leistungsfahiger und
fiir andere Einsatzgebiete interessant, etwa
als Bahnantrieb, in der Landwirtschaft und
oder in der Schifffahrt.

Die ersten Maschinen, die mit Hilfe des
Dampfdruckes arbeiten, gehen bis vor
Christi Geburt zuriick. So hatte Archime-
des um 250 v. Chr. eine Dampfkanone
zum Fortschleudern einer Eisenkugel ge-
baut.?

Die ersten nach dem Hubkolbenprinzip
arbeitenden Dampfmaschinen waren die
von D. Papin und Th. Severy entwickelten
Maschinen, die in Abbildung 1 dargestellt
sind.

Abbildung 1: Schematische Schnitte der
Apparate von D. Papin und Th. Savery
(/5] Seite 17)

Diese Dampfmaschinen hatten, wie zu
erkennen ist, noch wenig mit einer moder-

% [5] Seite 14




Einleitung

nen Dampfmaschine zu tun und wurden als
Antrieb flir Pumpen eingesetzt.

Im Jahre 1705 bauten zwei Englédnder auf
der Idee von Papin auf. Newcomen und
Cowely lieBBen schlieBlich ihre Idee paten-
tieren’. Die Maschine bestand aus einem
eigenen Dampfkessel zur Dampferzeugung
und einem direkt damit verbundenen Kol-
ben. Die Wirkungsweise war folgende:
Das Gewicht zieht den Kolben nach oben
und Dampf stromt in den Zylinder, bis der
Kolben seine hochste Lage erreicht hat und
der Dampthahn schlieft. Dann wird der
Kaltwasserhahn gedffnet und der Dampf
kondensiert. Dadurch entsteht ein Vakuum
im Zylinder unter dem Kolben. Daraus
resultiert auch der Name ,,atmosphérische
Feuermaschine®.

B R S Il it ot i R Rl

Abbildung 2: Newcomens erste atmosphid-
rische Feuermaschine von 1920"

Der Wirkungsgrad dieser Maschine war
sehr bescheiden und betrug lediglich

3 [5] Seite 18
* 5] Seite 19

0,5%."

Die niedrige Effizienz trieb J. Watt an, die
Maschine von Newcomen weiter zu ver-
bessern. Er erkannte als grofen Nachteil
dieser, dass der Zylinder wenn er ,heil3
sein sollte kalt ist*“ und umgekehrt.

Daher wird die Kondensation des Dampfes
in der Dampfmaschine von Watt nicht
mehr durch Einspritzen von Wasser son-
dern mit Hilfe eines eigenen Kondensators
umgesetzt.

Watt erweiterte seine Dampfmaschine mit
Steuereinrichtungen, welche die Dampf-
menge mit Hilfe der Fliehkraft regelt, was
vor allem fiir konstante Betriebsbedingun-
gen wie fiir Webereien wichtig war.

Er baute auch die erste zweifach wirkende
Dampfmaschine womit sich die Leistungs-
dichte und der Wirkungsgrad wesentlich

verbesserten.
Gy
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Abbildung 3: Einfachwirkende Pump-
werksdampfmaschine von J. Watt 1788
([5] Seite 25)

James Watt war auch an der Weiterent-
wicklung der Theorie der Dampfmaschine
maBgeblich beteiligt und war Mitbegriin-
der des Indikator-Diagramms (heute pV-
Diagramm).




Einleitung

Watt war mit seiner Erfindung auch der
Entdecker des ,,Dampfexpanders“. Die
Vorlaufer nutzten allein den Frischdampt-
druck als Antrieb der Maschine. Er erkann-
te die Moglichkeit der Wirkungsgradstei-
gerung durch Expansion des Dampfes.
Somit wurde 1778 die erste Expansions-
maschine entwickelt.

Der Durchbruch blieb allerdings aus, da
die Steuerung und die Druckschwankun-
gen des Dampfstromes nicht in den Griff
zu bekommen waren.

Um die Leistungsfahigkeit von Dampfma-
schinen vergleichen zu kdnnen wurde eine
Vergleichsgrofle von Watt eingefiihrt, die
sogenannte Pferdestirke.

Ausgehend von diesen Grundlagen die
Watt schuf, wurde die Dampfmaschine bis
um 1950 immer weiter entwickelt, bis sie
schlieBlich durch die leistungsfdhigere
Verbrennungskraftmaschine ersetzt wurde.

Die erste Heildampfkolbenmaschine wur-
de im Jahre 1820 von W. Schmidt entwi-
ckelt.

Es gab zwar schon wesentlich friiher Uber-
legungen und Umsetzungen von Dampf-
maschinen mit HeiBdampf, welche jedoch
an unzuldnglichen Werkstofftechnologien
scheiterten.

Die Firma Spilling begann ebenfalls 1920
mit der Umsetzung von HeiBdampfma-
schinen mit Leistungen von 100 bis 1500
kW.> Diese zeichnen sich durch ein konse-
quentes Baukastensystem aus. Abbildung 4
und 5 zeigen solche Dampfmaschinen.

Die Steuerung der Dampfmenge wird bei
diesen Maschinen durch Schieber reali-
siert.

Abbildung 4: Spilling Dampfmotor mit
Baukastensystem’

1 i 1 Arbeitskolben
»

Dampfeintritt

|
Steuerschieber
Laterne

Kreuzkopf

Reglerwelle

Kurbelwelle

Triebwerksgehduse

Abbildung 5: Spilling Dampfinotor®

Die Spilling Motoren werden auch heute
noch, in modernisierter Form, produziert.

> [19]
%[5] Seite 66
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1.2 Grundlagen des Dampfpro-
zesses’

Eine Dampfkraftanlage stellt einen Kreis-
prozess dar, welcher in Abbildung 6 darge-
stellt ist und wie folgt ablauft:

Im Vorwédrmer wird zunichst das Speise-
wasser vorgewarmt und mit der Pumpe auf
den gewiinschten Druck gebracht. Im Kes-
sel wird nun das Wasser verdampft und
schlieBlich im Uberhitzer weiter erwirmt.

Die Wirmezufuhr kann hierfir aus belie-
bigen Quellen stammen.

Der iiberhitzte Dampf wird nun im Expan-
der entspannt und im Kondensator voll-
standig kondensiert.

..... Vorwarmer
7 6 Ke....Kessel
U..... Uberhitzer

\/\/\ T..... Turbine
G..... Generator
Ko . ... Kondensator
/ Qg P..... Pumpe
Abbildung 6: Schema Dampf - Prozesse
(/1] Seite 11)

Es ist nun iiblich einen Vergleichsprozess
zu definieren. Dieser wird Clausius -
Rankine - Prozess genannt.

Hierfiir wird angenommen, dass die Ex-
pansion des Expanders sowie die Drucker-
héhung in der Speisewasserpumpe isentrop
erfolgen.

Diese Annahmen sind im Ts-Diagramm
Abbildung 7 dargestellt.

Hierbei ist von 1s - 5 die zugefiihrte Wér-
me g, von 5-6 die als Arbeit abgegebene
Arbeit w; und von 6-7 die im Kondensator
abgegebene Wirme g, ersichtlich.

Die Zustandsdnderung der Speisewasser-
pumpe 7-1 ist in Abbildung 8 zu sehen. Sie
wird meistens vernachléssigt, da ihre Ar-

beit im Vergleich zur Turbine relativ klein
ist.

T

Abbildung 7: Ts-Diagramm Clausius -
Rankine - Prozess’

Durch diese Annahmen ergibt sich der
thermodynamische Wirkungsgrad:

Wg — hs— h6s

T = e~ hs — hys
Glg. 1
2
uG
1s
7

Abbildung 8: Ts-Diagramm Clausius -
Rankine - Prozess stark vergrifert’

Aus GIl. 1 kann durch die Abhédngigkeit der
Enthalpie von Druck und Temperatur ab-
geleitet werden, dass ein hoher thermody-
namischer Wirkungsgrad erreicht wird,
wenn die Warme bei moglichst hoher mitt-

7[1] Seite 119
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lerer Temperatur zugefiihrt wird. Somit
sollten die Uberhitzungstemperatur und der
Druck im Kessel moglichst hoch, jene im
Kondensator moglichst niedrig sein.

Fiir den realen Prozess miissen die Pum-
penverluste und Expansionsverluste be-
ricksichtigt werden wodurch der Wir-
kungsgrad reduziert wird. Dieser Prozess
ist in Abbildung 9 zu sehen.

3

T

P

Abbildung 9: Ts-Diagramm Dampfkraft-
prozess real ([1] Seite 120)

Es ergibt sich somit eine Wirkungsgradket-
te, wobei der niedrigste im Allgemeinen
Nt 1St und somit fiir den Gesamtwirkungs-
grad entscheidend ist. So kann beispielhaft
die Wirkungsgradkette fiir einen Dampf-
kreislauf mit Expansionsmaschine unter
Vernach-liassigung des Pumpenwirkungs-
grades geschrieben werden:

Ne = Nverdampfer " Nth " Ns—iExpander
" NMm,Expander

Glg. 2
NVerdampfer Wirkungsgrad des
Verdampfers
Nth ... Thermodynamischer

Wirkungsgrad  des
Clausius - Rankine -

Prozess
Ns—iExpander Innerer  isentroper
Wirkungsgrad

Nm,Expander Mechanischer Wir-
kungsgrad des Ex-
panders

TA

Abbildung 10: Clausius — Rankine - Pro-
zess mit Zwischeniiberhitzung ([1] Seite
122)

Um den Wirkungsgrad zu steigern gibt es
die Moglichkeit der Zwischeniiberhitzung.

Hierfiir wird der iiberhitzte Dampf ent-
spannt und nochmals erhitzt (Abbildung
10). Das hat einen héheren Wirkungsgrad
zur Folge, da sich der Prozessverlauf dem
Carnot — Prozess anndhert. Zusitzlich wird
eine Expansion tief in das Nassdampfge-
biet verhindert.
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1.3 Moderne Hubkolbendampf-
maschinen-Konzepte

Die Dampfmaschine hat in der heutigen
Zeit an Bedeutung verloren, ist aber nicht
komplett vom Markt verschwunden, und
somit gibt es immer wieder interessante
Konzepte und Studien von denen einzelne
nachfolgend vorgestellt werden.

1.3.1 Voith Steam Trac System

Der Voith Expander ist in der Grundaus-
fiihrung eine Zweizylinderreihen- Expan-
sionsmaschine mit Ventiltriebsteuerung.
Optional sind auch Mehrzylinderausfiih-
rungen erhaltlich.

Sein Arbeitsbereich liegt bei bis zu 400 °C
und 60 bar.’

Abbildung 11: Voith Dampfexpander®

Ein Schnittmodell des Expanders zeigt
Abbildung 11.

Bei Drehzahlen von 600-3500 U/min wird
eine Leistung von bis zu 40 kW mit zwei
Zylindern erreicht.

*[17]

Sein Auslegungspunkt liegt bei 1800
U/min.

Als Arbeitsmedium wird Wasser verwen-
det. Uber den genauen Wirkungsgrad sind
keine Verdffentlichungen bekannt.

Es sollten aber bis zu 6% weniger Kraft-
stoffverbrauch realisiert werden9, wobei
fiir diese Angaben der Anwendungsfall
nicht bekannt geben wird.

Der Kreislauf des Systems ist in nachfol-
gender Abbildung zu sehen.

‘—I Fahrzeugsteuerung

e .
Expander (== s
.

H
I 1
’,g. o Kondensator
p

PR Voith-Systemsteusrung 4| Einbindung in
Verdampter 4 Abgas das Fahrzeug-

Kihisystem

w

Speisapumpe

Abbildung 12: Kreislauf Voith Steam Trac’

Das fliissige Medium wird in der Speise-
wasserpumpe auf den Arbeitsdruck ge-
bracht und im Verdampfer erhitzt und an-
schlieBend im Expander entspannt. Im
Kondensator wird es vollstindig verfliis-
Sigt und in den Medientank zuriickgefiihrt.

’[17]
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1.3.2 Waste Heat Recovery System
Bosch

Das Waste Heat Recovery System der
Firma Bosch wird sowohl mit Turbine als
auch mit Hubkolbenexpansionsmaschine
angeboten.

Die Hubkolbenausfiihrung arbeitet mit 50
bar bei 300 °C. Fiir die Steuerung des
Dampfstromes kommt eine Schiebersteue-
rung zum Einsatz.

Es ist eine Einzylindermaschine mit dop-
pelwirkendem Kolben. '°

Abbildung 13: Bosch Expander mit Schie-
bersteuerung'’

Abbildung 14: Schnittbild des Bosch Hub-

kolbenexpanders "’

In Abbildung 13 und 14 ist der Hubkol-
benexpander dargestellt.

Im Schnittbild sind der Arbeitskolben und
die Schiebersteuerung zu sehen.

Durch die Schiebersteuerung konnen ten-
denziell ,,schirfere” Steuerzeiten im Ver-

10113]

gleich zur klassischen Ventiltriebssteue-
rung mittels Nockenwelle und Tellerventil
erreicht werden. (Unter ,,scharfen Steuer-
zeiten sind Nocken mit hohen Beschleuni-
gungen zu verstehen.) Wird aber die
Dichtheit der beiden Systeme verglichen,
verursacht die Ventilsteuerung weniger
Blowby als die Schiebersteuerung.

Das Expansionsvolumen liegt bei 900 cm?®.

Damit soll eine Leistung von bis zu 25 kW
erreicht werden.

Durch die Installation des Expanders muss
ein Zusatzgewicht von 40 kg eingerechnet
werden."!

Der Kurbeltrieb ist als ,,Scotch yoke* aus-
gefiihrt. '

Dieses Konzept bringt den Vorteil mit
sich, dass der Kolben keine Seitenkrifte
aufnehmen muss. Des Weiteren wird der
Bauraum in Léngsrichtung im Vergleich
zu einem normalen Kurbeltrieb reduziert.

Fiir das Arbeitsmedium stehen Wasser und

Ethanol zur Auswahl. '

Ahwarlne

\-} Temp.-Sensor

-']
--I--> {

L2 Al Verteilerventil
LIS Mengenregelventil

Expansionsmaschine

Kolben oder  Turbine
maSCh'mM echan./elektr.

A

FI uidpumpe a
Steuergerat

Kondensal
pumpe

7 Bypassventil "
Drucksensor

" Energie

Kil II y ste unter 10(

Abbildung 15: Ubersicht eines Kreislaufes
des WHR - Systems'".

Der Dampfkreislauf kann wie in Abbil-
dung 15 aufgebaut sein. Dieser wird je
nach Anforderungen angepasst.

g




Einleitung

1.3.3 Zero Emission Engine IAV"?

Die TAV GmbH hat durch die Herausfor-
derungen bei der Entwicklung eines
SULEV Antriebes auf die Anwendung
eines Dampfmotors gesetzt.

Durch die Entwicklung der atmosphiri-
schen Brenner, die sehr kompakt und
schadstoffarm sind, lie} die AV GmbH
die Idee entstehen, mit diesen Brennern
einen Fahrzeugantrieb mit Dampfmotor zu
entwickeln. Diese Idee war jedoch durch-
wegs nicht neu, und wurde bereits in den
siebziger Jahren, als die kalifornische Ab-
gasgesetzgebung eingefiihrt wurde, unter-
sucht. Es wurden die Vorteile hinsichtlich
der Kraftstoffqualitit und Art sowie der
sehr giinstige Drehmomentverlauf erkannt.

Jedoch gab es auch Nachteile, wie die
schwierige Regelbarkeit der Last, miBige
Wirkungsgrade und hohes Gewicht. Es
wurde durch die IAV ein Dampfmotor mit
Mehrfachexpansion und Zwischeniiberhit-
zung konzipiert, da somit eine anndhernd
isotherme Expansion erreicht werden kann,
welche einen besseren thermodynamischen
Wirkungsgrad als bei isentroper Expansion
zur Folge hat.

Kraftstoff-Luft-Gemisch

Abgas

Abbildung 16: Dampfkrafiprozess der
ZEE"”

Der Brennraum zeichnet sich durch eine
gro3e Oberfldche aus, womit er sehr gut
uber einen Brenner beheizt werden kann.

Mit dem Rauchgas wird in einem Wérme-

12 [8]

tauscher das Speisewasser des geschlosse-
nen Kreislaufes erhitzt und verdampft (sie-
he Abbildung 16). Durch zwei Wirmetau-
scher und die Brennerkiihlung wird die
abzufiihrende Warme in das Speisewasser
geleitet und somit bestmdoglich geniitzt.

Fiir den Betriebszustand wurden folgende
Werte festgelegt:

e Dampfdruck 100 bar

e Dampftemperatur nach Dampfer-
zeuger 800 °C

900 -
I ! /,
Carnot-ProzeR 3/ Isotherme 4
800 77 ¥ "
!y il s
7 /
700 ST !
i /
& 600 VA !
v Y sy / /
2 A /s /
& 500 A’ /2¥ / Mehrfach
2 e s -1 Vi expansion|
£ <. / a1 i
§ 400 S e /2
= /7, = /
)7 / % /
300 S o/ / /
p————————— / /
p / /
200 % /
______________ /
/) /
100 4 < r;
0
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Entropie s [kJ/(kg K)1

Abbildung 17: Ts-Diagramm Vergleich
Dampfprozesse

In Abbildung 17 ist der Verlauf des Pro-
zesses zu sehen. Hier ist ersichtlich, dass
der isotherme Prozess im Vergleich zum
isentropen Prozess eines Dampfmotors
eine groflere eingeschlossene Fliache be-
sitzt, was durch die zusétzliche zugefiihrte
Wirme auch zwingend so sein muss. Nach
dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik
folgt fiir reibungsfreie Prozesse, dass die
eingeschlossene Flache der Arbeit ent-
spricht.

Damit wird fiir den isothermen Prozess ein
Wirkungsgrad von 50,3% und fiir den isen-
tropen Prozess ein Wirkungsgrad von
36,8% erreicht.

Fiir die Umsetzung konnten aufgrund des
Fehlens von geeigneten Bauteilen nur
Temperaturen von 500 °C und Driicke von
50 bar erreicht werden.
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EE—EIS
50 -
e6l—4 w= Rankine-Prozess (isentrop)
l wm=  isothermer Prozess (ZEE02)
T N
1 \
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=3
2
E
o
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2 \
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0 >
0 AS AS ) 350
Ve Vi
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Abbildung 18: p-V Diagramm Vergleich
Dampfprozesse

Durch die isotherme Prozessfithrung wurde
bei gleicher indizierter Arbeit am Kolben
ein deutlich fritherer Einlassschluss not-
wendig, was eine bessere Ausnutzung des
zur Verfiigung stehenden Dampfes zur
Folge hat. Dies ist auf das groBere effekti-
ve Expansionsverhéltnis zuriickzufiihren.

Es konnten Verbrduche von 8,3 I/ 100 km
mit einem Wirkungsgrad von 24% im
Bestpunkt erreicht werden, was deutlich
unter dem eines Ottomotors und Dieselmo-
tors im Bestpunkt liegt.

1.3.4 Turbosteamer BMW"

Das Konzept fiir ein Abwadrmenutzungs-
system der Firma BMW ist mittlerweile in
der zweiten Generation angekommen. Die-
ses System wurde fiir die kleinvolumigeren
4-Zylinder-Motoren entwickelt und stellt
somit den Worst - Case fiir eine Abwir-
menutzung dar, da die groen 6- und 8-
Zylinder-Motoren mehr Abwirme produ-
zieren, durch den tendenziell schlechteren
Betriebspunkt fiir die meisten Fahrzustin-
de.

Die groBten Schwierigkeiten stellen bei
diesem System die stark variierenden Be-
triebspunkte und das Package dar. Fiir die
Umsetzung wird ein Clausisus - Rankine -
Prozess gewdhlt. Es wird die Abwérme
sowohl vom Kiihlkreislauf als auch vom
Abgasstrang genutzt. Durch die grofien
Temperaturunterschiede beider Wérme-

13123]

quellen sind zwei Kreisldufe vorgesehen.
Im Niedertemperaturkreislauf wird Ethanol
als Arbeitsmedium verwendet. Es wird
sowohl, die Kondensationswiarme des
Hochtemperaturkreislaufes als auch die
Kiihlwasserwirme zugefiihrt.

Im Hochtemperaturkreislaut wird Wasser
als Arbeitsmedium verwendet. Damit kann
ein theoretischer Rankine Wirkungsgrad
von 22% erreicht werden.

Abbildung 19: Integration des Turbostea-
mer Systems in der 3er BMW Limousine”

Der Kreislauf des Systems ist in Abbildung
19 zu sehen.

Als Expansionsmaschinen sind je ein Flii-
gelzellenexpander fiir den Hoch- und Nie-
derdruckkreislauf in Verwendung. In bei-
den Kreisldufen sind die Komponenten
Pumpe, Dampferzeuger, Uberhitzer, Ex-
pander und Kondensator untergebracht.
Der Mittelschallddmpfer ist so ausgefiihrt,
dass der Dampferzeuger integriert werden
kann.

Die beiden Expansionsmaschinen sind mit
je einer Generatoreinheit versehen.

Als Ergebnis lédsst sich durch die Entlas-
tung des Bordnetzgenerators bei Ge-
schwindigkeiten von 70-150 km/h eine
Leistungseinsparung der VKM von 3-5 %
nennen, was gleichzusetzen ist mit der
Kraftstoffeinsparung.
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1.3.5 Randbedingungen

Als Randbedingungen fiir die Auslegung
des Hubkolbendampfexpanders im vorlie-
genden Projekt wurden vom Industriepart-
ner Vorgaben hinsichtlich Bauraum, Aus-
legungspunkt, Arbeitsmedium und
Schmiermedium definiert.

Hinsichtlich der Lebensdauer sollen Ver-
schleifiteile auf 6000 Stunden, was genau
dem Serviceintervall der Verbrennungs-
kraftmaschine entspricht, ausgelegt wer-
den. Die Gesamtlebensdauer ist mit min-
destens 10000 Stunden festgelegt.

Der Hubraum des Expanders sollte 800
cm? betragen.

Der Expander ist direkt mit dem Triebwerk
der Verbrennungskraftmaschine {iber eine
nicht schaltbare Kupplung verbunden.

1.3.6 Der Grundmotor

Der Antrieb, in welchen der Expander in-
tegriert werden soll, ist ein Viertakt-Diesel
Reihensechszylinder mit Common Rail
Einspritzung.

Dieses Triebwerk hat vier Ventile pro Zy-
linder mit oben liegender Nockenwelle.

Die Aufladung des Motors erfolgt mittels
Abgasturbolader. Die Ladeluft wird mit
einem Luft/Luft Ladeluftkiihler gekiihlt.

Um die Emissionsgrenzwerte fiir Euro 5
einzuhalten besitzt der Motoren eine Ab-
gasriickfithrung und die SCR Technologie
MAN AdBlue um die NOx Werte einzu-
halten."*

14120]

Ubersicht der Motor Daten: '

Hubraum 12419 cm?
Bohrung x Hub 126x166 mm
Verdichtung 19:1
Anzahl Zylinder 6
Abregelung  bei 2.150 U/min
max. Drehzahl

Leerlaufdrehzahl 550 U/min
Kaltstartfahigkeit -20°C
Trockengewicht 1050 kg

1.3.7 Bauraum

Da der Expander in bestehende Systeme
integriert werden soll, ist hinsichtlich des
Bauraumes eine Vorgabe von 900 mm x
250 mm x 140 mm vorgegeben.

Durch diese Vorgabe hat sich bereits zuvor
die Anordnung des Triebwerkes als Zwei-
zylinder V-Motor mit 180° Bankwinkel als
vorteilhaft erwiesen.'

Fiir die Massenkrifte 1. und 2. Ordnung
wire eine Anordnung als 2- Zylinder- Bo-
xermotor besser geeignet, dies ldsst sich
aufgrund der Bauraumsituation jedoch
nicht bewerkstelligen. Das begrenzende
Maf ist in Abbildung 22 eingezeichnet.

Fiir die Massenkréfte 1. Ordnung soll nach
Moglichkeit ein Massenausgleich vorgese-
hen werden.

15171 Seite 25
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1.3.8 Auslegungspunkt

Der Auslegungspunkt wurde mit dem In-
dustriepartner auf Basis der Verweilzeiten
in den Betriebspunkten festgelegt (siche
Abbildung 23) .

Verweildauer [%
10

Volllastanteile

Teilastanteile
T Schubbetrieb

LA

9
8
7
6
5
4
3
2
1
0

VKM-Drehzahl
Drehmoment [U/min]

[Nm]

Abbildung 23: Verweilkennfeld [10]

Der Auslegungspunkt soll einen reprisen-
tativen Lastpunkt fiir eine stationédre Fahrt
auf der Autobahn darstellen.

Fiir die thermodynamische Auslegung des
Ventiltriebes soll der Auslegungspunkt so
gewdhlt werden, dass sich auch fiir Be-
triebspunkte auferhalb des Auslegungs-
punktes eine zufriedenstellende Wirkungs-
gradsteigerung des Gesamtsystems errei-
chen ldsst. Der Ventiltrieb soll keine Vari-
abilitdten hinsichtlich der Steuerzeiten
aufweisen.

Motordrehzahl 1500 U/min

Motorlast 50 %

Effektive Motorleis- | 152 kW
tung im Ausle-
gungspunkt

Abbildung 22: Bauraum Seitenansicht

Tabelle 1: Auslegungspunkt

Es wird somit der in Tabelle 1 dargestell-
ten Lastpunkt fiir die Auslegung festgelegt.

Zusitzlich werden noch zwei Kontroll-
punkte, in denen eine noch zufriedenstel-
lende Wirkungsgradsteigerung erreicht
werden soll, festgelegt (siehe Tabelle 2
und 3).

11
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Motordrehzahl 1250 U/min

Motorlast 45 %

Effektive Motorleis- | 122 kW
tung im Ausle-
gungspunkt

Tabelle 2: Kontrollpunkt 1

Motordrehzahl 1500 U/min

Motorlast 75 %

Effektive Motorleis- | 243 kW
tung im Ausle-
gungspunkt

Tabelle 3: Kontrollpunkt 2
1.3.9 Arbeitsmedium

Durch den Industriepartner wurden Vorun-
tersuchungen zu den geeigneten Betriebs-
mitteln bzw. dessen Eigenschaften vorge-

nommen. 16

Die vom Auftraggeber definierten Krite-
rien flir ein Arbeitsmedium sind folgende:

Toxische und physikalische Eigenschaf-
ten'®:

e Nicht giftig und nicht gesundheits-
schédlich

e Nicht umweltschidlich
e Nicht entziindlich

Gute thermodynamische Eigenschaften des
Arbeitsmediums:(vgl. Abbildung 24)

e Kondensation bei moglichst gerin-
gem Druck bei Temperaturen zwi-
schen 60 °C und 100 °C

e Verdampfung bei moglichst hohem
Druck bei Temperaturen zwischen
100 °C und 200 °C

e Moglichst flache Isentropen im Ts-
Diagramm nahe der Sattdampflinie
fiir eine groBe Enthalpiedifferenz

16 [10]

Ah zwischen D und E

e Punkt E liegt (Abbildung 24) nahe
an der Sattdampflinie, um die abzu-
fiihrende Wiarme zu verringern

e Weit auseinanderliegende Isother-
men von 1 und 2 im Nassdampfge-
biet fiir groBe Druckdifferenzen
zwischen Kondensator und Ver-
dampfer

e Positive Steigung der Sattdampf-
line um auch bei leicht {iberhitztem
Dampf nicht ins Nassdampfgebiet
zu gelangen

e Hitzebestindigkeit des Mediums
zwischen 300 °C und 500 °C

e Kleine Kondensationsenthalpiedif-
ferenz Ah zwischen F und G

e Steile Isentropen nahe der Ver-
dampfungslinie

Wasser als Arbeitsmedium

Wasser bringt als Betriebsmedium ei-
nige Vorteile mit sich'®:

e Keine Umweltschiadlichkeit und
keine Gesundheitsschidlichkeit

e Nicht entzilindlich und nicht explo-
sionsfédhig

e Kostengiinstig und gut verfligbar

e Geringe Anforderungen an die Si-
cherheitstechnik

Ty Tz Ta Ty Ts
/ / / f

/1
4
F

A
Y
/

A

B —
Z
7
8

|
h (kJfkg)

Abbildung 24: p-h Diagramm des idealen

. . 16
Arbeitsmediums

Natiirlich besitzt Wasser als Arbeitsmedi-
um nicht nur Vorteile.

Wasser weist eine hohe Verdampfungsent-

12
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halpie auf, was zu geringen Massenstro-
men bei gegebener zu Verfiigung stehen-
der Abwérme fiihrt.

Es stehen drei IL-Typen zur Auswabhl:

TOMA Sulfosuccinat
TOMA Thiocyanat
TOMA Heptafluorbutanoat

Die Eigenschaften dieser ILs sind in nach-
folgender Tabelle aufgelistet.

Stoffeigenschaften Wert Einheit
Zustand bei 20°C/1bar | fliissig -
Siedepunkt 100 [°C]
kritische Temperatur | 374,15 [°C]
kritischer Druck 221,2 [bar]
Dichte bei 20°C/1bar 1000 [kg/m?]
Tabelle 4: Stoffeigenschaften von Wasser

[22]
Aus dem Ts-Diagramm (Abbildung 25) ist
auch zu entnehmen, dass beim gegebenen
Frischdampfzustand eine Expansion in das
Nassdampfgebiet erfolgt.

Zusitzlich miissen MaBnahmen bei der
Werkstoffwahl vorgesehen werden um den
korrosiven Eigenschaften von Wasser ent-
gegen zu wirken.

Die Entscheidung zu diesem Arbeitsmedi-
um wurde zusammen mit dem Industrie-
partner getroffen.

1.3.10 Schmiermedium

Fir die Auswahl eines geeigneten
Schmiermediums sind teilweise dieselben
Kriterien wie fiir das Arbeitsmedium zu
erfiillen.

Es soll ein neuartiger Schmierstoff, eine
sogenannte ionische Fliissigkeit (IL), mit
den Schmiereigenschaften eines handels-
iiblichen Motordles 10W40, zum Einsatz
kommen.

Die Anforderungen an den Schmierstoff
lauten:

e Hoher Dichteunterschied zum Be-
triebsmedium

e Schmelzpunkt < -35°C
e geringer Wassergehalt

e nicht toxisch

Eigenschaft | TOMA TOMA TOMA
Sulfo- Thio- Hepta-
succinat

cyanat fluor-
butanoat

Dichte 0,954 0,899 1,036

Bei 4 °C [g/cm?] [g/cm?] [g/cm?]

Viskositét n.b. 1897 1083

bei 0°C [mPas] [mPas]

Viskositit 35,99 28,79 14,40

bei 90°C [mPas] [mPas] [mPas]

Schmelz- -5°C <20°C | <-10°C

punkt

Wasser- 1,46 28,7 23,4

16slichkeit
(ppmIL] | [ppmIL] | [ppm IL]

Tabelle 5: Eigenschaften der Ils [26]

Bis zum Ende dieser Arbeit ist noch keine
endgiltige Entscheidung vom Industrie-
partner flir eine dieser Ils getroffen wor-
den.

Keine der oben angefiihrten Ils kann den
geforderten Schmelzpunkt einhalten. Die-
ser kann nach Herstellerangaben einfach
durch Additive an die entsprechenden Kri-
terien angepasst werden.

Durch die dhnlichen Eigenschaften der Ils
hat dies jedoch keinen wesentlichen Ein-
fluss auf die Auswahl der Werkstoffe fiir
die Konstruktion.

1.3.11 Dampfkreislauf

Der Industriepartner gibt beziiglich der
Driicke und Temperaturen Vorgaben, wel-
che Werte er mit seinem bestehenden Sys-
tem erreicht.
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Die Maximaltemperatur fiir die Bauteilaus- Als Medium soll ausschlieflich Wasser
legung ist mit 400 °C angesetzt. Der ma- zum Einsatz kommen und die Konstrukti-
ximale Auslegungsdruck liegt bei 40 bar. on auf dieses Medium hinsichtlich Lang-
Im Betrieb sollen Temperaturen bis 350 °C zeitstabilitit ausgelegt werden.

und Drucke bis 35 bar erreicht werden.

T,s-Diagramm von Wasser

800

800 3~

700 -

600 J-------

500 J- -

TemperaturTin K =>

400 J-------

300

200 J------

100 -

Lete v v el vttt ven b vev vt brvere vt bbb et el
"l
.
s e, *,

D IIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIIIiIIIIIIIII

0 1 2 3 4 5 [ 7 8 9
Entropie s n klkgK —>

Abbildung 25: Ts-Diagramm von Wasser [31]
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1.4 Beschreibung des Systems der Abwirmenutzung im LKW

.. Dampfkreislauf

.. Expander
.. Kendensator
.. Mediumtank zur Abscheidung des Schmiermittels

in der flissigen Phase (A... Wasser, flissig
B... Schmiermittel)

5... Speisepumpe

6... Verdampfer

7... Schmiermittelkreislauf
8

9

1

W=

... Schmiermittelpumpe (oder Schwerkraftriicklauf)
... Schmiermittelpumpe
0...Vorrichtung zur Abscheidung des Dampfes aus
dem Schmiermittel (C... Wasser, gasférmig
B... Schmiermittel)
11... Abdampfleitung (Abdampf kontaminiert mit
Schmiermittel)
12... Kurbelgehauseentliftung (Blowby-Dampf
kontaminiert mit Schmiermittel)
13... Schmiermittelabfuhrleitung (Schmiermittel
kontaminiert mit Arbeitsmedium)

______ Schmiermittel mit gelostem Wasser

------ Abdampf mit Schmiermittel

Abbildung 26: Schema des Dampfkreislaufes [37]

Das Gesamtsystem der Abwirmenutzung
ist in Abbildung 26 zu sehen.

Ausgehend vom Mediumtank (4) wird das
vom Schmiermedium getrennte Arbeits-
medium von der Speisewasserpumpe (5)
angesaugt und auf den Betriebsdruck ge-
bracht. Im Verdampfer (6) wird das Ar-
beitsmedium verdampft und tliberhitzt. Der
Verdampfer besteht aus Abgasverdampfer
und Abgasriickfiihrungsverdampfer.

Der iiberhitzte Dampf stromt in das Vor-
volumen des Expanders (2).

Im Expander wird das Arbeitsmedium
entspannt. Nach dem Expander wird das
Arbeitsmedium, bestehend aus dem
Blowby iiber Kolbenringe (12), dem Ab-
dampf vom Auslassventil (11) iiber die
Abdampfleitungen zusammengefiihrt. Im
Kondensator (3) wird dieser kondensiert
und dem Mediumtank zugefiihrt.

Dazu wird das wasserhaltige Schmierme-
dium vom Expander iiber die Schmiermit-
telabfuhrleitung (13) in die Abscheideein-
heit (10) transportiert.

Dort setzt sich das Schmiermedium auf-
grund seines Dichteunterschiedes zu Was-
ser am Boden ab. Das im Schmiermittel
geloste Wasser wird ausgedampft und
ebenfalls dem Abdampf zugefiihrt.

Das gereinigte Schmiermedium wird dann
iiber die Schmiermedienpumpe (9) wieder
dem Expander zugefiihrt.

Im Mediumtank wird das restliche im
Abdampf enthaltene Schmiermittel durch
den Dichteunterschied abgeschieden. Das
abgeschiedene Schmiermedium wird dann
iiber die Schmiermittelpumpe (8) dem
Schmiermittelbehélter zugefiihrt.
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1.5 Expander der 1. Generation

Um einen Uberblick iiber den Aufbau des
Expanders der 1. Generation zu geben
wird nachfolgend auf die relevanten Daten
eingegangen. Fiir den Bauraum standen
die gleichen Abmessungen wie fiir die

aktuelle Auslegung zur Verfiigung. Des-
halb ist die Ausfithrung des Kurbeltriebes
in einer 2-Zylinder V-Anordnung mit
180° Bankwinkel mit Achsverstatz ausge-
fiihrt worden.

Zylinder |

Abbildung 28: Schema Kurbeltrieb([7] Seite 122)

Der Ventiltrieb wurde mit stehenden Ven-
tilen umgesetzt. Die Betitigung der Venti-
le erfolgte mittels Nocken, die direkt auf
der Kurbelwelle angebracht sind.

Die Ubertragung der Ventilerhebungskur-
ve von der Nocke an die Ventile wurde
mit RollenstoBeln durchgefiihrt. Die Fiih-
rung wurde mit einer speziellen Prézisi-
onsfilhrung mit groBer selbst schmieren-
der Wirkung umgesetzt.

Ein weiteres besonderes Merkmal ist die
Ausfilhrung und  Abdichtung  der
Schubstange gegen Dampfaustritt wie in
Abbildung 29 abgebildet.

B hrimgen zur
B eckage-Absaugung
= —

Abbildung 29: Abdichtung Schubstange
([7] Seite 60)

Eine Ubersicht iiber die Daten dieses Ex-
panders ist im Anhang in Tabelle 14 zu
finden.
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2 Grundlagen der
Thermodynamik17

In Folge werden die relevanten thermody-
namischen Grundlagen, die flir das Be-
rechnungsmodell bendtigt werden, be-
schrieben.

2.1 Der thermodynamische Zu-
stand

Um den thermodynamischen Zustand ei-
nes homogenen Systems ermitteln zu
konnen sind zwei ZustandsgroBen not-
wendig. Mit jeweils zwei Zustandsgrofen
konnen dann die anderen GroBen be-
stimmt werden.

Zustandsgrofen sind:
e Temperatur T
e Druckp
e Spezifisches Volumen v
o Spezifische Enthalpie h
e Spezifische innere Energie u
e Spezifische Entropie s

Dabei unterscheidet man zwischen inten-
siven und extensiven Zustandsgrof3en.

Intensive Zustandsgrofen sind von der
GroBe des Systems unabhingig. Dies sind
z.B. Druck p, Temperatur T.

Extensive ZustandsgroBen sind Grdfen,
die der Stoffmenge proportional sind.
(z.B. Masse m, Volumen V, innere Ener-
gie U)

Spezifische Groflen folgen aus der Divisi-

on einer absoluten Grofie durch die Mas-
se.

Des Weiteren werden molare Grofien
durch Divison der absoluten Grofie durch
die Stoffmenge definiert.

Die Groéfen Druck, Temperatur und
spezifisches  Volumen werden als
thermische ZustandsgroBen bezeichnet.

vl [1]

Diese Groflen sind uber die
thermodynamische Zustandsgleichung
miteinander verbunden.

Dadurch kann in homogenen Systemen
aus zwel dieser Groflen die dritte mit der
Zustandsgleichung bestimmt werden.

Die allgemeine  Formulierung  der
thermodynamischen  Zustandsgleichung
lautet:

fe,v,T) =0
(Glg. 3)

Fiir ideale Gase kann geschrieben werden:

p-v=m-R-T
(Glg. 4)

Im Kapitel 2.5 wird auf die Zustandsgro-
Ben von Wasserdampf im Detail einge-
gangen.

2.2 Erster Hauptsatz der Ther-
modynamik

Der erste Hauptsatz der Thermodynamik
besagt, dass Energie weder erzeugt noch
vernichtet werden kann (Satz der Erhal-
tung der Energien).

2.2.1 Geschlossenes System

Bei einem geschlossenen System flieBen
definitionsgemi3 keine Massenstrome
iiber die Systemgrenzen (Abbildung 30).

Daraus folgt der erste Hauptsatz fiir ge-
schlossene Systeme:

80, + 6W = dU + dE,
(Glg. 5)

17



Grundlagen der Thermodynamik

Systemgrenze

Abbildung 30: Geschlossenes System [1]

8Q ... Anderung der Wirme

8W ... Anderung der Arbeit

dU ... Anderung der Innere Energie
dE, ... Anderung der AuBere Energie

2.2.2 Offenes System

Fiir offene Systeme findet nicht nur ein
Austausch von Energie iiber die System-
grenze statt, sondern auch ein Austausch
von Materie.

Diese Materie beinhaltet Energie, deshalb
wird Glg.5 mit einem Energieterm erwei-
tert:

£

J\
(5Q + W + Y. dm,; * (h; + eai)\=

dU + dE, (Glg. 6)

sksk

*Uber die Systemgrenze transportierte
Energien

**Im System gespeicherte Energien

Q. ... Wirme

W ... Arbeit

dm; ... dem System zu/ab- gefiihrtes
Massenelement

h; ... spezifische Enthalpie

€i ... spezifische dullere Energie

U ... innere Energie

E, .. duBere Energie

Abbildung 31: Offenes System [24]

2.3 Zweiter = Hauptsatz  der
Thermodynamik

Thermodynamische Systeme kénnen nur
unter idealen Annahmen als reversibel
betrachtet werden. Diese Umkehrbarkeit
kann gut an der in Abbildung 31 darge-
stellten umkehrbaren Verdampfung erklért
werden. Die Umkehrbarkeit ldsst sich
verdeutlichen. ..

»...beim Verdampfen unter konstantem
Druck, wenn die Temperatur der ver-
dampfenden Fliissigkeit durch eine wdr-
meleitende Verbindung mit einem genii-
gend groffen Wirmespeicher konstant
gehalten wird. Mdége der Kolben gerade
dem Druck des Dampfes das Gleichge-
wicht halten. Legt man ein beliebig klei-
nes Ubergewicht auf den Kolben, so kon-
densiert der Dampf vollstindig. Erleich-
tert man den Kolben beliebig, so steigt er,
bis alles kondensiert.“'*

Abbildung 32: Umkehrbare Verdamp-
fung'®

181241, S. 136
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Ein reversibler Vorgang besitzt lauter
Gleichgewichtszustinde. Eine  kleine
Kraft 16st den Vorgang in die eine wie in
die andere Richtung aus.

Aus dieser Erkenntnis kann der zweite
Hauptsatz der Thermodynamik definiert
werden:

,,Alle natiirlichen Prozesse sind irreversi-
bel®.

,,Bel allen nattrlichen und technischen
Prozessen nimmt die in Arbeit umwandel-
bare Energie ab.*

Es gibt eine Vielzahl von Definitionen der
Entropie. Bei der Entropie S handelt es
sich um eine extensive Zustandsgrofle, sie
ist somit der Masse proportional.

Die reversible Wiarme kann aus dem ers-
ten Hauptsatz fiir einen reversiblen Er-
satzprozess abgeleitet werden:

6Qrey =dU+p-dV=dH-V-dp
(Glg. 7)

In einem adiabaten System (kein Wir-
meaustausch) ist die Reibungswirme
gleich der reversiblen Warme.

6Qrey =dQr >0
(Glg. 8)

Die Reibungswirme ist bei dissipativen
Vorgéngen immer positiv und kann nur
im Sonderfall einer reversiblen Zustands-
dnderung null werden.

Mathematische Formulierung der Entro-
pie:

_dU+p-dV  6Qep
B T T

ds

(Glg. 9)

Aus Gleichung 9 geht hervor, dass eine
adiabate Zustandsidnderung immer mit
einer Zunahme der Entropie verbunden
ist.

Sie kann nur im Sonderfall der reversiblen
Zustandsdnderung null werden.

Eine Zustandsdnderung mit konstant blei-
bender Entropie wird isentrop genannt.

2.4 Exergie

Aus dem zweiten Hauptsatz der Thermo-
dynamik geht nun hervor, dass mechani-
sche Arbeit vollstindig in Wéarme umge-
wandelt werden kann. Wéirme, innere
Energie und Enthalpie konnen jedoch
nicht vollstindig in Arbeit umgewandelt
werden.

Dieser in Arbeit umwandelbare Anteil der
Energie wird Exergie genannt. Das Ge-
genstiick, also die nicht in Arbeit umwan-
delbare Energie, wird als Anergie be-
zeichnet.

Exergie ist:

e FEine vollstindig umwandelbare
Energieform ( z.B. potentielle, ki-
netische und elektrische Energie)

e Der Anteil der umwandelbaren
Energie aus einer nicht vollsténdig
umwandelbaren Energieform.

Anergie

Gesamt-

energie

Abbildung 33: Flussbild Energien

Die Exergie ist eine wichtige Grofle, um
die Qualitdt der umgesetzten Energie zu
vergleichen und bewerten zu kdnnen.
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Es ist grundsétzlich unmdéglich, Anergie
in Exergie umzuwandeln. Die Summe
beider GréBen muss gleich bleiben.

Somit ldsst sich auch der zweite Hauptsatz
formulieren, da irreversible Prozesse stets
mit einer Abnahme der Exergie verbunden
sind.

Die Exergie wird vom Umgebungszustand
und dem thermodynamischen Zustand
eines Stoffes beeinflusst.

Fir die Umwandlung von Wirme in me-
chanische Energie kann nur der Carnot-
Anteil genutzt werden:

Ty

Fo=(1-%) .0

Q T, w

(Glg. 10)

E, ... Exergie einer Warmemenge
T, ... Umgebungstemperatur
T Temperatur bei Warmezu-

! fuhr/- Abfuhr
Qw ... Wiarmemenge

Um Vergleiche von unterschiedlichen
Systemen durchfiihren zu konnen wird der
exergetische Wirkungsgrad verwendet.

Dieser ist wie folgt fiir offene stationire
Systeme definiert:

exergetischer Nutzen YEu

- exergetischer Aufwand Y E,,

(Glg. 11)
Z Eap ** Summe der abgefiihrten
Exergien
Z Ez  * Summe der zugefiihrten
Exergien

Fiir Arbeitsmaschinen kann als exergeti-
scher Wirkungsgrad folgende Definition

verwendet werden:

-W... Abgegebene Arbeit einer Maschine

2.5 Zustandsgleichung von Was-
ser und Wasserdampf

2.5.1 Reale Gase

Fiir allgemeine Gase verliert die thermi-
sche Zustandsgleichung fiir ideale Gase
nach Gl.4 ihre Giiltigkeit.

Fir reale Gase missen die Van-der-
Waals-Krifte zwischen den Molekilen
mitberticksichtigt werden.

Deshalb konnen unterschiedliche Ansétze
fiir reale Gase definiert werden . Nach
[24] kann folgende Einteilung getroffen
werden:

e Empirisch ermittelte Gleichungen

e Theoretisch begriindete Gleichun-
gen

e Gleichungen nach dem Prinzip der
iibereinstimmenden Zusténde

2.5.2 Zustandsgroflen von Wasser-
dampf im Nassdampfgebiet

Als Nassdampfgebiet wird das Zweipha-
sengebiet zwischen den Grenzkurven be-
zeichnet. Links der Siedelinie ist der Zu-
stand als fliissig definiert, rechts der Tau-
linie ist der Zustand Dampfformig.

Innerhalb der Grenzkurven ist das Medi-
um sowohl als siedendes Wasser als auch
als Sattdampf vorhanden.

Um ein Kilogramm eines Stoffes bei kon-
stanter Temperatur und konstantem Druck
vollstindig zu verdampfen ist eine be-
stimmte Wirmemenge notwendig. Diese
wird Verdampfungsenthalpie genannt.
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Die Verdampfungsenthalpie wird aus der
Enthalpiedifferenz von Sattdampf (h*°)
und siedender Fliissigkeit (h*) berechnet.

T'=h”—h,=T'(S”—S,)
(Glg. 12)

Mithilfe der Dampfziffer x konnen alle
ZustandsgrofBen im Nassdampfgebiet be-
rechnet werden.

Die Dampfziffer wird aus dem Quotienten
von Sattdampfmasse und Gesamtmasse
berechnet.

144

_ Sattdampfmasse  m

Gesamtmasse  m' +m'
(Glg. 13)

Die Berechnung der spezifischen Zu-
standsgrofBen (u, v, h, s) kann nach fol-
gendem Schema bestimmt werden.

u=0-x)-u +x-u"
=u' +x- @' +u)

(Glg. 14)

In Glg. 14 ist exemplarisch die Berech-
nung fiir die spezifische innere Energie zu
sehen. Analog dazu konnen die anderen
spezifischen ZustandsgroBen berechnet
werden.

Die Stoffwerte an den Grenzkurven kon-
nen aus Tabellen entnommen werden.

400

350 //-\\

300 / \
250
: / \
& 200
g
E 150
= T,p=konst.

100

Verdamp-

(%)
o

fungs-enthalpie

o

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Entropie [kJ/(kgK)]

Abbildung 34: Verdampfungsenthalpie im
Ts-Diagramm

2.6 Vergleichsprozesse

In der Thermodynamikberechnung von
technischen Systemen ist es iiblich Ver-
gleichsprozesse, die den idealen Prozess
darstellen, zu definieren. Diese Idealpro-
zesse lassen sich in der Realitét allerdings
nicht vollstindig umsetzen.

2.6.1 Definition des Kreisprozesses

Durch den ersten Hauptsatz der Thermo-
dynamik ist festgelegt, dass bei einer Zu-
standsdnderung Warme und innere Ener-
gie in Arbeit umgewandelt werden kann.

In einem Kreisprozess durchlauft das Ar-
beitsmedium unterschiedliche Zustands-
dnderungen, bis es am Ende wieder den
Ausgangszustand erreicht hat.

Wird der Prozess im Ts-Diagramm darge-
stellt, so gibt die Richtung, in der der
Kreisprozess durchlaufen wird, Auskunft
dariiber, ob Arbeit gewonnen (Rechtspro-
zess) oder Arbeit zugefiihrt wird (Links-
prozess).

Rechtsprozess:

Aus diesem Prozess wird Arbeit gewon-
nen. Die Arbeit ist negativ (z.B. Verbren-
nungskraftmaschine, Expansionsmaschi-
ne...)
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W =(qzu — Yap
(Glg. 15)

Linksprozess:

Diesen Prozessen wird Arbeit zugefiihrt
(Kéltemaschine...). Das Vorzeichen der
Arbeit ist positiv.

W =(qzu — Yap
(Glg. 16)

Die gesamte innere Arbeit, sowohl fiir den
links- als auch fiir den rechtslaufenden
Prozess kann direkt aus der eingeschlos-
senen Fliche im pv-Diagramm abgelesen
werden.

[
p

Abbildung 35: Links- und Rechtspro-
zess([1] Seite 35)

a.... Rechtsprozess

b.... Linksprozess

Aus dem Verhéltnis von gewonnener Ar-
beit zu zugefiihrter Wéarme kann der ther-
modynamische Wirkungsgrad berechnet
werden:

(Glg. 17)

2.6.2 Der Carnot Prozess

Der Carnot Prozess ist ein Ideal-Prozess
fur Warmekraftmaschinen und wird héu-

fig als Vergleichsprozess herangezogen.
Die Wiérmezu- und -abfuhr werden bei
diesem Prozess als isotherm angenom-
men. Deshalb soll die Temperatur, bei der
die Wirme zugefiihrt wird, hoch und die
Temperatur, bei der die Warme abgefiihrt
wird, moglichst niedrig sein um einen
hohen Wirkungsgrad erreichen zu kdnnen.

Die Form dieses Prozesses im Ts-
Diagramm ist eine Rechtecksform, wie in
Abbildung 36 zu sehen ist.

Y
T P1 P2

1 2
/ T2 = Ty max
-w
7 -
4 3

Tab = Tab min

P4

S

Abbildung 36: Carnot Prozess
([1] Seite 37)
Der Wirkungsgrad wird also umso hoher,
Verhiltnis 22

zu

je  groBer  das
ist.

Die Wirmezufuhr erfolgt von 1-2 iso-
therm. Von 2-3 folgt eine isentrope Ex-
pansion mit anschlieBender isothermer
Expansion 3-4. Der Ausganszustand wird
nach einer isentropen Kompression 4-1
wieder erreicht.

Der Carnot Wirkungsgrad ldsst sich nun
wie folgt berechnen.

QZu_qabzl_h

n =
¢ Qru T

(Glg. 18)

2.6.3 Der Clausius - Rankine - Prozess

Siehe Kapitel 1.2 Grundlagen des Dampf-
prozesses.
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3 Thermodynamische
Simulation

Fiir die Auslegung des Expanders ist be-
reits ein 0-D Softwaretool zur thermody-
namischen Simulation des Expanders vor-
handen. Durch einen ersten Vergleich
einer Priifstandsmessung des Dampfex-
panders der 1. Generation mit den Be-
rechnungsergebnissen wurden einige Ab-
weichungen sichtbar. Deshalb sollte das
Modell mit Hilfe der am Priifstand ermit-
telten Messpunkte iiberpriift werden. Da-
nach sollten mit diesem Modell die Ven-
tilerhebungskurven fiir die neue Expan-
dergeneration ausgelegt werden.

Als Randbedingungen stehen drei Ausle-
gungspunkte zur Verfiigung. Fiir diese
drei Punkte sind die Dampfsteuerzeiten so
zu wihlen, dass sich ein ausgezeichneter
Leistungsriickgewinn in diesen Punkten
ergibt. Desweitern sollte es mdglich sein,
den Expander auch in gewissen Grenzen
auBlerhalb dieser Punkte zu betreiben.

3.1 Aufbau des Thermodyna-
mik-Berechnungsprogrammes
Das Modell besteht aus zwei Einzelmo-

dellen, dem Zylindermodell und dem
Vorvolumenmodell.

/

Modell Zylindér

Abbildung 37: Schematisches Modell des
Expanders([6] Seite 45)

In Abbildung 37 ist das schematische
Modell des Expanders abgebildet. Im
Vorvolumenmodell werden der Druck und
die Temperatur im Frischdampfspeicher
bestimmt. Die Zustinde werden an das

Zylindermodell in °KW-Schritten weiter-
gegeben. Damit wird im engsten Spalt des
Einlassventiles der Massenstrom berech-
net.

400
AN

350

300 / \ "

/ A\

o

N
a
o

N

N

Temperatu [°C]
N
8
/<

fany
o
o

fany
w
o
lk,_‘\
P

wv
o

0 T T T T T
1.15 2.15 3.15 4.15 5.15 6.15
Entropie [kJ/(kgK)]
5.... Einlassventil 6ffnet
6.... Einlassventil schlieRt
7.... Auslassventil 6ffnet
8.... Auslassventil schlieft

1-4... Verdampfen
und Uberhitzen des
Betriebsmediums

Abbildung 38: Ts-Diagramm des Wirme-
riickgewinnungssystems

Im Ts-Diagramm (Abbildung 38) ist der
Prozess der Abwérmenutzung abgebildet.

Vom Zustand 1 wird das Wasser erhitzt
bis zum Zustand 2. Ab dort wird das Was-
ser bis zum Zustand 3 vollstindig ver-
dampft. Danach wird der Dampf bis zum
Zustand 4 Uberhitzt.

Im Zustand 5 6ffnet das Einlassventil des
Expanders, der Frischdampf stromt vom
Vorvolumen (Zustand 4) in den Expander
bis das Einlassventil schlieft. (Zustand 6)
Zuvor wird das sich im Expander befin-
dende Medium von Zustand 8 isentrop auf
Zustand 5 komprimiert.

Nach SchlieBen des Einlassventiles wird
das Arbeitsmedium weiter expandiert, bis
bei Zustand 7 das Auslassventil 6ffnet und
bis zum Zustand 8 ausstromt.

Es werden fiir die Berechnung der ther-
modynamischen Zustidnde Zeitschritte von
0,5 °KW verwendet. Die Berechnung star-
tet bei 0° KW, welcher im oberen Tot-
punkt festgelegt ist.
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3.1.1 Vorvolumen

Das Vorvolumen hat den Zweck, den
Dampfdruck iiber den Zyklus moglichst
konstant zu halten. Um dies sicher zu stel-
len stehen drei verschiedene Simulations-
anséitze zur Wahl.

e Konstant ins Vorvolumen einstro-

mender Massenstrom:
mZyklus

Mgp =
tZyklus

¢ Einstromen in Vorvolumen tiber

konstanten Querschnitt bei kon-

stanten Druck und Temperatur:
. Pvorvolumen
fgp = f(Amin, —————
PFrischdampf
e Vorgabe des Dampfzustand-
verlaufes im Vorvolumen aus

Messung

Fiir den letzten Punkt sind Messungen am
realen Expander notwendig.

Grundsitzlich wird das in nachfolgender
Abbildung dargestellte Modell verwendet.

+ Mg = konstant

I Vorvolumen

I Einlassventil

Systemgrenze ]
s Fiiniass = F(HUD EV)

~ e f

Abbildung 39: Modell Vorvolumen mit
konstant einstromender Masse

( [6] Seite 47)

Mit diesem Modell wird iiber den ersten
Hauptsatz der Thermodynamik unter der
Vernachldssigung von zu- und abgefiihrter
Wirme iiber die Systemgrenzen der Zu-
stand im Vorvolumen berechnet.

dmgp - hpp — dMginigss - by = dUy

(Glg. 19)

mgp ... Frischdampfmenge
hgp ... Spezifische Enthalpie des

Frischdampfes
Mgip, Ausstromende Masse aus
" dem Vorvolumen
hy Spezifische Enthalpie im
" Vorvolumen
U, Innere Energie im Vorvolu-
" men

Grundsitzlich sollte eine Anpassung des
Vorvolumenmodelles an die realen Be-
dingungen durch die Messdaten vorge-
nommen werden, bevor die neue Expan-
dergeneration ausgelegt wird.

Es konnten jedoch keine zufriedenstellen-
den Simulationsergebnisse des Vorvolu-
mendruckes erreicht werden. Dafiir wére
eine  kurbelwinkelaufgeloste =~ Massen-
strommessung des im Wéarmetauscher
erzeugten Dampfes sehr hilfreich. Dies
sollte bei der zweiten Generation mess-
technisch angedacht werden.

3.1.2 Einlassquerschnitt

Hier wird der geringste Querschnitt zwi-
schen Vorvolumen und Zylinder betrach-
tet. Dieser befindet sich entweder am
Ventil oder am Einstromkanal.

Das Modell ist in nachfolgender Abbil-
dung dargestellt.

A‘.'"L-r‘m

Abbildung 40: Modell Uberstrémen von
Bereich 1 zu 2 ( [6] Seite 48)

Da es sich hier um das Arbeitsmedium
Wasser handelt, kann die Durchflussglei-
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chung fiir ideale Gase nicht verwendet
werden.

Stattdessen muss die Massenstromglei-
chung Glg. 20 verwendet werden.

MEginlass = P2 " C2 'AZmin

(Glg. 20)
MEjplass - ... Massenstrom im engsten
Querschnitt
P2 ... Dichte im engsten Quer-
schnitt
Cy ... Stromungs-
geschwindigkeit im
engsten Querschnitt
Asmin ... Geringster geometrischer
Querschnitt

Hier wird der Massenstrom in Abhingig-
keit der Dichte, der Stromungsgeschwin-
digkeit und der geringsten Querschnitts-
flache berechnet.

¢z =+/2-(hy —hy)

In dieser Gleichung ist der erste Hauptsatz
fiir offene Systeme enthalten. Die Stro-
mung wird als isentrop angenommen.

Beim Offnen des Ventiles stellt sich auf-
grund des Druckverhéltnisses ein kriti-
scher Stromungszustand ein.

Des Weiteren sind folgende Annahmen
umgesetzt worden:"”

e Isentrope Stromung (s;=s; und
Ga=qr=0)
e Druck im engsten Querschnitt ist

gleich dem Zylinderdruck bei un-
terkritischem Druckverhiltnis

Fiir den Fall des iiberkritischen Druckver-
héltnisses bei Offnen des Ventils, wird der

19 [6]

Grenzwert von 22~ 0,546 verwendet.

P1
Dieser Grenzwert gilt bei Wasserdampf

mit einem Isentropenexponenten von 1,3.

Die Daten fiir die Schallgeschwindigkeit
werden aus einer Stoffwertdatenbank
anhand des Drucks p, und der spezifi-
schen Entropie s, ermittelt.

3.1.3 Zylinder

Um die ZustandsgroBBen wihrend der Ex-
pansion und das Ausschieben der Zylin-
derladung darstellen zu konnen wird fol-
gendes Modell verwendet.

dm,

...........................

Abbildung 41: Modell Zylinder
( [6] Seite 52)

Das Modell beruht auf dem ersten Haupt-
satz fiir offene Systeme. Fiir den Wand-
wiérmeilibergang wird der Ansatz von R.P.
Adair verwendet. Dieser wird in Kapitel
3.1.4 genauer erklért.

Die Zustédnde im Zylinder sind nach G1.21
zu berechnen.

dQ, +dA, +dmgy, - hy — dmgys - hs

= dUz
(Glg. 21)
Q. ... Wandwiérme
Ay ... Volumsinderungsarbeit
h; ... Spezifische Enthalpie im
Vorvolumen
h; ... Spezifische Enthalpie im
Zylinder
Mgip, ... Einstromende Masse
Myys ... Ausstromende Masse
Us ... Innere Energie im Zylin-

der
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3.1.4 Wirmeiibergang

Die durch den Wirmeiibergang {iibertra-
gene Wirme bei der Expansion, kann im
Programm mitberiicksichtigt werden.

Hierfiir ist der Ansatz von R.P. Adair fiir
instationdre Warmeiibertragung im Pro-
gramm implementiert.

Bei diesem Ansatz wird die Reynoldszahl
in Abhingigkeit von der Drallgeschwin-
digkeit im Zylinder bestimmt.

Die Drallgeschwindigkeit ist eine Funkti-
on von Expanderdrehzahl und Kurbelwin-
kel.

Die Reynoldszahl ist wie folgt definiert:

c-L
Re = —
Y
(Glg. 22)

Physikalisch entspricht die Reynoldszahl
dem Verhiltnis von Tréigheitskraft zu
Reibungskraft.

Im Ansatz von Adair ist die Reynoldszahl
wie folgt formuliert.

o) - [De(®)]* - wy(r)

Re(t) =
® e
(Glg. 23)
wgr) ... Drallgeschwindigkeit
De(t) Modifizierter Bohrungs-
" durchmesser
p(t) ... Dynamische Viskositit
o(t) ... Dichte des Mediums

Mithilfe der dimensionslosen Nusselt-
Zahl kann nun der Warmeiibergangskoef-
fizent ermittelt werden.

a(t) D
A()

Nu(t) =
(Glg. 24)

a(t)...Wirmetibergangskoeffizent
D ... charkteristische Lénge
A(t)....Warmeleitfahigkeit des Mediums

Glg. 21 gilt fiir laminare Stromungen.

Die Nusselt-Zahl wird nun empirisch aus
dem Produkt von Reynolds und Prandtl
Zahl bestimmt.

Nu(t) = 0.053 + [Re(t)]°8 - [Pr(t)]%®
(Glg. 25)

Die Prandtl-Zahl beschreibt das Verhailt-

nis der Warme, die durch innere Reibung

erzeugt wird, zur die durch die Stromung
abgefiihrten Warme.

Pr = g = 7 ;p
(Glg. 26)
Yy ... kinematische Viskositit
n ... dynamische Viskositit
A ... Wirmeleitfahigkeit
a ... Temperaturleitfahigkeit
¢ Spezifische Wiarmekapazitit bei

konstantem Druck

Aus Glg. 24 und 25 wird der Wandwir-
melibergang berechnet. Die dafiir benoti-
gen GroBen (Pr,A) werden in 0,5 °KW
Schritten aus der Stoffwertbibliothek be-
stimmt.

Fir den konvektiven Wandwirmeiber-
gang kann die Warmemenge mit Hilfe des
Newtonschen Ansatzes berechnet werden.
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Q1) = Ay - a(®) - [Te(t) — Tywe ()]

(Glg. 27)

Qg(t) ' gasseitiger Wandwirmestrom

Ag " Oberflédche fiir den gasseitigen
Wirmeiibergang

a(t) 7 Wandwirmelibergangs-
koeffizient

To(t) ™ Temperatur des Arbeitsmedi-
ums

Twe  gasseitige Wandoberflichen-
temperatur

Fir die Bestimmung der gasseitigen
Wandoberflachentemperatur ist folgende
Abschitzung implementiert worden:

_Tpp +Typ
e =g
(Glg. 28)
Tep ... Frischdampftemperatur im
Auslegungspunkt
Tap ... Abdampftemperatur im Aus-
legungspunkt

3.1.5 Auslassquerschnitt

Die Berechnung im Zustand 4 erfolgt ana-
log zur Berechnung im Zustand 2.

Es werden dieselben Annahmen wie in
der engsten Stelle am Einlassventil getrof-
fen.

e Isentrope Stromung (s;=s; und
Ga=qr=0)
e Druck im engsten Querschnitt ist

gleich dem Zylinderdruck bei un-
terkritischen Druckverhaltnis

p4, v4, T4, h4, wa

1 | e

p3, v3, T3, h3 Asmin

=

Abbildung 42: Zustandsgrofsen im Auslass
( [6] Seite 57)

In Analogie zum Einstromen wird mit
Hilfe des ersten Hauptsatzes der Thermo-
dynamik die Massenstromgleichung abge-
leitet:

Mausiass = Pa* Ca " Agmin

(Glg. 29)
M pysiass Massenstrom im engsten
Querschnitt
P4 " Dichte im engsten Querschnitt
Cy " Stromungsgeschwindigkeit im
engsten Querschnitt
Asmin " geringster geometrischer

Querschnitt

Aufgrund der Tatsache, dass die Expansi-
on bis ins Nassdampfgebiet erfolgt, wurde
der Ansatz von Nguyen[28] verwendet um
die Schallgeschwindigkeit in Abhéngig-
keit der Dampfziffer x abschétzen zu kon-
nen.
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3.2 Einpassung der Messpunkte

Da die vom Industriepartner zur Verfii-
gung gestellten Messdaten, wie in Abbil-
dung 43 zu sehen ist, Diskrepanzen hin-
sichtlich des Druckniveaus von Vorvolu-
mendruck zu Zylinderdruck aufweisen,
wurde nach Absprache mit dem Industrie-
partner eine Einpassung der Messpunkte
vorgenommen.

Nach Angaben des Industriepartners wur-
de der Vorvolumendruck als richtig hin-
sichtlich des Druckniveaus angenommen.

39 ZETACHS Grad 91 242 333
PFD1  bar 326 295 -31
374 PzYLl bar 193 2716 83

36 PAD1 bar 05 07 02
35 *
31 4 : et : : : Lo :
14 R — s winen et S SRR ST By
A ; . : B B ;
g% - o
s ey

25 aIite ‘

24 : : H : :
26 : y : ' :\
254

24 4 |

PFD1 [bar]
s ooy
SRORI U LS

5 i

R S b i St

-30 é 30 SII] 9[0 i?iﬂ ‘I:‘I|0 180
ZEM ACHS [Grad]

Rot = Zylinderdruck

Grin = Vorvolumendruck

Blau = Gegendruck

Abbildung 43: Messung des Industrie-
partners

Der Gegendruck wurde nach Angaben des
Industriepartners ebenfalls auf einen de-
finierten Wert angehoben.

Danach wurden vier Messpunkte der
neun zur Verfiigung stehenden ausgewéahlt
und fiir die Abstimmung des Programmes
verwendet. Eine Ubersicht der Messpunk-
te und die dazu gehdrigen Details sind im
Anhang unter Abbildung 131-135 zu fin-
den.

Die restlichen fiinf Punkte dienen der
Uberpriifung des Modells.

3.2.1 Modell fiir die Einpassung

Fiir die Einpassung wurden folgende Da-
ten aus der Messung verwendet:

o zeitaufgeloster Vorvolumendruck
e stationdre Vorvolumentemperatur

o zeitaufgeloster Zylinderdruckver-
lauf

e mittlerer zugefiihrter Massenstrom

Mit Hilfe dieser Daten wurde das in Ab-
bildung 44 abgebildete Modell auftbauend
auf dem ersten Hauptsatz der Thermody-
namik fiir die Einpassung verwendet.

I' e — e — . |
: Vorvolumen :
| I
| @ !
| I

7\ » fmin

SG

Zylinder

Abbildung 44: Modell fiir Einpassung

Es folgt mit Hilfe des 1. HS.:

2

. €1 Cfminz
e\ b+ = = hpmin ———— | =0

(Glg. 30)

Es folgt nun aus Glg 30 die Geschwindig-
keit im engsten Querschnitt, unter der
Annahme, dass die Geschwindigkeit im
Vorvolumen vernachléssigbar klein ist.

Cmin = \/2 ~(hy — hfmin)

(Glg. 31)

Fir die Bestimmung der Enthalpie im
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Vorvolumen wird, aufgrund der nicht be-
kannten zeitaufgeldsten Vorvolumentem-
peratur, diese {iber eine angenommene
isentrope Zustandsédnderung im Vorvolu-
men ermittelt.

Mit der Stromungsgeschwindigkeit, der
Dichte und der Querschnittsfliche am
Ventil folgt nun die berechnete Masse
nach Glg. 32:

Mper. = P (p,s) ~ Cmin - Amin

(Glg. 32)

Nach Abbildung 45 kann fiir die minimale
Querschnittsfliche angesetzt werden:

Apmin = dy -7 hy - sin(y)
(Glg. 33)

——d,—» \

Abbildung 45: Ventildffnungsquerschnitt
[4]

dy theoretischer Ventildurchmes-
ser

h, ... Ventilhub

Y ... Ventilsitzwinkel

Whin Geschwindigkeit im engs-

ten Querschnitt

P(p,s) Dichte des Mediums in Ab-
hiangigkeit von Druck und
Temperatur

Die Skalierung des Druckverlaufes erfolgt
nach Gl 34:

Pz Eing. = Pmin + (pZ.gem. - pmin)

. pMax soll —_ pmin
pMax Ist pmin

(Glg. 34)

ot
IndiSet:  Leistungsmessun,
und Druckindizienung E xpande:
Indiziening_3505

4
1w ZETace o @

Pzyl.gemessen

Pmin | Z ;

R B :
S ) B R
"\
i N
P N Pe e e R
: Bl
Ry : R
:-- 10 120 50 ! % 120 1% 180

40 0 9 N e
EMACHS [Grad

Abbildung 46: Erklirung der Berechnung
des Skalierfaktors

Mittels Zielwertsuche wird der Skalie-
rungsfaktor ermittelt, damit die gemessene
Dampfmasse mit der berechneten Masse
iibereinstimmt.

Myemessen = Mper.

(Glg. 35)
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Die damit erreichten Einpassungsergeb-
nisse sind nachfolgend exemplarisch fiir
einen Punkt zu sehen.

3.2.2 Ergebnisse der Einpassung

40

36

32

S
7
N

28
24
20 \
16

1
12 J

Y

/

Druck [bar]

n..s

0
-180 -140 -100 -60 -20 20 60 100 140 180

o [°KW] OT...7,58°KW

Vorvolumendruck

------- gemessener Zylinderdruckverlauf
Umgebungsdruck

skalierter Zylinderdruckverlauf

Kennwerte des Messpunktes:
Expanderdrehzahl: 703 U/min
Frischdampfdruck: 32 bar
Frischdampftemperatur: 286 °C

Kondensator-Gegendruck: 1,536 bar

Abbildung 47: Ergebnis eines Messpunk-
tes bei 700 U/min

Die restlichen eingepassten Messpunkte
sind im Anhang dieser Arbeit zu finden.

Basierend auf dieser Einpassung des Zy-
linderdruckes konnen die Skalierungsfak-
toren iiber Druck und Temperatur aufge-

tragen (Abbildung 48 und Abbildung 49)
werden.

0.980 I |

0.975 Regressionsgerade: |

’ y =-0.0002x + 1.0412
_ 0970 *
£ 0.965 o
&D \
2 \
2 0.960 o -~
e °
wv

0.955

0.950

300 310 320 330 340
Temperatur[°C]

Abbildung 48: Verlauf Skalierungsfaktor

tiber Temperatur

Hier kann man die Tendenz eines Tempe-
raturdrifts erkennen. Wird eine lineare
Gerade durch die Punkte gelegt und ver-
langert, erhdlt man bei einem Skalierungs-
faktor von 1 eine Temperatur von ~100
°C.

0.975 T
Regressionsgerade:
y =-0.0009x + 0.9945

0.970

‘o- [}
£
£ 0.965 -
oo
c
- \
5 . —
s
# 0.960 ° -
[}
0.955
32 34 36 38

Druck [bar]

Abbildung 49: Verlauf Skalierungsfaktor
tiber Druck

Der Temperaturdrift ist auch iiber den
Druckverlauf ersichtlich, so liegt bei Um-
gebungsdruck der Skalierungsfaktor bei
~1.
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3.3 Validierung anhand der vor-
handenen Messpunkte

Zur besseren Auslegung des Expanders
der zweiten Generation wurde das ther-
modynamische Grundmodell mit Messda-
ten aus den Priifstandsversuchen validiert.
Die Vorgehensweise ist nachfolgend be-
schrieben.

Es wird in dieser Arbeit nur auf zwei
Messpunkte genauer eingegangen, da die
restlichen Messpunkte hinsichtlich Druck,
Temperatur und Drehzahl kaum von den
zwel beschriebenen abweichen.

Eine Ubersicht der Messpunkte ist im
Anhang (Abbildung 131 zu finden).

Der erste Vergleich zeigt den Messpunkt
L1 mit 700 U/min. Dieser stellt einen
niedrigen Drehzahlpunkt dar.

Dieser Punkt stellt im realen Betrieb kei-
nen reprasentativen Lastpunkt dar. Dieser
Messpunkt scheint hier trotzdem auf um
die Tendenzen des Blowbys besser ver-
standlich zu machen.

Der zweite Messpunkt ,JII stellt einen
hohen Drehzahlpunkt dar mit 1350 U/min;
dieser tritt im realen Betrieb hiufig auf.

3.3.1 Messpunkt ,I*

Als erstes wurde der Messpunkt ,,I durch
Angabe von Vorvolumendruck, Vorvolu-
mentemperatur und den vorhanden Steu-
erzeiten mit folgenden Annahmen be-
rechnet.

e Das Arbeitsmedium ist reines
Wasser und weist keine Verunrei-
nigungen (z.B. Ol ) auf.

e Die Wirmeverluste durch Wand-
wiarme werden nicht mit beriick-
sichtigt.

Die Ergebnisse sind in nachfolgenden
Abbildungen zu sehen.

40

36

32 \/ ﬁ/\_,

24

Druck [bar]
N
o

i \
)

N

0

-180 -140 -100 -60 -20 20 60 100 140 180
¢ [°KW] OT...7,58°KW

Messkurve Vorvolumendruck

Messkurve_Zylinderdruck

Zylinderdruck berechnet

.................. EV_Hub

Gegendruck

Abbildung 50: p-p- Diagramm Mess-
punkt,, [

Im p-@- Diagramm ist eine Abweichung
in der Kompressionsphase zu sehen. Die
Ursache dieser Abweichung kann von
mehreren Faktoren abhidngen. Hauptfakto-
ren waren:

¢ Einlassblowby

e Auslassblowby

e Abweichung des Gegendruckes
e geinderte Stoffdaten

e Abweichung der realen Ventiler-
hebungskurven

e Abweichung des real vorhandenen
Expansionsverhéltnisses

Einlass- und Auslassblowby kann durch
Undichtigkeiten der Ventile hervorgerufen
werden.

Am Priifstandsversuch wurden Ablage-
rungen an den Ventilen beobachtet. Des
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Weiteren wurde mittgeteilt, dass das
HVA-Element fiir den Ventilspielaus-
gleich nicht einwandfrei funktioniert.
Durch das stindige oder teilweise Offen-
bleiben der Ventile wird der Massenstrom
betridchtlich beeinflusst. Der simulierte
Dampfmassenstrom liegt ~50% unter dem
empirisch ermittelten. Die Leistung unter-
scheidet sich hingegen nur um 1,5%. Es
wurde daher im nichsten Schritt eine Va-
riation des Einlass- und Auslassblowby
durchgefiihrt. Hierfiir wurden Einlass-
bzw. der Auslassventilhub iiber den ge-
samten Zyklus vergroflert, was einem
konstanten Blowby-Spalt entspricht. Auf
diese Weise kann Blowby simuliert wer-
den. Dieses Blowby kann {iber die Kol-
benringe, Ventile oder Lunker im Guss
entstehen. Als Ergebnis ist nachfolgend
die Berechnung bei einem um 0,01 mm
erh6hten Hub des Einlassventiles und 0,02
mm beim Auslassventil zu sehen.
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Abbildung 51: p-¢ Diagramm Mess-
punkt,, [ mit Blowby

Der in Abbildung 51 abgebildete gednder-
te p-¢ Verlauf ldsst erkennen, dass die
Kompressionsphase besser mit der Mes-
sung iibereinstimmt.

Eine weitere Verbesserung des simulier-
ten Verlaufes konnte durch eine Bertick-
sichtigung der Druckabhingigkeit dieses
Blowbyspalts erreicht werden.

Wird die Masse betrachtet ist festzustel-
len, dass diese noch immer unter der ge-

messen Masse liegt. Die Differenz liegt
hier bei 15%.

Durch die Einpassung der gemessen
Druckverldufe zueinander kann es eben-
falls zur Abweichung von Simulation und
Messung kommen.

Die Lage des Gegendruckes ist hier von
groBBer Bedeutung, wie in 3.3.4 erklért.

In Medienbehilter vor der Ansaugpumpe
wurde am Priifstand eine Vermischung
von Ol und Wasser festgestellt.

Die genaue Zusammensetzung wurde
nicht untersucht.

Die mogliche Abweichung der Stoffdaten
von Wasser zu einer Mischung von Was-
ser mit z.B. Ol unterscheidet sich be-
trachtlich und macht die Simulation &u-
Berst schwierig.

Fiir die Simulation von zweiphasigen Sys-
temen ist eine genaue Analyse des Zu-
standes notig, dies ist mit einem groflen
Aufwand verbunden. Da im Expander der
1.Generation ein neuartiges Schmierme-
dium zum Einsatz kommt, das sich nicht
mehr mit Wasser mischen sollte, wurde
auf diese Analyse verzichtet.
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3.3.2 Messpunkt ,,II*

AnschlieBend sind die Ergebnisse eines
Hochdrehzahlpunktes, wie er im realen
Betrieb auftritt, abgebildet.

Die Berechnung erfolgte unter denselben
Annahmen wie fiir den vorigen Punkt.
Das Ergebnis ohne Blowbymasse ist in
Abbildung 52 dargestellt.
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Abbildung 52: p-p Diagramm Mess-
punkt,, 11

In der Kompressionsphase kommt es wie-
der zu einer Abweichung bis zum Offnen
des Einlassventiles.

Im nachfolgenden pV- Diagramm sind
dieselben Abweichungen wie fiir den vo-
rigen Messpunkt ,,I* zu sehen.
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Abbildung 53: p-V Diagramm Mess-
punkt ,, I1*

Betrachtet man die Leistungs- und Mas-
sendifferenz  zwischen Messung und
Rechnung, so sieht man, dass die Leis-
tungsdifferenz ~5% betragt. Fiir die Masse
ist eine Differenz von 20% im Vergleich
Messung zu Rechnung zu nennen.

Durch die geringere Abweichung dieser
GroBen im Vergleich zum Messpunkt ,,I
wird die Blowby-Theorie weiter bestitigt.
Durch die hohere Drehzahl bleibt dem
Betriebsmedium weniger Zeit um in den
Zylinder einzustromen. Dadurch kommt
es auch zur geringeren Abweichung.

Nachfolgend wurden Ein- und Auslass-
ventil in der Rechnung wieder dauerhaft
gedftnet (EV 0,01 mm ; AV 0,02 mm).

Das p-¢ Diagramm ist in Abbildung 54 zu
sehen.

Die beiden Kurven liegen hier nahezu
identisch iibereinander.

Die Leistungsdifferenz ist hier in der
Rechnung um 0,7% etwas zu hoch, die
Massendifferenz um 0,5 % zu hoch.
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Abbildung 54: p-p Diagramm Mess-
punkt,, 11 mit Blowbyspalt

Die Ergebnisse der restlichen Messpunkte
sind hier nicht angefiihrt. Nachfolgend
sind jedoch die Tendenzen der Simulation
zu sehen.

3.3.3 Tendenzen der Simulation

Hierfiir sind jeweils fiinf Messpunkte be-
trachtet worden.

Die Aussagekriftigkeit dieser Ergebnisse
ist daher nicht vollstindig belegt. Weitere
Vergleiche waren aber aufgrund der nicht
verfligbaren Messdaten nicht moglich.

Als erstes wurde die Massendifferenz von
Simulation und Messung betrachtet.

Diese ist in Abbildung 55 zu sehen.

55 ——
@ p=38bar

50 _A p=|32bar
45

40 \
35

30 A\

25 Regresionsgerade
y =-0.0541x + 90.258

Massendifferenz [%]

p=34bar

20 p=33bar |

15

600 800 1000 1200 1400

Drehzahl [U/min]

Abbildung 55: Massendifferenz iiber
Drehzahl: Vergleich Messung zu Simula-
tion

Hier ldsst sich das Verhalten des Blowbys
erkennen.

Fiir niedrige Drehzahlen ist die Masse
ohne Berticksichtigung einer Blowbymas-
se in der Simulation deutlich geringer.

Des Weiteren sieht man den Einfluss des
Druckes auf die Massendifferenz.

Fiir die hoheren Drehzahlen sind die Ab-
weichungen deutlich geringer. Erkldren
lasst sich dies tiber die geringere zur Ver-
fligung stehende Zeit, die dem Arbeitsme-
dium bei hohen Drehzahlen bleibt, um in
den Zylinder zu stromen.

SchlieBlich ist auch die Leistungsdifferenz
betrachtet worden.
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Abbildung 56: Leistungsdifferenz iiber
Drehzahl: Vergleich Messung zu Simula-
tion

Hier ldsst sich erkennen, dass die Leistung
vor allem bei niedrigen Drehzahlen und
hohen Driicken stark abweicht. Es wurde
eine um bis zu ~16% hoéhere Leistung im
Vergleich zur Messung berechnet.

Dies ldsst auf eine schlechte exergetische
Ausnutzung des Dampfes im realen Be-
trieb schlieBen.

Durch das stindige Einstromen von
Dampf in den Zylinder muss in der Kom-
pressionsphase mehr Masse mitverdichtet
werden. Durch das Auslassblowby ent-
weicht Masse aus dem Zylinder welche
nichts zum Arbeitsgewinn beitragt.

Durch ein Blowby am Auslassventil sinkt
der Arbeitsraumdruck bis zum FEin-
strombeginn, womit wieder mehr Frisch-
masse einstromt.

Durch diese beiden Effekte wird die ein-
geschlossene Fliche im pV-Diagramm,
und somit die geleistete Arbeit im realen
Betrieb, verringert.

Danach wurden die Messpunkte mit Ein-
lass- und Auslassblowby berechnet; dazu
werden die Ventilerhebungskurven um
einen konstanten Wert verschoben, damit

das Ventil dauerhaft um einen Spalt ge-
offnet ist (EV 0,01 mm; AV 0,02 mm).
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Abbildung 57: Blowbymasse iiber Dreh-
zahl

Durch diese Annahme erhélt man fiir die
Messpunkte unterschiedliche Blowbymas-
sen. Diese sind in Abbildung 57 zusehen.
Die Blowbymasse ist vor allem von Druck
und Drehzahl abhéngig.

Die Massen und Leistungen aller Mess-
punkte unter Beriicksichtigung des Blow-
bys weisen noch immer Abweichungen
von bis zu 20% auf; die groBiten Abwei-
chungen sind bei niedrigen Drehzahlen
und hohen Driicken zu verzeichnen.

Um den Einfluss des Blowbys genau ab-
bilden zu konnen wére eine Messung des
Blowbymassenstroms sehr hilfreich. Die-
se Messung ist aber an der untersuchten
Expanderaustiihrung nicht méglich.
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3.3.4 Variation Gegendruck, Blowby

Um den Einfluss des Einlassblowbys auf
die Kompressionsphase nidher zu verdeut-
lichen wurde eine Variation dieser durch-
gefiihrt.
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Abbildung 58: p-p Diagramm Tendenzen
Einlassblowby

In Abbildung 58 ist deutlich zu erkennen,
dass die Masse ohne Blowby durch die
Abweichung bis zum Offnen des Einlass-
ventiles zu gering ist. Durch das Offnen
des Einlassventiles wird diese Massendif-
ferenz sofort aufgefiillt. Dieser Vorgang
ist mit einem Verlust beim Einstrémen
behaftet und daher unerwiinscht.

Gegendruck:

Die Beeinflussbarkeit des Zylinderdruck-
verlaufes iiber die Variation des Gegen-
drucks, ausgehend von 0,7 bar in 0,1 - bar
- Schritten, ist in Abbildung 59 deutlich
zu erkennen. Durch den hoheren Gegen-
druck sinkt die Masse im Zylinder ab. Es
befindet sich jedoch mehr Masse im
Kompressionsvorgang bis zum Offnen des
Einlassventiles im Zylinder, wodurch
Mehrarbeit fiir die Kompression aufge-
bracht werden muss, was die indizierte
Leistung absinken lésst.
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3.4 Thermodnamische Ausle-
gung des Expanders

Fiir die Auslegung der Steuerzeiten stan-
den, wie bereits in der Einleitung erwihnt,
ein Auslegungspunkt und zwei Punkte zur
Uberpriifung zur Verfiigung.

Ausgehend von diesen drei Punkten wur-
de eine Wirkungsgradberechnung nach
Carnot, und danach fiir einen idealisierten
Clausius - Rankine — Prozess, durchge-
fiihrt.

Darauffolgend wurden mit Hilfe des zuvor
beschriebenen  Simulations-Tools  die
Steuerzeiten ausgelegt.

Auf Basis der gewédhlten Steuerzeiten und
der damit umgesetzten Ventilerhebungs-
kurven wurden die Auswirkung des Ein-
und Auslassblowby, sowie der Einfluss
des Gegendruckes und des Verdichtungs-
verhaltnisses, untersucht.

3.4.1 Carnot - Wirkungsgrad der
Auslegungspunkte

Der Carnot Wirkungsgrad wurde bereits
in Kapitel 2.6.2 ausfiihrlich diskutiert.

Dieser gibt Auskunft {iber die theoretisch
mogliche Umwandelbarkeit von Wiarme
in Arbeit.

Die Temperaturen fiir den Auslegungs-
punkt und die beiden Kontrollpunkte sind
in Tabelle 6 zu sehen.

Dampftempera-
tur
Kontrollpunkt 1 291 °C
Auslegungspunkt 301 °C
Kontrollpunkt 2 343 °C

Tabelle 6: Temperaturen der Auslegungs-
punkte

Als Umgebungstemperatur wurden 20 °C
gewihlt.

Tab

nc=1-—
¢ Tou

Tc,Kontrollpunktl = 1- 564.6 = 48,1%

¢, Auslegungspunkt = 1- 5747 = 499,

Nc Kontrollpunkt2 = 1- 6169 =52,5%

Dieser Wirkungsgrad von ~50% wird in
der Realitdt nicht erreicht werden konnen,
gibt aber Auskunft {iber die theoretisch
mogliche Nutzung der Abwirme.

3.4.2 Clausius-Rankine-
Wirkungsgrad der Auslegungs-
punkte

Der Clausius - Rankine - Prozess ist ein
vereinfachter, idealisierter Prozess fiir
Dampfprozesse und fiir diese Anwendung
als Vergleichsprozess sehr gut geeignet.

Die genaue Erkldrung erfolgte bereits in
Kapitel 1.2.
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Abbildung 60:: Ts-Diagramm Clausius —
Rankine - Prozess

_ (hy_hy) = (hysho)
Nth h, — hy
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h() hls hz S2 h3s Nth

1 | 341,7 | 346,2 | 3002,8 | 6,72 | 2546,7 | 17,0

2 | 343,7 | 348,1 | 3009,2 | 6,62 | 2491,2 | 19,3

3| 364,6 | 368,9 | 3081,7 | 6,58 | 2491,3 | 21,6

Tabelle 7: Berechnung des Clausius —
Rankine - Wirkungsgrades

1...Kontrollpunkt 1
2...Auslegungspunkt
3...Kontrollpunkt 2

Fir die Berechnung des Clausius —
Rankine - Wirkungsgrades wurde die
Pumpenarbeit mit beriicksichtigt, da die
Leistungsfahigkeit des Expanders im Ver-
gleich zu Kraftwerksprozessen relativ
gering ist.

3.4.3 Innerer Wirkungsgrad

Als innerer Wirkungsgrad wird das Ver-
hiltnis von innerer Expanderleistung zu
zugefithrter Wiarme bezeichnet.

P;
r’. =
' MEgxp * qzu

(Glg. 36)

Dieser Wirkungsgrad gibt somit Auskunft
iiber die Umwandelbarkeit der zugefiihr-
ten Warme in Arbeit.

3.4.4 Exergetischer Nutzungsgrad

Der exergetische Nutzungsgrade wird als
das Verhéltnis von innerer Expanderleis-
tung zu innerer Leistung des Clausius —
Rankine — Prozesses definiert.

P;
Ngx; =

lRankine

(Glg. 37)

Diese Kennzahl bewertet die Qualitdt des
umgesetzten Prozesses, und somit die
thermodynamischen Verluste im Ver-
gleich zum Idealprozess.

3.4.5 Expansionsverhiltnis

Das Expansionsverhiltnis stellt die Rela-
tion des Gesamtexpandervolumens zum
Schadraumvolumen dar.

€= VSchad + VH

VSchad
(Glg. 38)

Es sollte moglichst hoch sein um einen
guten inneren Wirkungsgrad zu erhalten,
wie in Abbildung 61 zu sehen ist. Diese
wurde unter der Annahme von gleichblei-
benden FEin- und Auslassquerschnitten
berechnet.

Es muss jedoch darauf geachtet werden,
dass die Steuerzeiten auf das vorhandene
Expansionsverhiltnis abgestimmt sind.
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Abbildung 61: Expansionsverhdltnis tiber
inneren Wirkungsgrad
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3.4.6 Auslegung der Steuerzeiten und
Ventilerhebungskurven

Fiir die Auslegung der Steuerzeiten und
Ventilerhebungskurven wurden folgende
Annahmen getroffen:

e FEinstromen tiber konstanten Quer-
schnitt bei konstantem Druck und
konstanter Temperatur

o Konstanter Gegendruck

e Wandwirme wurde nicht beriick-
sichtigt

Von diesen Annahmen wurde, ausgehend
von den Steuerzeiten, welche vorab in
Anlehnung an den Expander der 1. Gene-
ration festgelegt wurden, gestartet.
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Abbildung 62: Ventilerhebungskurven des
Expanders der 1. Generation

Es kann festgelegt werden, dass das Ein-
lassventil kurz vor dem oberen Totpunkt
offnen sollte, um eine groBe Druckdiffe-
renz vom Vorvolumen zum Zylinder bei
Einlassbeginn zu vermeiden und so ein
,,Verwirbeln® durch das Auffiillen des
Zylinders so gering wie moglich zu hal-
ten.
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Abbildung 63: Druckunterschied Vorvo-
lumen zu Zylinder wihrend der Einstrom-
phase

Beeinflusst wird dies durch das Expansi-
onsverhiltnis und den Gegendruck. Diese
Faktoren beeinflussen die Menge der vor-
verdichteten Masse.

Die SchlieBzeit des Einlassventiles wird
durch den zur Verfiigung stehenden Mas-
senstrom vorgegeben und wird kurz nach
dem oberen Totpunkt liegen.

Damit ergeben sich sehr kurze Steuerzei-
ten des Einlassventiles.

Das Auslassventil muss kurz vor dem
unteren Totpunkt 6ffnen um die Expansi-
onsphase vollstdndig ausniitzen zu kon-
nen.

Die SchlieBzeit des Auslassventiles wird
vom Auslegungsdruck im Vorvolumen
und dem Expansionsverhiltnis beein-
flusst. Ist dieser gering und das Expansi-
onsverhéltnis grof3, muss das Auslassven-
til linger offen bleiben, um eine Uberver-
dichtung des Restdampfes zu vermeiden.
Durch das lingere Offenhalten des Aus-
lassventils wird das effektive Verdich-
tungsverhéltnis verringert.

Ausgehend von diesen Erkenntnissen wird
eine Variation der Ventilhubverldufe
durchgefiihrt.

Als optimaler Kompromiss fiir die Abde-
ckung der vorgegebenen Auslegungs-
punkte sind nachfolgende Ventilerhe-
bungskurven festgelegt worden.
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Abbildung 64: Ausgelegte Ventilerhe-
bungskurven Zylinder 1

In Abbildung 64 sind die Ventilerhe-
bungskurven, die einen guten Kompro-
miss mechanischer und thermodynami-
scher Auslegung darstellen, abgebildet.
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Aus thermodynamischer Sicht wire eine
kiirzere Einlassoffnungszeit auf Grund des
auftretenden  geringen  Riickstromens
sinnvoll. Die Umsetzung dieser ist durch
die Tatsache, dass sich eine ,,schérfere*
Einlassnocke mit dem definierten Grund-
kreisradius aus kinematischen und dyna-
mischen Griinden nicht realisieren ldsst,
moglich. Eine VergroBerung des Grund-
kreisradius war aufgrund der Packa-
gingrandbedingungen nicht umsetzbar.
Die grofite Herausforderung war es hinge-
gen, die Spreizung der Betriebspunkte, die
vom Industriepartner mit Driicken von 20
- 38 bar definiert wurde, abzudecken.
Nachfolgend sind die Ergebnisse des Aus-
legungspunktes zu sehen.

28

24

iy
(o)}
L

Druck [bar]
s

N
/-

N

— \\
0 . ; s
-180 -140 -100 -60 -20 20 60 100 140 180
0 [°KW] OT..0°KW
Zylinderdruck berechnet
.................. EV_Hub
............. AV-Hub
Gegendruck

Vorvolumendruck

Abbildung 65: Zylinderdruckverlauf iiber
°KW fiir den Auslegungspunkt mit den
ermittelten Steuerzeiten

Auf Grund des relativ geringen Vorvolu-
mendruckes von 26 bar musste die Steu-
erzeit des Auslassventiles verldngert wer-
den, um das effektive Verdichtungsver-
héltnis zu reduzieren, und somit die vor-
verdichtete Masse im Zylinder zu verrin-
gern, damit es zu keinem Riickstromen
kommt.

Nach dem oberen Totpunkt kommt es zu
einer starken Zunahme der einstromenden
Masse aufgrund der héheren Druckdiffe-
renz. Deshalb wurde die Einlasssteuerzeit
um 3 °KW nach vorne verlegt (Referenz
Expander 1. Generation), um den Massen-
strom, den der Verdampfer erzeugt, nicht
zu liberschreiten. Die Dauer des Einlass-
ventiloffnens war wegen des nicht zur
Verfligung stehenden Bauraums fiir einen
grofleren Nockengrundkreisradius nicht
mehr verdnderbar.

In Abbildung 66 sind die Massenstrom-
verldufe dargestellt.

Der Einlassmassenstromverlauf weist vor
dem oberen Totpunkt ein geringes Riick-
stromen auf. Durch die in der Simulation
nicht vorhandene Trédgheit wird es in der
Realitdt wahrscheinlich nicht zu diesem
Riickstromvorgang kommen. Nach diesen
Riickstromen steigt der Massenstrom
nochmals sprungartig an, da die Druckdif-
ferenz zwischen Vorvolumen und Zylin-
derdruck durch den Expansionsvorgang
steigt und so wieder von einer unterkriti-
schen zu einer kritischen Stromung iiber-
geht.
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Abbildung 66: Massenstromverlauf des
Auslegungspunktes fiir die berechnete
Steuerzeit

Der Auslassmassenstromverlauf — zeigt
einen raschen Anstieg und féllt dann um
den unteren Totpunkt durch den Wechsel
zu einer unterkritischen Stromung ab.
Dieser Effekt ist beim Auslass nicht so
stark ausgepriagt wie beim Einlassventil,
da ab einer bestimmten Offnungsfliche
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des Auslassventiles der Auslasskanal den
geringsten Querschnitt darstellt.
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Abbildung 67: pV-Diagramm des Ausle-
gungspunktes fiir die umgesetzte Steuer-
zeit

In Abbildung 67 ist das pV-Diagramm des
Prozesses zu sehen. Der Kontrollpunkt 1
kann mit den definierten Steuerzeiten
nicht optimal bedient werden. Dies ist
bereits in Abbildung 68 zu sehen. So
kommt es aufgrund des geringen Vorvo-
lumendruckes von nur 20 bar im Ver-
gleich zum im Zylinder herrschenden
Druck bei der Kompressionsphase bereits
kurz nach Offnen des Einlassventiles zu
einem Riickstromen in das Vorvolumen.
Um eine derartige Spreizung der Mess-
punkte optimal bewerkstelligen zu kénnen
wiére eine Variabilitit des Ventiltriebes
vom Vorteil.

Masse [mg/Zeitschritt]

WN PR O R NWAGOON
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Auslassmasse

Einlassmasse
Abbildung 68: Massenstromverlauf des

Kontrollpunktes 1 fiir definierte Steuerzei-
ten

Am Auslassmassenstromverlauf erkennt
man, dass beim Offnen des Auslassventi-
les der Druck im Zylinder bereits geringer
ist als im Abdampfraum. Daher kommt es
zum einem Anfiillen des Zylinders beim
Offnen des Auslassventiles. Durch den
anschliefenden Kompressionstakt muss
diese Masse zusitzlich ausgeschoben
werden, was zu Verlusten fiihrt.

Diese beiden Vorginge sind auch im pV-
Diagramm erkennbar und werden nach-
folgend als Pumpen und Uberverdichten
bezeichnet.
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Abbildung 69: p-V Diagramm fiir den
Kontrollpunkt 1

Der Hochdruckkontrollpunkt hingegen
kann sehr gut betrieben werden.
Hier sind in nachfolgender Abbildung
weder ein Uberverdichten noch ein Pum-
pen zu erkennen.
Fiir alle Betriebspunkte kann der vorgege-
bene Massenstrom eingehalten werden.
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Abbildung 70: Massenstromverlauf des
Kontrollpunktes 2
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Eine Ubersicht fiir die ermittelten Leis-
tungsdaten ist in Tabelle 8 zu finden.

Es wurde vor allem darauf geachtet, die
Massenstrome, die der Verdampfer liefert,
auszuniitzen. Die Differenz betrdgt beim
Auslegungspunkt ~1 g/s, was fiir Undich-
tigkeiten des Kolbens oder der Ventile
beriicksichtigt wurde. Grundsétzlich sieht
man, dass mit steigendem Massenstrom
und steigendem Druck die Leistung steigt.
Der etwas geringere exergetische Nut-
zungsgrad des Auslegungspunktes im
Vergleich zum Kontrollpunkt 1 ist darauf
zuriick zu fiihren, dass die abgefiihrte spe-
zifische Prozesswirme im Vergleich zur

zugefithrten spezifischen Prozesswidrme
iiberproportional steigt sowie durch den
steigenden Massenstrom. [6] Die innere
Ausschiebearbeit ist fiir den Kontroll-
punkt 1 aufgrund des Uberverdichtens
und Pumpen im Vergleich zu den anderen
Punkten relativ hoch. Im realen Betrieb
wird der Gegendruck im Kondensator
geringer ausfallen als in dieser Berech-
nung. Somit ist eine Neuauslegung der
Nockenkontur fiir die Gegendriicke, die
sich tatsdchlich einstellen werden notig,
dies wurde in dieser Arbeit nicht vorge-
nommen.

Kenndaten Kontrollpunkt 1 | Auslegungspunkt | Kontrollpunkt2 | Einheit
Expansionsverhiltnis € 20 20 20 [-]
Expandermassenstrom mExp 10,66 18,15 25,52 [g/s]
Innere Expansionsleis- P 291 15.01 2141 (kW]

tung des Expanders e ’ ’ ’
Innere Ausschiebeleis-
tung des Expanders PiLaus -5,49 -6,1 -6,93 (kW]
Innere Expanderleistung P; 4,63 8,9 14,49 [kW]
Effektive Ex%mderlels- P, 3.70 7.13 11,59 (kW]
tung
Effektiver prozentueller o
Leistungsriickgewinn”' 1 3,03 4,67 4,76 el
Innerer Wirkungsgrad ni 0,16 0,18 0,209 [-]
Exergetischer Nut- Ne, 0,95 0.94 0.96 L]
zungsgrad

Tabelle 8: Leistungsdaten fiir die drei Auslegungspunkte

Massenstrom | Dampfdruck Dampftemperatur vor | Druck Kondensatoreintritt
[g/s] [bar] Umschalthahn[°C] [bar]
Kontrollpunkt 1 15,0 20,6 291 2,0
Auslegungspunkt 19,2 26,5 301 1,8
Kontrollpunkt 2 26,4 38,4 343 2

Tabelle 9: Daten der Auslegungspunkte

20 Bei Annahme eines mechanischen Wirkungsgrads (n,,) von 0,80
21 Gilt fiir die effektive Motorleistung in den entsprechenden Betriebspunkt
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Nachfolgend wurde die Einlasssteuerzeit
so verkiirzt, dass es zu keinen Riickstro-
men und somit zu einem thermodyna-
misch optimalen Betrieb kommt.
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Abbildung 71: Verringerte Einlassoff-
nungszeit

Hierfiir wurde die Einlassoffnungzeit um
6 °KW verringert. Der Einlassschluss
wurde nicht verdndert, ebenso die Off-
nungsdauer des Auslassventiles.

Masse [mg/Zeitschritt]
w E= (9, )] ~ [oe] [(e]

180 -120 -60 0

60 120 180
OT...0°KW

Auslassmasse

KW
Einlassmasse

Abbildung 72: Massenverlauf fiir die ver-
ringerte Einlassoffnungszeit

Dadurch wurde das Riickstromen voll-
stdndig unterbunden.

Aus Tabelle 10 ist jedoch ersichtlich, dass
die Ausnutzung der Dampfenergie nur
gering gesteigert werden konnte.
Grundsitzlich ist der Prozess schon sehr
nahe am Clausius — Rankine — Prozess,
was, der exergetische Nutzungsrad von
95% deutlich macht.

Somit ist eine Umsetzung der gednderten
Steuerzeit nicht zwingend notwendig.

Auslegungspunkt Auslegungspunkt Lo
AT I Steuerzeit 1 Verkiirzter Einlass BLLEY
Expansionsverhéltnis € 20 20 [-]
Expandermassenstrom MExp 18,15 18,23 [g/s]
Innere Expanderleistung P; 8,9 9 [kW]
Effektive Expanderleistung P, 7,13 7,19 [kW]
Effektiver prozentueller Leis- o
tungsriickgewinn N 4,67 47 [%]
Innerer Wirkungsgrad i 18,4 18,5 [%]
Exergetischer Nutzungsgrad NEx 0,94 0,95 [-]

Tabelle 10: Leistungsdaten fiir den Auslegungspunkte der beiden Einlasssteuerzeitenvarian-

ten
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3.4.7 Variationen und deren Auswir-
kungen

Um das Verhalten des Dampfexpanders
besser verstehen zu konnen, wurden Varia-
tionen des Blowbyspaltes am Einlassventil
und am Auslassventil, des Gegendruckes
und des Expansionsverhiltnisses, rechne-
risch durchgefiihrt und analysiert.

Samtliche Variationen sind auf den Ausle-
gungspunkt bezogen. Das Expansionsver-
héltnis wurde zwischen den Grenzen 19
und 21 variiert. Das Ergebnis zeigt Abbil-
dung 73.

9.15 18.5

9.1
9.05
: \ P!
8.95 /
8.9 & 18.4
8.85 //
8.75 \\
4

8.65 18.3
19 20 21

Expansionsverhéltnis

Leistung [kW]

Innerer Wirkungsgrad [%]

8.7

—e— Innere Leistung —@— Innerer Wirkungsgrad

Abbildung 73: Leistungsdnderung und
innerer Wirkungsgrad iiber Expansions-
verhdltnis bei Auslegungssteuerzeiten

Wie zu erwarten sinkt die Leistung beim
Anheben des Expansionsverhéltnisses aus-
gehend vom Auslegungspunkt mit einem
Expansionsverhéltnis von 20.

Bei einem geringeren Expansionsverhélt-
nis steigt der Massenstrom, der durch das
Einlassventil stromt, an da ein geringerer
Druck zu Beginn des Offnens des Einlass-
ventiles im Zylinder herrscht. Durch die
hohere Dampfmenge kommt es zu einer
Leistungszunahme. Die Dampfenergie
wird aber nicht mehr vollstindig geniitzt,

weil der Dampf nicht mehr so weit ent-
spannt werden kann. Damit ist auch die
Verringerung des Wirkungsgrades zu er-
klaren.

Dahingegen ist bei einem hoheren Expan-
sionsverhiltnis der Druck beim Offnen des
Einlassventiles im Zylinder hoher und es
stromt weniger Dampfmasse ein. Im
schlimmsten Fall kommt es zu einem
Uberverdichten und dadurch zu einem
Riickstromen in das Vorvolumen. (siche
Abbildung 74). Durch die langere Expan-
sionsphase fiihrt dies bei hdherem Vorvo-
lumendruck zu einer Erhohung des Wir-
kungsgrades.

Es ist deutlich zu erkennen, dass zwar der
innere Wirkungsgrad mit steigendem Ex-
pansionsverhiltnis ansteigt, die Leistung
mit gleich bleibenden Steuerzeiten jedoch
sinkt.Fiir den Auslegungspunkt bedeutet
dies jedoch, dass sehr weit in das Zweipha-
sengebiet expandiert wird, teilweise sogar
unter den Gegendruck. Dadurch ergibt sich
ein Pumpen am Ende der pV-Kurve was zu
Leistungsverlusten fiihrt. Dieser Effekt ist
vor allem bei niedrigen Vorvolumendrii-
cken zu beobachten (siche Abbildung 74).

25

()

Uberverdichten

Juny
wv

Druck [bar]
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\j;

0 100 200

300 400 500

Hubvolumen [cm?]

Abbildung 74: p-V Diagramm des
Kontrollpunktes 1
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Die Pumparbeit kann idealisiert berechnet
werden.

Annahmen:

e Ausschieben der Masse von 3 nach
1 bei konstantem Druck

e Isentrope Stromung von 2 nach 3

® DP17P3

1

WPumpverlust = j p-dv + by Vs =1p)
2

(Glg. 39)

2.05 \
2.00 3
N

5 [
[(e} (Vo]
o wv
//
/

Druck [bar]
=
[or]
w
|

1.80

1.65

1.60

350 370 390 410 430 450
Hubvolumen [cm?]

Abbildung 75: Leistungseinbuflen durch
das ,, Pumpen “

Fiir diesen berechneten Punkt schlagen
sich diese beiden Effekte mit einer Leis-
tungsminderung von 7% zu Buche.

Uber das gesamte Expanderkennfeld kann
dies zu noch hoheren Verlusten fiihren.

Ahnliche Auswirkung auf die Leistungsfa-
higkeit des Expanders hat die Anderung
des Gegendruckes.

Hier wurde eine Variation von 1,6 bar bis
2,2 bar vorgenommen.

10 19.0
9.5 K - 18.8
9 \"\ - 18.6
8.5

- 18.4

A
NN
, \\ - 18.0
o5 \ - 17.8
6 \ - 17.6

5.5 17.4

8

7.5

Innere Leistung [kW]
Innerer Wirkungsgrad [%]

5 17.2
1.6 1.8 2 2.2

Gegendruck in [bar]

—e— Leistung —e- Wirkungsgrad

Abbildung 76: Leistung und innerer Wir-
kungsgrad bei tiber Gegendruck Ausle-
gungssteuerzeiten

In Abbildung 76 sieht man deutlich die
Auswirkung des Gegendruckes im Ab-
dampfraum.

Die starke Leistungszunahme bei geringem
Gegendruck kommt durch die erhohte
Frischdampfmenge, die in den Zylinder
einstromt, zustande.

Dies kann vor allem zu einem Engpass bei
der vom Verdampfer erzeugten Dampf-
menge fiihren.

Zusétzlich zur Leistung steigt der Wir-
kungsgrad bei niedrigem Gegendruck an.

Ist der Auslegungsgegendruck geringer als
der tatsdchliche Druck fiihrt dies zur
Uberverdichtung.

Das Uberverdichten kommt dadurch zu-
stande, dass beim Ausstromvorgang mehr
Dampf im Arbeitsraum bleibt und dadurch
ein erhohter Druck im Zylinder bei Ein-
strombeginn vorherrscht.

Der Expander expandiert immer auf den
gleichen Endzustand. Erhoht sich der Ge-
gendruck, kommt es zu einem Pumpeffekt.

Der Wirkungsgrad steigt mit abnehmenden
Gegendruck.
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Diese beiden Variationen verdeutlichen
anschaulich, dass sich durch eine Variabili-
tdt des Ventiltriebes oder durch eine vari-
able Verdichtung, ein erhebliches Potenzi-
al auftun wiirde.

Ein variabler Ventiltrieb ist umsetzbar,
aber kostenintensiv, und hat auf der Ein-
lassseite nur bedingt Auswirkung, da die
Finlasszeiten sehr kurz sind und diese bei
gegebenem Bauraum kaum mehr verkiirzt
werden konnen. Eine Verldngerung der
Einlasszeiten ist nur fiir wenige Betriebs-
punkte von Vorteil.

Eine Phasenverschiebung des Einlasshubes
hitte groBeres Potenzial.

Noch mehr Moglichkeiten bietet die Vari-
abilitdt des Auslassventiles, da durch ein
lingeres Offnen des Auslassventiles das
effektive Verdichtungsverhéltnis gesenkt
werden kann. Dadurch kann ein Uberver-
dichten verringert werden.

Fin  variables  Verdichtungsverhéltnis
konnte hingegen relativ einfach umgesetzt
werden. Hier mochte ich vor allem auf die
Moglichkeit der Anderung des Schadrau-
mes im Arbeitsraum durch eine Stell-
schraube hinweisen, mit der das Schadvo-
lumen verringert/vergrof3ert werden kann.

Blowby:

Erfolgt ein ungewolltes Entweichen oder
Zustromen von Dampf, am Kolben, an den
Ventilen oder z.B. durch Lunker im Mate-
rial, spricht man von Blowby.

Um diesen Einfluss auf die Leistung abzu-
bilden wurde eine Variation der Einlass-
blowbymasse sowie der Auslassblow-
bymasse durchgefiihrt.

In Abbildung 77 ist zu erkennen, dass die
Leistung durch ein erhohtes Einlassblowby
tendenziell sinkt.

Es stromt eine hohere Masse pro Zyklus in
den Zylinder, diese trigt jedoch nichts zur
Leistungsfahigkeit bei, da die sich im Zy-
linder befindliche Masse nicht vollstindig
entspannt wird.

100 18.5

90 X\

\ - 18.4
80
i \ /
60
50

% L 181
40

30

) / \ - 18.0

0 40 80 120 160 200
Einlassblowby [mg/Zyklus]

Leistungsdnderung [W]

-

o]

N
Innerer Wirkungsgrad [%]

—e— Leistungsminderung —e— Innerer Wirkungsgrad

Abbildung 77: Leistungsdnderung iiber
Einlassblowbymenge

Das oben gezeigte Diagramm wurde bei
einem konstanten Blowbyspalt berechnet.
Dies ist im realen Betrieb nicht der Fall.
Die Lage des Blowbys spielt bei der Leis-
tung eine entscheidende Rolle.

Stromt das Arbeitsmedium ungewollt wéh-
rend der Kompressionsphase in den Zylin-
der, so muss dieses mitverdichtet werden.
Bei der Expansion wird dieses zwar wieder
entspannt, aber durch eine Kombination
von Einlass- und Auslassblowby wird die
im Blowbydampf enthaltene Energie nicht
vollstidndig geniitzt und stromt in den Aus-
lasskanal. Das effektive Expansionsver-
hdltnis dndert sich durch die gesteigerte
Masse im Zylinder.

Grundsétzlich wird ein Einlassblowby nur
bei hohen Druckdifferenzen von Zylinder
und Vorvolumen relevant.

Die Auswirkung des Blowbys ist auch
deutlich im inneren Wirkungsgrad zu se-
hen, der mit der Menge des Einlassblow-
bys sinkt.

46



Thermodynamische Simulation
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Abbildung 78: Leistungsdnderung tiber
Auslassblowby in [mg]

Ist das Auslassventil ,undicht* stromt
stindig Masse in den Auslasskanal und
verrichtet keine Arbeit im Zylinder.

Es wird jedoch durch das Auslassblowby
mehr Frischdampf beim Offnen des Ein-
lassventiles einstromen, durch die geringe-
re Vorverdichtung und auch wihrend des
Arbeitszyklus immer wieder entweichen,
wodurch weniger Arbeitsmedium fiir die
Umsetzung in Arbeit zur Verfiigung steht.

Dadurch sinkt der innere Wirkungsgrad
des Dampfexpanders deutlich.

Der Verdampfer miisste in beiden Fillen
mehr Arbeitsmedium zur Verfiigung stel-
len als laut Priifstandsmessung moglich ist.

Diese Effekte wurden bei der Auslegung
der Steuerzeiten unter Annahme einer ver-
ringerten der zur Verfiigung stehenden
Dampfmasse von ~ 10% berticksichtigt.

Zusammenfassend kann gesagt werden,
dass die Auslegung der Dampfmassen-
stromsteuerung von Kompromissen getrie-
ben ist. Vor allem die unbekannten Ein-
flussgroBBen Gegendruck sowie Undichtig-
keiten der Ventile und des Kolbens kénnen

zum jetzigen Entwicklungsstand nur ab-
schdtzungsweise beriicksichtigt werden.
Dahingegen kann der Einfluss des Expan-
sionsverhéltnisses gut in der Simulation
gezeigt werden.

Fiir eine genaue Auslegung ist jedoch das
Zusammenspiel dieser drei GroBen dulerst
wichtig.

Im weiteren Verlauf sollten Versuche
durchgefiihrt werden, um das Blowby und
die Gegendriicke messtechnisch erfassen
und somit das Simulationsmodell besser
abstimmen zu konnen.

Die Mechanik ist der begrenzende Faktor
fiir die minimale Masse pro Zyklus. (siche
4.3.1)
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4 Ventiltrieb

Die Aufgabe des Ventiltriebes ist es, die
Frischdampfzufuhr in den Expander zu
regeln. Hierfiir gibt es unter andrem die
Moglichkeiten der Drehschiebersteuerung
oder von Hubventilen.

Die Schiebersteuerung, die in vielen
Dampfmaschinen angewandt wird, hat den
Vorteil, dass sehr kurze Steuerzeit reali-
sierbar sind.

Negativ wirken sich die hohen Reibungs-
verluste der Schiebersteuerung aus. Die
Schiebersteuerung hat als gro3en Nachteil-
grof3e Lassigkeitsverluste.

Abbildung 79: Links Hubventil, Rechts
Drehschieber[36]

Die Anordnung von Hubventilen kann in
vielfaltigster Lage erfolgen.

Die Anordnung der Ventile hat grofle
Auswirkung auf das Expansionsverhiltnis,
dieses wurde in einer Studie liber Ventil-
triebsvarianten analysiert’””. Aus dieser
geht hervor, dass sich stehende Ventile mit
unten liegender Nockenwelle gut fiir den
vorliegenden Dampfexpander eignen. Das
hochste Expansionsverhiltnis erreicht man
zwar bei hdngenden Ventilen, da jedoch
eine vollstindige Abdichtung der Ventil-
schifte bei dieser Anordnung aus Bau-
raumgriinden nicht moglich ist, wird auf
stehende Ventile zuriickgegriffen.

4.1 Bauweisen von Ventiltrieben

Fiir die Ausfiihrung von Ventiltrieben ha-
ben sich unterschiedliche Ausfiihrungen
durchgesetzt.

2 [15] Seite 34

Abbildung 80: Ubliche Bauarten eines
Ventiltriebs mit obenliegender Nockenwel-

le [3]

Es werden vor allem Ausfiihrungen mit
oben liegender Nockenwelle und hédngen-
den Ventilen angewandt (Abbildung 80).

Grundsitzlich sind bei der Anordnung der
Ventile unterschiedliche Positionen mdog-
lich. In nachfolgender Abbildung ist die
Anordnung fiir stehende Ventile zu sehen.

Kipphebel ‘--. >
it

Stofstange

L
Stofel / I[
Nockenwelle &>

B

Abbildung 81: Untenliegende Nockenwelle
mit A) stehendem Ventil, B) Stofistange
und hdngendem Ventil [36]

Bei der Betdtigungsart kann man Ventil-
triebe in drei Hauptgruppen unterteilen:

e Betidtigung iiber TassenstoBel
e Betitigung iiber Schwinghebel
e Betitigung iiber Kipphebel

Erfolgt die Betitigung iiber Tassenstof3el
ist mit erhohten Reibungsverlusten zu
rechnen; Abhilfe wiirde hier ein Rollenab-
nehmer bringen. Abgesehen davon bringt
diese Ausfithrung den Vorteil mit sich,
dass nur geringe bewegte Massen vorhan-
den sind.

Die Ausfiihrung mit Schwinghebel kann
bei geschickter Anordnung bei Mehrventil-
systemen mit nur einer Nockenwelle ange-
steuert werden.

Fiir hohe Drehzahlen wird diese Bauweise
durch die hohere Masse und geringere
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Steifigkeit des Ventiltriebes uninteressan-
ter.

4.2 Grundlagen der Auslegung

Fiir die Auslegung des Ventiltriebes sollten
einige Grundlagen und Anforderungen, die
nachfolgend beschrieben sind, beachtet
und angewandt werden.

4.2.1 Anforderungen an die Ventiler-
hebungskurve

Das Ventil sollte moglichst schnell den
maximalen Hub erreichen, diesen beibe-
halten und dann moglichst schnell schlie-
Ben.

Daher ist die geometrisch ideale Ventiler-
hebungskurve eine Rechtecksfldche.

Als Mal fiir diese Forderung ist die Fiil-
ligkeit heranzuziehen.

Diese ist definiert als Fldche unter der rea-
len Ventilerhebungskurve bezogen auf die
geometrisch ideale Rechtecksform. (siehe
Glg 40). Die Rampen fiir das Offnen und
SchlieBen des Ventils sind nicht mit zu
berticksichtigen.

Die graphische Darstellung der Fiilligkeit
ist in Abbildung 82 zu sehen.

Ventilhub [mm]

Verdrehwinkel [°]

Abbildung 82: Fiilligkeit KLD
(/16] Seite 21)

Flache unter der Ventilhubkurve

KLD =
D-L

(Glg. 40)

So wiinschenswert eine gute Fiilligkeit
hinsichtlich der thermodynamischen Ei-
genschaften ist, so negativ wirkt sie sich
auf die Auslegung der Bauteile aus, da
durch das schnelle Offnen und SchlieBen
des Ventils hohe Massenkrifte resultieren.

Durch das schnelle SchlieBen entsteht eine
hohe negative Beschleunigung welche eine
steife Feder notwendig macht, ansonsten
wiirde das Ventil abheben. Die steife Feder
ergibt ihrerseits hohe Reibungskrifte und
hohere Massen.

Es muss deshalb ein Kompromiss zwi-
schen einer groBen Fiilligkeit und der Bau-
teilbelastung eingegangen werden.

Fiir moderne Ventiltriebe wird eine ruck-
freie Ventilerhebungskurve als Standard
angesehen.

Unter dem Ruck versteht man die dritte
zeitliche Ableitung des Ventilhubes.

Bei einer ruckfreien Nocke sind die Uber-
gangsstellen krimmungsstdtig, das heifl3t,
der Verlauf der ersten und zweiten Diffe-
rentialquotienten, ist stetig und somit weist
lediglich die Beschleunigungskurve einen
Knick auf.

Um ein ungewolltes Offnen des Ventiles
durch Toleranzen und Temperatureinfliisse
und die dadurch hervorgerufenen Bauteil-
ausdehnungen zu verhindern muss ein
Ventilspiel vorgesehen werden.

Um ein definiertes Aufsetzen der Nocke
auf das Ventil bzw. eine definierte Auf-
setzgeschwindigkeit des Ventiles beim
SchlieBen nicht zu {iberschreiten, ist eine
Rampe am Anfang und am Ende der No-
cke erforderlich.

Je flacher diese Rampe ist, desto geringer
sind die Aufsetzgeschwindigkeiten und die
damit stattfindende StoBanregung.

Als Richtwerte fiir Aufsetzgeschwindig-
keiten kann man Werte zwischen 0,3 m/s
und 0,6 m/sz3, in Sonderfillen bis zu 1 m/s

2 [9] Seite 33
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fiir die Auslegung heranziehen.

Die wesentlichen Merkmale einer Ven-
tilerhebungskurve sind in Abbildung 83
dargestellt.
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Le ...Offnungsdauer [°KW]
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Log...Offnungsrampenlinge [°KW]

Hog... Offnungsrampenhéhe [mm]
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Lege... Offnungsrampenlinge ab  Ventilspielaus-
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Lp ... Beschleunigungslinge [°PKW]

Ly,... Verzogerungslinge [°KW]

Abbildung 83: Merkmale einer Ventilerhe-
bungskurve [21]

4.2.2 Grundlagen der Kinetik des Ven-
tiltriebes

Grundsétzlich lasst sich die Kinetik des
Ventiltriebes iiber ein einfaches Feder-
massesystem, wie in Abbildung 90 zu
sehen ist, beschreiben.

Aus der vorgegebenen Ventilerhebungs-
kurve kann durch Ableitung dieser die Ge-
schwindigkeit und durch nochmaliges Ab-
leiten nach d¢ die Beschleunigung des
Ventils errechnet werden.

Ventilgeschwindigkeit:

. dx
X((P'(D)=(DNW'£
(Glg. 41)
Ventilbeschleunigung:
€(0,0) = oy - X
X(@, 0) = 0'Nw 2o
(Glg. 42)
X ... Ventilerhebung
X ... Ventilgeschwindigkeit
X ... Ventilbeschleunigung
wnw - Nockenwellendrehzahl
[0) ... Nockenwellenwinkel

Mit den auf die Ventilachse reduzierten
Massen (Glg.43), lassen sich die Krifte auf
die Bauteile und die Grenzbedingung ge-
gen das Abheben formulieren.

Reduzierte Massen:

Myeq = My + Mp7 + Mgej) + Mered

(Glg. 43)

M..q --- reduzierte Massen auf Ven-
tilachse

my ... Ventilmasse

mpy ... Federtellermasse (nur Aus-
lass)

Mgey --- Ventilkeilmasse (nur Aus-
lass)

Mpeq -~ Ventilfedermasse reduziert

(0,3 x Ventilfedermasse)
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Die Ventilfedermasse ist mit einem Drittel
der Gesamtventilfedermasse fir den be-
wegten Anteil angenommen worden.

Grenzbedingung:

Myeq "X + Freger + Creder "X =0
(Glg. 44)

Myeq... Reduzierte Masse
Freder--- Vorspannkraft der Ventilfeder

Creder--- Federkonstante der Ventilfeder

Damit kein Abheben des Tassenstofels
vom Nocken erfolgt, muss folgendes gel-
ten:

Mpeq - X < Freder T Creder * X
(Glg. 45)

4.2.3 Ventilfederauslegung

Die Federauslegung kann iiber den grund-
legenden Zusammenhang von Federstei-
figkeit ,Federweg und Federkraft erfolgen.

Fr=c-s
(Glg. 46)
Fg ... Federkraft
C ... Federsteifigkeit
S ... Federweg

Die bendtigte Federkraft ist aus der Bedin-
gung des Abhebens bekannt. Der Feder-
weg entspricht dem Ventilhub. Mit diesen
zweil bekannten Groflen kann die benotigte
Federsteifigkeit sowie die Vorspannung
berechnet werden.

Die Federabmessungen sind mit nachfol-
gender Gleichung fiir Schraubenfedern zu
berechnen.

_ G-d*
€=8-i-D3
(Glg. 47)
G ... Schubmodul
D ... Wickeldurchmesser der Feder
d ... Drahtdurchmesser
1 ... Windungsanzahl

Abbildung 84: Federdiagramm
([12] Seite 347)

Durch Variation der Parameter in Glg. 47
kann eine geeignete Feder dimensioniert
werden.

Fiir die spezielle Anwendung der Ventilfe-
der, die im Heifldampf liegt, ergaben sich
Schwierigkeiten bei der Festlegung des G-
Moduls. Dieser ist ndmlich nicht nur vom
Werkstoff abhingig, sondern auch stark
temperaturabhéngig.

Hierfiir wurde eine Niherungsformel laut**
verwendet. Diese besagt, dass bei 250 °C
der Schubmodul und somit auch die Feder-
steifigkeit um ca. 7% sinken.

Fiir die dynamischen Belastungen der Ven-
tilfeder miissen 10° Lastspiele erreicht
werden.

Fiir die Uberpriifung der Dauerfestigkeit
muss die Torsionsspannung in der Schrau-
bendruckfeder berechnet werden.

#[32] TB 10-17
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_ G-d-s

T8 D3
(Glg. 48)

T, ... Torsionsspannung
G ... Schubmodul
D ... Wickeldurchmesser der Feder
d ... Drahtdurchmesser
1 ... Windungsanzahl

Die Spannung muss nun fiir den vorge-
spannten Zustand und den Zustand bei voll
gedftnetem Ventil berechnet werden.

Es ldsst sich vorweg sagen, dass sich durch
eine groBBere Windungszahl und durch gro-
Beren Wicklungsdurchmesser in Kombina-
tion mit einem kleinen Federweg die
Spannung verringern lasst.

Mit diesen Werten kann dann im Dauerfes-
tigkeitsschaubild die Anzahl der Lastspiele
fiir den gewdhlten Werkstoff abgelesen
werden.

Fiir die Ventilfeder im HeiBdampf ist fiir
den gewdhlten Werkstoff kein Dauerfes-
tigkeitsschaubild zu finden gewesen. Da-
rum wurde auf das Know How eines Fe-
derherstellers zuriickgegriffen.

4.2.4 Grundlagen Mehrkorpersimula-
tion des Ventiltriebes

Mithilfe der Software AVL Excite Timing
Drive kann die Dynamik von Ventiltrieben
simuliert werden. Dieses Programm ist
speziell fiir diese Aufgabe entwickelt wor-
den und besitzt Bausteine die miteinander
verbunden werden und die Grunddaten der
Bauteile hinterlegt haben.

Das Tool basiert auf den Grundlagen der
Mehrkorperdynamik. Bei der Mehrkorper-
dynamik werden mehrere Korper mitei-
nander verbunden die in Wechselwirkung
zueinander stehen.

Grundsitzlich werden zuerst die Einzelko-
per modelliert, die Grundbedingungen
festgelegt und dann das gesamte System
betrachtet.

Durch den Ortsvektor kann die Bewegung
eines Korpers 1 beschrieben werden:

=R+ A-T

a
(Glg. 49)

Al-@' ... Rotation

R! ... Translation

Globales Inertialsystem

Rotations-Achse [v|=1

3 .l

Abbildung 85: Beschreibung des Punktes P
im starren Korper [29]

Um die Dynamik der Bewegung beschrei-
ben zu konnen, werden das Newtonsche
Gesetz und die Eulergleichung verwendet:

ﬁi=mi_}'éi
(Glg. 50)
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Mi=]i- i

(Glg. 51)
Fi Auf den Kérper wirkende Kraft
m' ... Masse des Kérpers
Rl ... zweite Ableitung des Ortsvektor
i Tragheitsmoment

zweite Ableitung des Verdreh-
winkels

Diese Gleichung verliert ihre Giiltigkeit,
wenn die Kréfte nicht im Schwerpunkt
angreifen.

Aus der Lage des Korpers und der Bewe-
gungsgleichung resultiert eine Anzahl von
Gleichungen die numerisch geldst werden
miussen.

Die Anzahl der Korper beeinflusst direkt
die Anzahl der zu l6senden Gleichungen.

4.2.5 Kontaktauslegung Hertz’sche
Pressung

Durch die hohen Krifte am Ventiltrieb, die
zwischen den Bauteilen auftreten, entste-
hen hohe Druckspannungen, deshalb miis-
sen die Bauteile, Ventil, Nocke und Stofel
auf Flachenpressung tiberpriift werden.

Hier kommt die Theorie von Hertz zur
Anwendung, da es sich um gekriimmte
Flachen handelt.

Diese Theorie geht von den Boussi-
nesqschen Formeln aus. Die Vorausset-
zung ist hierbei ein homogenes, isotropes
Material das dem Hookeschen Gesetz ge-
nugt.

Die Verteilung der Druckspannung erfolgt
halbkugelformig iiber der Druckfléche.

1 3[1,5-F-E?
maxo, =0y =—' |5
270 T 21 —v?)?
(Glg. 52)
Fiir zwei gekriimmte Flichen gilt:
I‘1 " rz
r =
ry +ry
(Glg. 53)

Fiir eine ebene Fliche folgt r, — oo d.h.
r=rq
Fiir unterschiedliche Materialien gilt:

EllEZ

E=2-
E, +E,

(Glg. 54)
r ... Bauteil Radius
E ... E-Modul

V... Querdehnungszahl
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Abbildung 86: Hertzsche Theorie ([27]
Seite C33)

4.2.6 Tribologische Auslegung

Durch die hohen Reibungsverluste, die
durch den Ventiltrieb entstehen, ist die
triobologische Betrachtung duferst wich-
tig.

Zu einem tribologischem Systems gehoren,
wie in Abbildung 87 zu sehen ist, der
Grundkorper, der Gegenkorper und der
Zwischenstoff sowie die Belastung und der
Bewegungszustand.

Belastung F

Umgebungsmedium l

Gegenkdrper \

Zwischenstoff v \
i

o

Relativbewegung s, v

Grundkdrper | !

|
|
|

Belastung F

Abbildung 87: Tribologisches System
([9]Seite 212)

Eine wichtige Grofle stellt auch die Ober-
flichenbeschaffenheit der Bauteile dar, da
sie die Schmierfilmaufbauvorgénge beein-
flusst.

Der Schmierstoff hat die grundsitzliche
Aufgabe, die beiden Bauteile zu trennen.

Fir FEinlaufphasen kann ein Verschleifl

durchaus erwiinscht sein um die Bauteile
aufeinander anzupassen.

Weiters kann zwischen Festkorperreibung,
Mischreibung und  Flissigkeitsreibung
unterschieden werden.

Vor allem beim Startvorgang des Expan-
ders kommt es zu Festkorperreibung zwi-
schen StoBel und Nocke. Dieser geht dann
im Betrieb in Mischreibung iiber und
schliesslich in Fliissigkeitsreibung, der den
Idealfall flir einen geringen Verschleifl
darstellt.

Der Verlauf dieser Reibungszustinde ist in
Abbildung 88 zu sehen.

Grund- und Gegenkdrper

Hydrodynamik
{d>R)

Abbildung 88: Stribeck Kurve [9]

Die Reibungszustinde sind stark vom
Schmiermedium  abhédngig. Da das
Schmiermedium zu diesem Zeitpunkt noch
nicht festgelegt wurde konnte keine Ausle-
gung vorgenommen werden.

Zwischen Stofel und Nocke wird durch die
hohen Beschleunigungen und die dadurch
hervorgerufene Pressung die Schmierfilm-
bildung stark beeinflusst. Als Grenz-
schmierfilmdicke zwischen Stéfel und
Nocke sollte ein Wert von 0,1 pum nicht
unterschritten werden.*

25 [30]
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4.3 Vorgehensweise bei der Aus-
legung des Ventiltriebes

Die Auslegung des Ventiltriebes sollte
nach der Thermodynamiksimulation mdg-
lichst kurze Einlassventiloffnungszeiten
besitzen. Durch diese Tatsache wird die
Nockenkontur malgeblich  beeinflusst.
(siche 4.3.1 Problem der Nockengrof3e)

Fir die Auslegung wurde das Software
Tool AVL EXCITE Timingdrive verwendet.
Mithilfe dieser Software wurden die No-
ckenkonturen sowie die Mehrkorpersimu-
lation des Ventiltriebes durchgefiihrt.

Zusitzlich wurde die Flachenpressung der
Bauteile berechnet.

Fiir die Uberpriifung wurde eine Excel-
Berechnung mit den in Abbildung 89 und
Abbildung 90 dargestellten Modellen er-
stellt.

Da fiir die Grundauslegung haufig selbst
geschriebene Programme verwendet wer-
den, ist die Theorie dazu in Kapitel 4.2.2
erklart.

Fall 1: Fall 2:

C
Ventifeder CVemeeder

pBa!g
Mieq

Cea Nock
= ocxe Chaig Nocke

Abbildung 89 : Modelle fiir Einlassventil

Fiir das Einlassventil sind zwei Modelle
notwendig. Der erste Fall ohne Druckbe-
lastung am Metallbalg ist fiir die Kontrolle
gegen das Abheben des Ventiles notwen-
dig. Der zweite Fall mit Druckbelastung ist
vor allem fiir die maximale Flachenpres-
sung zu berticksichtigen.

CVe ntifeder

Mreq

Nocke

Abbildung 90: Modell Auslassventil fiir
Nockenkonturkontrolle

Das Auslassventilmodell wurde wie in
oben zu sehender Abbildung modelliert.

Die Vorauslegung und Uberpriifung wird
mit den obigen Modelle in Microsoft Excel
durchgefiihrt.

Das Modell fiir die Bestimmung der No-
ckenkonturen ist fiir das Auslassventil in
Abbildung 91 zu sehen.

J srest [0

Abbildung 91: Modell Auslassventil fiir
AVL Excite

Als Ergebnis wurden die in Abbildung 93
dargestellten Nockenkonturen erstellt. Die
Steifigkeiten und Werte fiir die Ddmpfung
wurden nach den Schulungsunterlagen der
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Firma AVL ermittelt.

Zylinder 1

40

30 ——

. /7 \\

wl /[ \

o] \
a0 |\ )
2\ /
-30 \\\\\///
-40 \_/

-40 -20 0 20 40
Auslassnocke Einlassnocke

Abbildung 92: Nockenkonturen Zylinder 1

Zylinder 2
40
30 e
N BN
ol | AR
o] |
a0 ]\ |/
* \\ /
-30 \\.//
-40
-40 -20 0 20 40
Auslassnocke Einlassnocke

Abbildung 93: Nockenkonturen Zylinder 2

In den Abbildungen 92 und 93 sind die
Nockenkonturen fiir die zwei Zylinder zu
sehen, die sich lediglich durch die Positio-
nen der Nocke unterscheiden. Als Ferti-
gungsreferenz gilt die schwarze Markie-
rung. Es wurde auch darauf geachtet, dass
die Nockenkontur konvex ist, um ein ein-
faches Schleifen dieser zu ermoglichen.

Fiir die Fiilligkeit der Nocke wurde ein
Wert von 0,56 fiir die Einlassnocke und
0,65 fiir die Auslassnocke erreicht.

Der Einlasshub von 2,2 mm bei einem
Offnungswinkel von 52° KW und der Aus-
lasshub von 7 mm bei 140 °KW Off-
nungswinkel wurden aus den Vorgaben der
Thermodynamikrechnung umgesetzt.

Eine wesentliche Grenze in der Umsetzung
der thermodynamisch optimalen Steuerzei-
ten ist die Grofle des Nockengrundkreisra-
dius. Die Ausfithrung der Hubkurven ist in
Abbildung 94 zu sehen.

Um den StoB beim Auftreffen der Nocke
zu verringern wurde eine Rampe mit 284
mm/s Aufsetzgeschwindigkeit {iiber 0,1
mm am Anfang und am Ende der Ventiler-
hebungskurve realisiert.

Die maximale Beschleunigung am Ein-
lassventil liegt bei 6500 m/s?.

Diese ist vor allem durch das schnelle Off-
nen und Schlieflen relativ hoch.

Die maximale Auslassventil-
beschleunigung ist deutlich geringer und
liegt bei 1780m/s2.

Die maximalen Geschwindigkeiten liegen
fir das Einlassventil bei 2,5 m/s und fir
das Auslassventil bei 1,8 m/s.

Die genauen Verldufe sind in nachfolgen-
den Abbildungen (94, 95, 96) zu sehen.
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Hub [mm]

6.9 A
6.4 / \
5 [\
5.4 > | 226°KW | //
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34 |\ / |
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J \ v / v
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Kurbelwinkel [°]

—— Einlassventilhub

— Auslassventilhub ‘ OT Zylinder 1...90°KW

Abbildung 94: Ventilerhebungen Zylinder 1

Hub/ Geschwindigkeit

Kurbelwinkel [°]

106 116
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Einlassventilgeschwindigkeit [m/s]
—— Einlassventilhub [mm]
Einlassventilbeschleunigung [m/s?]
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Abbildung 95: Einlassventilcharakteristik Zylinder 1
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Kurbelwinkel [°]
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2000
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Auslassventilbeschleunigung [m/s?]

Einlassventilgeschwindigkeit [m/s] —— Auslassventilhub [mm]

-500

Abbildung 96: Auslassventilcharakteristik Zylinder 1

4.3.1 Problem der Nockengrofie

Durch die Tatsache, dass nur eine gewisse
Menge an Dampf im Zylinder vollstindig
expandieren kann, werden die Steuerzeiten
durch die zur Verfiigung stehende
Dampfmenge, den Gegendruck und das
Expansionsverhiltnis bestimmt. Daraus
ergibt sich fiir diese Anwendung eine rela-
tiv kurze Offnungszeit des Einlassventiles.

In Abbildung 97 ist der Grenznocken-
grundkreisradius fiir Ein- und Auslass zu
sehen. Dieser ist aber in der Realitdt nicht
umsetzbar, da eine gewisse Flichenpres-
sung an der Spitze nicht iiberschritten wer-
den soll.

B cos(%) "X
71— cos(%)
Glg. 55
a ...Offnungswinkel

R,...Nockengrundkreisradius

1 x

.
Rg

Abbildung 97: Theoretischen minimaler
Nockengrundkreisradius

Durch die Rampen am Anfang und Ende
der Nocken wird eine weitere Abweichung
von der theoretisch moglichen Nocken-
form hervorgerufen.

Durch diese Betrachtung kommt man bei
den vorher erwdhnten Hubkurvenverldufen
auf einen theoretischen minimalen Ein-
lassgrundkreisradius von 18 mm.
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4.3.2 Krifte am Ventiltrieb

Die Kraftverlaufe am Einlassventil sind fiir
die Auslegungsdrehzahl und die Betriebs-
drehzahl dargestellt.

Hier ist ersichtlich, dass die Federvorspan-
nung durch den Druck am Druckstiick ge-
ringer ausfallen kann.

Da aber die genauen Druckverhéltnisse
durch den Spalt an der Ventilschaftfiihrung
nicht feststellbar sind, kann dieser Druck
nicht mit Sicherheit eingerechnet werden.

Es kommt daher zu relativ hohen Kriften
am Einlassventil von bis zu 2600 N bei
Auslegungsdrehzahl, wie in Abbildung 98
zu sehen ist.

2600

2400

2200

2000

] I
5j C
1200 \ f

1000

Kraft [N]

70 90 110 130
¢ [°KW]

Kraft auf StoRel bei Auslegungsdrehzahl
[2400 U/min] 20bar

Kraft auf StoRel bei Betriebsdrehzahl
[1500 U/min] 20bar

Abbildung 98: Krdfte auf Stof3el bei 20 bar

Um ein Abheben des Ventiles zu vermei-
den, muss die Feder eine geniigend grof3e
Gegenkraft zu den Massenkriften aufbrin-
gen. Dies ist vor allem beim Schlieen des
Ventiles problematisch.

Fiir das Einlassventil wurde hier eine Si-
cherheitskraft von 113 N gegen das Abhe-
ben beriicksichtigt.

2000

1800 I" "\
1600

1400

1200

Kraft [N]

o]

o

o
—

600 [\ 113N

400 J/
\ /

\

\

\

1000 \
\

\
\

200 "~ —

0 : ; ,
70 90 T 110 130
¢ [°KW]

Abbildung 99: Sicherheit gegen Abheben
Einlassventil bei 0 bar auf dem Metallbalg

Die Krifte am Auslassventil werden wie
bei jeden gewdhnlichen Ventiltrieb be-
rechnet. Hierfiir ergeben sich die in Abbil-
dung 100 dargestellten Verldufe.

Die maximale Kraft auf den Sto3el erreicht
bei Auslegungsdrehzahl einen Wert von
1020 N.

1.100

1.000

900

800

700

Kraft [N]

500

\ |

| I

\ |
600 \\ II
I I N
300 + \\{ \\\]I/

200

250 270 290 310 330 350 370 390
¢ [°’Kw]

Kraft auf StoRel bei Auslegungsdrehzahl
[2400 U/min]

Kraft auf StoRel bei Betriebsdrehzahl
[1500 U/min]

Abbildung 100: Krdifte auf das Auslassven-
til

Fir das Auslassventil muss ebenfalls eine
Sicherheit gegen das Abheben vorhanden
sein.

Hier ist fiir die Auslegungsdrehzahl eine
Kraft von 258 N berticksichtigt.
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Diese konnte niedriger sein, wird aber so
hoch gewdhlt um ohne grofen Aufwand
die Nockenkonturen durch alternative Aus-
legungen ersetzen zu kénnen.

1.200
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250 270 290 310 330 350 370 390
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Abbildung 101: Krdfte auf das Auslassven-
til

Diese Betrachtung der Sicherheit muss
durch die Schwingungen, die im realen
Betrieb auftreten, mit einer ausreichenden
Sicherheit beriicksichtigt werden.

1.100
1.000
900
800
700
Z 600
&
© 500
y J
AAAAAAN
400 L
300 —i—y
200
100 220N
0 . . Y
161 211 261 311
¢ [°KW]
Kraftverlauf Excel
Kraftverlauf Excite

Abbildung 102: Krdfte auf das Auslassven-
til: Vergleich Excel Rechnung mit Excite

Der Vergleich dieser Verldufe ist exempla-
risch fiir das Auslassventil dargestellt.
Aufgrund der Annahmen, die fir die
Dampfungswerte der Bauteile getroffen

wurden, kann der Verlauf in der Realitét
stark abweichen.

4.3.3 Knickung der Ventile

Um die Schaftdicke der Ventile zu iber-
priifen wurden die Ventile auf Knickung
rechnerisch tiberpriift.

Als Knickfall wurde der zweite Euler-
knickfall verwendet.

Auf Grund des Schlankheitsgrades kommt
es zum Knicken im unelastischen Bereich.

Hier wird auf die Theorie von Tetmajer
zurlickgegriffen.

Niheres dazu ist in der Literatur®® zu fin-
den.

Werkstoff 1.4718 X45CrSi9-3
Bezeichnung Fo_rmel— Wert Einheit
zeichen
E-Modul E 210000 N/mm?
Schaftdurchmesser d 5 mm
Knicklinge L 55 mm
Ventilmasse m 0,022 kg
maximale
Ventilbeschleunigung a 7000 m/s?
vorhandene Federkraft Freder 500 N
E;lfltandene Triigheits- Foun 154 N
Knicklinge I 55
Khnickfall 2 -
Beiwert c 1 -
Druckspannung Gq 333 N/mm?
Sicherheit S=6x/64 11,2 -

Tabelle 11: Knickberechnung Einlassventil

6 112] Seite 57
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Bezeichnung Formelzei- Wert Einheit
chen

E-Modul E 210000 N/mm?

Schaftdurchmesser d 5 mm

Knicklinge L 100 mm

Ventilmasse m 0,042 kg

maximale

Ventil- a 9500 m/s?

beschleunigung

vorhandene Feder-

kraft Freae 634 N
vorhandene  Trig-

heitskraft Fuom 399 N
Knicklast Fx 1033 N
Druckspannung G4 52,6 N/mm?
Sicherheit S=o6k/64= 6.1

Tabelle 12: Knickberechnung Auslassven-
til

Als Ergebnis wurde eine Sicherheit von

nahezu 10 fiir beide Ventile errechnet.

4.3.4 Fliachenpressung und Schmier-
filmdicke

Die Flichenpressung ist ein wichtiger Pa-
rameter fiir die Auslegung des Ventiltrie-
bes. Hierfiir wurden aus fritheren Projekten
Werte von 800 N/mm? als Grenzwert an-
genommen.
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T 0 / \
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100
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Abbildung 103: Pressung zwischen Nocke
und Stofel Einlassventil bei 40 bar

Fiur das Einlassventil ist der Verlauf der

Pressung bei Maximalhub mit 950 N/mm?
iberschritten.

Diese Uberschreitung tritt aber nur bei
,worst case” von 40 bar Druckbelastung
auf den Metallbalg auf.

Da dieser Fall in der Realitit relativ un-
wahrscheinlich ist, wird diese Auslegung
akzeptiert.

Die Auslassventilseite ist hier wesentlich
unproblematischer: Hier wird lediglich
eine Pressung von 190 N/mm? erreicht.

200
180 / \
160 / \
E 140 A
£ \ [
Z 120 1
°° V.
5 100 - \/
g V
& g0 -
60 -
40 “ |
20 4
0 T T T
250 300 350 400

9 [°Kw]
Abbildung 104: Pressung zwischen Nocke
und Stofel Auslassventil

Die Schmierfilmdicke wird direkt von der
Flachenpressung beeinflusst. Steigt die
Flachenpressung, wird der Schmierfilm
diinner.

Um einen einwandfreien Betrieb des Tas-
senstoBels und der Nocke zu gewihrleis-
ten, soll die Schmierfilmdicke 0,1 pm
nicht unterschreiten.”’

Des Weiteren hat die Schmierfilmdicke
einen entscheiden Einfluss auf die Reibung
des Ventiltriebes.

Um eine Abschitzung der Schmierfilmdi-
cke vorzunehmen wurden die Eigenschaf-
ten eines Motordls 10W30 angenommen,
da die genauen Werte der ionischen Fliis-
sigkeit noch nicht verfiigbar waren.

27 [30]
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Als Ergebnis ist der Verlauf in Abbildung
106 zu sehen.

An der Nockenspitze wird der Wert von
0,1 pm leicht unterschritten. Es wurde hier
vom worst case ausgegangen, das heif3t die
Stirnfliche am Metallbalg wird mit 40 bar
beaufschlagt.
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Abbildung 105: Schmierfilmdicke zwischen
Nocke und Stofsel EV

Nachfolgend ist die Schmierfilmdicke zwi-
schen Sto6Bel und Nocke des Auslassventi-
les zu sehen. Hier gibt es keine Schwierig-
keiten die geforderten Werte einzuhalten.
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Abbildung 106: Schmierfilmdicke zwischen
Nocke und Stofsel AV

AbschlieBend kann gesagt werden, dass
der mechanische Ventiltrieb iiber Nocken-
betdtigung durchaus als Steuerung fiir
Dampfmaschinen geeignet ist.

Als grofiter Vorteil kann die hohe Dicht-
heit der Tellerventile im Vergleich zur
Schiebersteuerung positiv erwahnt werden.

Als groBer Nachteil muss der Bauraumbe-
darf genannt werden; abgesehen vom be-
reits betrdchtlichen Gesamtplatzbedarf der
Ventilmechanik kommt hinzu, dass es bei
den gegebenen, relativ kleinen, Dampf-
stromen sehr kurzer FEinlasssteuerzeiten
bedarf, welche nur mit groBen Nocken-
grundkreisradien umsetzbar sind.
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5 Konstruktion

Der Konstruktionsteil dieser Arbeit bein-
haltet vor allem die Teile des Ventiltriebes.
Um eine Ubersicht iiber den gesamten
Hubkolbenexpander zu geben wird hier
nachfolgend kurz auf das Konzept einge-
gangen.

Es wurde bei der Konstruktion darauf ge-
achtet, die Einzelbaugruppen so zu gestal-
ten, dass sie in Zukunft einfach durch al-
ternative Baugruppen ersetzt werden kon-
nen. Somit ist eine Art Modulsystem um-
gesetzt worden.

In Abbildung 107 ist der Schnitt durch den
Expander zu sehen.

Der grundsitzliche Aufbau beruht auf
einer Gleichteilstrategie. Somit sind die
Zylinder 1 und 2 identisch. Die beiden
Kurbelgehdusehilften unterscheiden sich
nur durch die mechanische Bearbeitung.

Der Kolben ist ein gebauter Kolben mit
Aluminiumhemd und einem Kolbenboden
aus rostfreiem Stahl. Der Kolbenring aus
PTFE ist nicht geschlitzt, daher wurde die
Trennung des Kolbenhemdes vom

Kolbenboden  notwendig.  Fiir  die
Endausfiihrung laufen noch
Untersuchungen iber die

Kolbenringausfiihrung. Diese Ergebnisse
waren aber bis zum Ende dieser Arbeit
nicht fixiert.

Der Zylinderkopf besteht aus zwei
Plattenbauteilen und dem Vorvolumen.

Die zwei Zylinderkopfplatten sind mit
einer Klingergraphitdichtung zueinander
gedichtet. Die zwei Platten waren deshalb
notwendig, da es sich um eine
Fraskonstruktion  handelt und  der
Einstromkanal sonst nicht fertigbar wiére.
Als Werkstoff wird Aluminiumbronze
CuAll0NiSFe4 verwendet. Dieser
Werkstoff wurde schon in dhnlicher Form
im Expander der 1. Generation verwendet.
Er ist gut mechanisch bearbeitbar, besitzt
dhnliche  Festigkeitseigenschaften  wie
Stahl und korrodiert nicht bei Kontakt mit
dem Arbeitsmedium.

Im Zylinder ist eine eingesetzte
Zylinderbuchse vorgesehen. Sie ist so
ausgefiihrt, dass ein Hohlraum zwischen
Zylinder und Buchse entsteht. Diese
Luftkammer hat die Aufgabe, den
Wirmetibergang zum  Zylinder zu
unterbinden.  Die  Abdichtung  der
Zylinderkopfbuchse wird durch zwei
prallel angeordnete Dichtungen aus
Klingergraphit zwischen Zylinderkopf und
Zylinder, sowie zwischen Zylinder und
Zylinderlaufbuchse ausgefiihrt.

Die Zylinderlaufbuchse ist ebenfalls aus
der Aluminumbronze gefertigt und wird
anschlieBend mit einer Beschichtung
F2220 der Firma Sulzer beschichtet.

Fiir das Einstellen des Ventilspieles ist ein
Messfenster vorgesehen.

Im Zylinder ist die Nockenwelle in
Lagerbocken gelagert. Im Kurbelgehduse
werden Blowbydampf und das darin
enthaltene  Schmiermittel  voneinander
getrennt. Uber die Kiihlrippen in der
Olwanne wird die bendtigte Wirme aus
dem Abdampf im Zylinder fiir das
Ausdampfen des Wassers aus dem
Schmiermittel verwendet.

Die Olpumpe wird durch die Kurbelwelle
iiber eine Stirnradstufe angetrieben.

Der Steuertrieb wird ebenfalls von der
Kurbelwelle iiber gerade verzahnte
Stirnriider angetrieben. Die Ubersetzung ist
1:1, weil diese Expansionsmaschine im
Zweitaktverfahren arbeitet.

Die Verschraubung von Kurbelgehiuse,
Zylinder und Kopf erfolgt mit
Dehnschrauben im Kurbelgehéuse.

Das Kurbelgehduse wird aus einer
Aluminiumbronze gefertigt.

Die Lagerung der Kurbelwelle wird mittels
Gleitlagern im Kurbelgehduse
bewerkstelligt. Aus Packaginggriinden
konnen nicht alle Verschraubungen vom
Kopf bis zum Kurbelgehduse
durchgezogen werden, deshalb sind noch
zusitzliche Verschraubungen zwischen
Zylinder, Zylinderkopf, Kurbelgehéduse
vorgesehen.
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Abbildung 107: Schnitt durch den Dampfexpander
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Konstruktive Daten

Beschreibung/Wert

‘Einheit

Bauart V2-180°Bankwinkel
Ventile 2 pro Zylinder (stehend)
Arbeitsmedium Wasser
Drehzahlbereich bis 2400 U/min
max. Einlasstemperatur 400 °C
max. Einlassdruck 40 bar
max. Expansionsenddruck 2,2 bar
min. Expansionsenddruck 1,6 bar
Lagerbauart (Kurbelwelle) Gleitlager
Hauptmafle des Expanders
Hub des Kurbelzapfens 93 mm
Bohrung 74 mm
Zylinder-V-Winkel 180 mm
Hubraum (gesamt) 800 cm?
Quetschspalt 0,8 mm
Epsilon (Expansionsverhéltnis) 20 -
Pleuellénge 185 mm
Pleuelbreite 18 mm
Hauptlagerdurchmesser 955 mm
Kurbelzapfendurchmesser D45 mm
Kurbelwangenbreite 20 mm
AuBengrundradius Kurbelwange 78,3 mm
Nockenbreite 16 mm
Durchmesser Kolbenbolzen 25 mm
Lagerbreite oberes Pleuelauge 17 mm
Ventiltrieb

iiber Kurbelwelle (1:1),
Antrieb Stirnrdder
Einlassventildurchmesser 024 mm
Auslassventildurchmesser 930 mm
Hub EV 2,2 mm
Hub AV 7 mm
Offnungswinkel EV 52 KW
Offnungswinkel AV 140 KW
Einlasskanalquerschnitt 100 mm?
Auslasskanalquerschnitt 193 mm?
VorvolumengrofBe 592.4 cm’

Tabelle 13: Technische Daten Expander 2. Generation
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5.1 Einlassventilkonstruktion

Die Konstruktion der Baugruppe Einlass-
ventil ist durch die Ventiltriebstudie, die
im Vorfeld durchgefiihrt wurde, wesentlich
beeinflusst worden.

Hierbei wurde die Anordnung der Ventile
festgelegt.”®

Es stehen hier zwei unterschiedliche Vari-
anten zur Verfliigung.

Fiir die erste Variante wird die Ventilfeder
auf den Ventilteller gesetzt und auf den
Ventilfederteller verzichtet (siehe Abbil-
dung 108).

Durch diese Ausfiithrung kann in Léngs-
richtung deutlich an Bauraum fiir die Ab-
dichtung des Ventilschaftes gewonnen
werden, da die Ventilfeder in das Vorvo-
lumen riickt.

R

1...Verschluss 7...Ventilfihrung

2...Vorvolumen 8...Ventilfihrungsbuchse

3...Ventilsitz 9...Zylinder

4...Zylinderkopfplattel 10...Ventilfeder

5...2ylinderkopfplatte2 11...Metallbalg

6...Ventil 12...Zylinderlaufbuchse
Abbildung 108: Konstruktion Einlassventil

Variante 1

Dadurch wird im Vergleich zu Variante 2

28 [15]

mehr Platz fiir die Ventilschaftfiihrung und
etwaige Abdichtmoglichkeiten zwischen
Zylinderkopf (5) und Zylinder (9) geschat-
fen.

Es bedarf fiir diese Losung jedoch einer
Ventilfeder mit besonderen Eigenschaften
hinsichtlich Temperaturbestindigkeit und
Korrosionsbestiandigkeit, welche mit dem
Werkstoff Inconel erfiillt werden kénnen.

Da beim Expander der 1. Generation Ab-
lagerungen an den Ventilsitzringen festge-
stellt wurden, sollte nun fiir eine sichere
Ventildrehung gesorgt werden. Hierfiir
wird die Drehung der Ventilfeder beim
Einfedern ausgenutzt.

Die Verwendung eines Rotocaps ist nicht
moglich, da fiir diese korrosive Umgebung
keine Ausfiihrung verfiligbar ist.

Die Fiihrung des Einlassventiles erfolgt
tiber eine Graphitfithrung, welche in den
Zylinderkopf eingepresst wird. Die Endbe-
arbeitung erfolgt im zusammengebauten
Zustand der beiden Zylinderkopfplatten (4)
(5) und der Ventilschaftfiihrung (7).

Die Abdichtung erfolgt ebenfalls {iber die
Graphitfiihrung, da durch die hohen Tem-
peraturen keine handelsiiblichen Ventil-
schaftdichtungen eingesetzt werden kon-
nen.

Der Einlassventilsitzring wird in den Zy-
linderkopf eingepresst und damit abgedich-
tet.

Aufgrund der Vorteile hinsichtlich des
Dichtkonzeptes und der Bauraumeinspa-
rung wurde diese Variante umgesetzt.

Die Alternative zeigt eine klassische An-
ordnung der Ventilfeder (Variante 2 Ab-
bildung 109).

Die Bearbeitungen der Zylinderkopfplatten
(4) und (5) sowie die Bearbeitung im Zy-
linder unterscheiden sich im Vergleich zur
ersten Variante.
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1...Verschluss 7...Ventilfuihrung
2...Vorvolumen 8...Ventilfeder
3...Ventilsitz 9...Zylinder
4...Zylinderkopfplattel 10...Federteller
5...Zylinderkopfplatte2 11...Metallbalg
6...Ventil 12...Zylinderlaufbuchse

Abbildung 109: Konstruktion Einlassventil
Variante 2

Fir die Losung in Abbildung 109 wird
dieselbe Ventilfeder wie bei Variante 1
verwendet.

Diese wirkt iiber einen Federteller (10) auf
das Ventil.

Das grofite Problem dieser Variante ist die
Dichtung zwischen Kopfund Zylinder.

Die Kohlenstofffiihrung liegt innerhalb der
Feder, somit muss der Federdurchmesser
vergroflert werden um nicht mit der Fiih-
rung zu kollidieren.

Der groflere Federdurchmesser wirkt sich
jedoch nachteilig auf die Dichtfldche zwi-
schen Zylinderkopf und Zylinder aus.

Im Falle einer Umsetzung von Variante 2
ist noch Entwicklungsarbeit in die Abdich-
tung zu investieren.

Nachfolgend wird auf die Ausfithrung der
einzelnen Bauteile eingegangen.

5.1.1 Einlassventil

Das Einlassventil ist mit einer Gesamtldn-
ge von 68,2 mm kurz gehalten. Damit kann
ein relativ diinner Ventilschaftdurchmesser
von 5 mm umgesetzt werden. Dieser wird
in Abschnitt 4.3.3 auf Knicksicherheit
iiberpriift.

Als Werkstoff wird ein typischer Einlass-
ventilstahl eingesetzt. In einer Dampfex-
pansionsmaschine ist das Einlassventil
hoheren Temperaturen ausgesetzt als das
Auslassventil. Es wird ein ferritisch-
martensitischer Ventilstahl X45 CrSi93
verwendet. Um an den kritischen Stellen
wie Ventilschaft und Ventilsitz eine aus-
reichende Hirte zu erreichen, werden diese
Stellen plasmanitriert bzw. gehirtet.
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Abbildung 110: Einlassventil

Um eine Momenteniiberleitung des Venti-
les in den Metallbalg zu vermeiden ist die
Ventilschaftendflache bombiert ausgefiihrt.

Der Ventilsitzwinkel betragt 45° (siche
Abbildung 110).
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Abbildung 111: Einlassventilteller

Am Ventilteller ist ein Zentrierbund fiir die
Ventilfeder vorgesehen. Dieser ist, um
Gewicht zu sparen, mit einer Kugelkalotte
ausgenommen.

Im Vergleich zum Expander der 1. Genera-
tion wurde der Einlassventildurchmesser
von 20 mm auf 24 mm vergroBert, da die
Durchstromgeschwindigkeit anndhernd die
Schallgeschwindigkeit erreichte.

Damit ergibt sich der theoretische Ventil-
sitzdurchmesser von 22,4 mm.

5.1.2 Einlassventilsitzring

Der Einlassventilsitz wird als Schliissel-
komponente betrachtet, da beim Expander
der 1. Generation mit Problemen der
Dichtheit des Ventilsitzringes zu kdmpfen
war.

Der Einlassventilsitzring wird als Rohling
in den Zylinderkopf eingepresst.

Im Zylinderkopf wurde darauf geachtet,
dass an den Ventilsitzring angrenzenden
Wandstérken nicht geringer als 5 mm sind.

Die AuBlenkontur wird wie in Abbildung
112Abbildung 80 dargestellt ausgefiihrt.
Diese Geometrie sowie die Passungsanga-
ben wurden mit dem Fertigungspartner,
welcher Erfahrungen in diesem Bereich
besitzt, vereinbart.

1]
30.1h6\ -0.016

Abbildung 112: Einlassventilsitzring

Die Bearbeitung des Ventilsitzes wird im
eingebauten Zustand zusammen mit der
Ventilschaftfiithrung bearbeitet.

Die Endbearbeitung stellt das Einschleifen
des Ventiles mit Schleifpaste dar.

So wird gewéhrleistet, dass das Ventil und
der Sitzring gasdicht sind.

Der Werkstoff des Sitzringes muss auf
Grund des Betriebsmediums Wasser nicht-
rostend sein. Somit ist ein Standard- Ven-
tilsitzringwerkstoff nicht einsetzbar.

Es wird deshalb der Werkstoff XR 35 der
Firma Bleistahl eingesetzt.
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5.1.3 Kohlenstoffventilschaftfithrung
Einlassventil

Die Kohlenstofffiihrung hat zum Einen die
Aufgabe, das Einlassventil zu fiihren und
zum Anderen gegen den Dampf abzudich-
ten.

Daher sollte der Spalt zwischen Ventil und
Fiihrung so gering wie moglich sein.

Die Kohlenstofffiihrung wird in den Zylin-
derkopf eingepresst und mit Loctite 620
eingeklebt. Dieser Klebstoff wird zum
Einkleben von Kohlenstoffleisten in Tex-
tilmaschinen erfolgreich bei Temperaturen
bis 250 °C eingesetzt.

Die Bearbeitung erfolgt wie in 5.1.2. be-
schrieben. Dadurch werden die Auswir-
kungen der Bearbeitungstoleranzen auf
die Dichtheit des Einlassventils verringert.

AuBlerdem wire aufgrund der geringen
Wandstérken der Kohlenstofffiihrung nach
dem Bohren der Buchse das Einpressen
dieser nicht mehr moglich.

) 16
A
N
| 0
| ™
<t
| Nl
| |
\é/

Abbildung 113: Einlassventilschaftfiihrung
vor der Endbearbeitung

Die Kohlenstofffithrung wird mit einer
Ubergangspassung gebohrt bzw. gerieben,
da sich erst nach einem gewissen ,,Selbst-
einschleifen eine verschleiflfeste Oberfla-
che auf der Graphitfiihrung bildet.

Ein Losen der Presspassung oder der Kle-
bung wire fatal, da sich dadurch die Koh-
lenstoffbuchse im Zylinderkopf verdrehen
konnte. Dadurch kann es zu einer Exzent-
rizitit der Ventilfiihrung zum Ventilsitz
kommen und das Ventil wird undicht.

Als Werkstoff wird EK3245 verwendet.

Dieser Werkstoff zeichnet sich durch seine
ausgezeichnet Schmierwirkung aus. Diese
ist auch notwendig, da keine Schmiermittel
fir die Ventilfilhrung vorgesehen ist
(Abbildung 114).

Schmiermedium

Arbeitsmedium

Abbildung 114: Ubersicht Schmiermittel
und Arbeitsmedium am Einlassventil
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5.2 Auslassventilkonstruktion

Die Auslassventilkonstruktion beeinflusst
durch den groBen Auslasskanal in beson-
derem Malle das Expansionsverhiltnis.
Deshalb wurde darauf geachtet, das Aus-
lassventil so nah wie moglich am Zylinder
zu platzieren um das Schadvolumen so
gering wie moglich zu halten. Die Kon-
struktion ist in Abbildung 115 zu sehen.
Das Ventilspiel wird, wie fiir das Einlass-
ventil, durch Shims eingestellt (2). Der
TassenstoBBel (4) wird direkt im Zylinder
geflihrt. Die Fiihrungsldnge, die bendtigt
wird um die auftretenden Querkrifte zu
iibertragen, wurde mit Hilfe von Erfah-
rungswerten am Institut fiir Verbrennungs-
kraftmaschinen und Thermodynamik aus-
gelegt.
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..Nocke 7...Ventilkeile

1.

2...Shim 8...Zylinderlaufbuchse
3...Zylinder 9...Ventilfuhrung
4...Stolke 10...Ventilfihrungsbuchse
5...Ventilfeder 11...Ventilsitzring
6...Federteller 12...Zylinderkopf

Abbildung 115: Konstruktion Auslassventil

Die Fiihrung des Ventiles erfolgt in einer

Kohlenstoffventilfiihrung (9), welche in
die Ventilfiihrungsbuchse (10) eingeklebt
wird. Die Ventilfilhrungsbuchse wird in
den Zylinder eingepresst. Die Ventil-
schaftdichtung hat unter anderem die Auf-
gabe, die ionische Fliissigkeit vom Dampf
zu trennen.

Der Auslassventilsitzring wird mit einer
Presspassung im Zylinder (3) fixiert.

Die Ventilfeder (5) ist ein Serienbauteil
welches dem Motor der Aprillia RSV 1000
entnommen wurde. Die Ventilkeile sind
Zukaufteile der Firma TRW.

Der Federteller und der Shim werden vom
Fertigungspartner hergestellt.

Die Schmierung des Tassenstofels erfolgt
tiber eine umlaufende Nut im Zylinder,
welche tiber eine Zuflussbohrung gespeist
wird. Der Kontakt zwischen Nockenwelle
und Shim wird mit dem Schmiermedium
versorgt, das iiber eine Schmierrinne auf
die Oberfldache der beiden Teile gefordert
wird.

Abbildung 116: 1SO Ansicht Baugruppe
Auslassventil

Nachfolgend wird ndher auf die Einzelteile
der Auslassventilkonstruktion eingegan-
gen.
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5.2.1 Auslassventil

Das Auslassventil ist mit einer Gesamtlén-
ge von 128,5 mm deutlich lédnger als das
Einlassventil. Der Ventilschaftdurchmesser
an der kleinsten Stelle betrdgt 4,9 mm. f
Dieser wurde auf Knicksicherheit gepriift.
Der Fiihrungsdurchmesser wurde mit 5,9
mm grofler gewdhlt um ein einfacheres
Schleifen des Schaftes zu ermdglichen.

2
0.5x45

17.

Fiir die Befestigung des Ventilfedertellers

sich im eingebauten Zustand gegeneinan-
der ab und erlauben somit ein Spiel.
Dadurch kann eine Ventildrehung erreicht
werden, welche in diesem Fall nur durch
das Drehen der Ventilfeder beim Einfedern
hervorgerufen wird. %

I|5.9
werden Ventilkeile mit 3 Nuten verwendet.
Diese zeichnen sich durch eine nicht !
klemmende Verbindung aus. N ‘ 0
Die Planflichen der Kegelstiicke stiitzen ‘ @

Der Ventiltellerdurchmesser ist mit 30 mm
ausgefiihrt, dies hat sich in der Expander-
generation der 1. Generation schon be-
wibhrt.

Der theoretische Ventilsitzdurchmesser
ergibt sich mit 28,6 mm.

Die Werkstoffwahl und die Gestaltung der
Winkel am Ventilsitz entsprechen jenen

am FEinlassventil.

Ventilschaftfilhrung, Ventilsitz, Ventil-
keilbereich und Ventilschaftende sind tiber
Ausscheidungshértung gehértet.

Als Werkstoff wird derselbe Ventilstahl
wie fir das Einlassventil verwendet.
Thermisch ist das Auslassventil weniger
belastet als das Einlassventil.

Abbildung 117: Auslassventil

2 5]
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5.2.2 Tassenstoflel Auslassventil

Der TassenstoB3el hat die Aufgabe, die ent-
stehenden Querkrifte, die durch das Ab-
wilzen der Nocke entstehen, aufzunehmen.

Die Ausfiihrung ist in Abbildung 118 zu
sehen. Aufgrund des verfligbaren Baurau-
mes wird die Ausfithrung eines PilzstoBels
verwendet.

Als Werkstoff wird der Stahl Bohler N700
verwendet. An den Gleitflaichen und Be-
rihrflichen wird der StéBel plasmanitriert.
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Abbildung 118: Tassenstoflel Auslassventil

Der benoétigte StoBeldurchmesser ergibt
sich aus der Nockenauslegung. Dieser Be-
traft beim Auslassventil 44 mm.

Dieser Durchmesser kann aufgrund der
Verringerung des Auslassventilhubes von
9 mm auf 7 mm und der schlussendlich
ausgeflihrten Nockenkontur auf 30 mm
reduziert werden.

Diese Anderung ist in die Konstruktion
nicht mehr eingearbeitet. Die Passung der
Fiihrungsflache, ist wie bei Gleitfiihrungen
iblich, mit H7/g6 gewdhlt.

An der Oberseite des StoBels wird der
Shim fiir den Ventilspielausgleich einge-
legt.

Um das Tauschen der Shims zu ermogli-
chen sind Ausnehmungen am Umfang an-
geordnet.

5.2.3 Auslassventilsitzring

Der Ventilsitzring des Auslassventiles ist
nach den gleichen Uberlegungen wie der
Einlassventilsitzring ausgefiihrt worden. Es
unterscheiden sich lediglich die Abmes-
sungen (Abbildung 119).

25.4 4001

. S

0
34.1h6. -0.018

Abbildung 119: Ventilsitzring Auslassven-
til
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5.2.4 Ventilschaftfithrung und Dich-
tung Auslassventil

Die Buchse der Ventilschaftfithrung wird
in den Zylinder eingepresst.

Als Werkstoff wird dieselbe Aluminium-
bronze wie fiir den Zylinder verwendet.

Die Passung fiir die Pressung wird mit
H7/p6 festgelegt.
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Abbildung 120: Buchse Ventilschafifiih-
rung Auslassventil

In dieser Buchse wird die Kohlenstoff-
buchse eingepresst und mit Loctite 620
verklebt.

Ein Verdrehen dieser beiden Bauteile im
Zylinder wire fatal. Durch die Verdrehung
konnte durch eine Exzentrizitit dieser Tei-
le das Auslassventil undicht werden.

Die Endbearbeitung der Kohlenstoffbuchse
erfolgt im selben Arbeitsschritt wie jene
des Ventilstitzringes.

Dadurch werden Fehler, die durch die Fer-
tigung der Teile entstehen und wesentliche
Auswirkungen auf die Funktion haben,
eliminiert.
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Abbildung 121: Kohlenstoff Ventilschaft-
fiihrung Auslassventil

Die Kohlenstofffithrung aus EK3245 wird
wie bei der Einlassventilkonstruktion bear-
beitet (siche Kapitel 5.1.3).

Zusitzlich wird eine Ventilschaftdichtung
vorgesehen. Die Temperaturen des Damp-
fes in diesem Bereich werden auf ca. 120
°C geschitzt, weshalb eine handelsiibliche
Ventilschaftdichtung verwendet wird.
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5.3 Baugruppe Metallbalg

Um das Einlassventil abzudichten ist ein
Dichtkonzept basierend auf einem Metall-
balg vorgesehen. Die Konstruktion ist in
Abbildung 122 zu sehen. Sie besteht aus
dem Anschlussstiick (4), welches mit O-
Ringen gegen den Austritt von Ol und
Blowby-Dampf abgedichtet und mit dem
Zylinder fest verschraubt ist.

Der Metallbalg (3) ist sowohl mit dem
Anschlussstiick(4) als auch mit dem
Druckstiick (2) dicht verschweilit. Somit
kann kein Dampf mehr aus dem Expansi-
onsraum Uber die Ventilfilhrung an die
Umgebung austreten. Der Raum zwischen
Ventil, Metallbalg und dem Zylinder ist so
klein wie mdglich ausgefiihrt.

Die Ventilerhebungskurve der Nocke (9)
wird iiber den St6Bel (7) auf das Druck-
stiick weitergeben. Das Druckstiick (2) und
der StoBel (7) sind im Anschlussstiick axial
gefiihrt. Die Schmierung erfolgt iiber die
Nut im StoBel (7) welche {iber Bohrungen
im den Zylinder mit Ol versorgt wird. Das
sich zwischen Metallbalg und Anschluss-
stiick befindliche Medium kann iiber drei
Entlastungsbohrungen entweichen.

Um die Dauerfestigkeit der Konstruktion
zu gewihrleisten muss der Balg, bei einem
Einlassventilhub von 2,2 mm, laut Herstel-
ler eine Linge von mindestens 150 mm
aufweisen. Die mit Dampf in Beriihrung
kommenden Teile werden aus dem Werk-
stoff 1.4542 P960 gefertigt. Der Ventil-
spielausgleich wird mit Shims (8) einge-
stellt.

Urspriinglich sollte ein hydraulischer Ven-
tilspielausgleich (HVA) vorgesehen wer-
den, dies scheiterte aber schliesslich an der
Forderung von 1.500.000 km Laufleistung.

Der Bauraum fiir ein HVA ist jedoch vor-
handen. Somit kann fiir Versuche ein sol-
ches Ausgleichselement integriert werden.

1...Ventil 6...Verschraubung
2...Druckstick 7...StoRel
3...Metallbalg 8...Shim
4...Anschlussstlick 9...Nocke
5...Zylinder

Abbildung 122: Konstruktion Metallbalg

Die Konstruktion ist grundsétzlich so auf-
gebaut, dass der Metallbalg durch andere
Losungen ersetzt werden kann.

Abbildung 123: ISO - Ansicht Metallbalg
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So ist als zweite Variante die Verldngerung
des Einlassventiles bis zum TassenstoBel
vorgesehen. Die Abdichtung erfolgt dann
durch eine Labyrinthdichtung {iber die
gesamte Ventilschaftlinge. In der letzten
Labyrinthkammer soll iiber die Olzufuhr
mit entsprechendem Druck eine Sperr-
schicht erreicht werden, wodurch der
Dampfaustritt stark verringert wird.

Nachfolgend wird ndher auf die Ausfiih-
rung der einzelnen Bauteile eingegangen.
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Sperrschicht durch

Schmiermedium
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Abbildung 124: Schema Labyrinthdichtung
mit Sperrschicht

5.3.1 Anschlussstiick

Das Anschlusstiick hat die Funktion, diese
Baugruppe gegeniiber dem Zylinder
abzudichten und die Fithrung des
Druckstiickes sicherzustellen.
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Abbildung 125: Anschlussstiick

Fiir die Abdichtung ist ein O-Ring vorge-
sehen. Die Zentrierung zum Zylinder ist
mit einer Passung H7/j6 ausgefiihrt. Die
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Fithrungsfliche wird am Gegenstiick ge-
hirtet.

Als Werkstoff wird ein schweillbarer

nichtrostender Stahl verwendet (Bohler
N700).

Die Befestigung des Anschlussstiickes
erfolgt iiber drei M5 Zylinderkopfschrau-
ben mit Innensechskant.

Die Fiihrungsflichen werden geschliffen.
Auf ein Honen wird verzichtet, da sich im
laufenden Betrieb geniigend Ol ansammeln
sollte.

Damit der Olfilm an den Kanten der Fiih-
rungsflache nicht abreilt, sind die Kanten

mit einer 30° Phase mit Abrundung ausge-
fithrt (Abbildung 126).

Abbildung 126: Ausfiihrung Kanten an
Gleitfiihrungen

An der Schweilstelle fiir den Metallbalg
miissen laut dem Balglieferanten passende
Oberflichen und Kantenvorbereitungen

vorgenommen werden. Die Details sind in
Abbildung 125 zu sehen.

5.3.2 Stoflel

Der StoBel hat die Aufgabe, die Nockener-
hebung an das Druckstiick weiterzugeben
und die Querkrifte, welche durch die No-
ckenwelle entstehen aufzunehmen.

Der StoBel ist als PilzstoBel ausgefiihrt, da
die grofen Durchmesser, die seitens der
Nockenkontur bendtigt werden, im Bau-
raum sonst nicht Platz fanden.

Fiir die Dimensionierung der Fiihrungslén-
ge wurden dhnliche TassenstofBelaustiih-
rungen als Referenz betrachtet.

315
5

Abbildung 127: Tassenstofsel Einlassventil

Als Werkstoff wird der Stahl mit der Be-
zeichnung Bohler N700 verwendet.

Die Gleitflaichen und die Kontaktstellen fiir
das Druckstiick werden nitriergehirtet
(Hérte 58 HRC).

Fir die Gleitfiihrung ist eine Passung
H7/g6 vorgesehen.
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5.3.3 Druckstiick

Das Druckstiick muss hinsichtlich des
Werkstoffes besondere Eigenschaften er-
fiillen.
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Abbildung 128: Druckstiick

Die Fiihrungsflichen und die Kontaktfla-
che zum Ventil miissen gehértet werden,
zusitzlich muss das Material schweil3ge-
eignet sein um das Druckstiick mit dem
Metallbalg fligen zu kénnen.

Des Weiteren muss eine Korrosionsbe-
standigkeit gegeniiber dem Arbeits- und
Schmiermedium gegeben sein. Hier wurde
der Werkstoff 1.4542 P960 verwendet.
Dieser hat die Eigenschaft, dass er hirtbar,
korrosionsbestindig hinsichtlich der Be-

triebsmedien ist und zusatzlich auch noch
an den Gleit und Beriihrflachen durch eine
Nitrierbehandlung hértbar ist.
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5.4 Nockenwelle

Fiir den Prototypen wird die Nockenwelle
aus Vollmaterial gearbeitet.

Der Nockenwellenrohling ist ein Gleich-
teil, das heil3t, nur die Nockenkontur der
beiden Nockenwellen fiir den Zylinder eins
und zwei miissen separat gefertigt werden.
Die Konstruktion ist in Abbildung 129 zu
sehen.

Der Antrieb erfolgt iiber das Steuerrad (1)
welches iiber eine Passschraube (3) mit der
Nockenwelle (2) zentriert wird.

Die Ubertragung des Lastmomentes wird
iiber Reibschluss sichergestellt. Die erfor-
derliche Kraft wird durch die Passschraube
aufgebracht.

4...Passstift
5...Lagerbock
6...Kurbelgeh&ause

1...Steuerrad
2...Nockenwelle
3...Passschraube

Abbildung 129: Schnitt Nockenwelle mit
Antriebsrad

Die Position des Zahnrades zur Nocken-
welle wird tiber einen Zentrierstift (4) si-
chergestellt.

Die lage- und zylinderrichtige Einbauposi-

tion der Nockenwelle muss bei der Monta-
ge iber die Kennzeichnung am Stirnrad
durchgefiihrt werden.

Abbildung 130: Baugruppe Nockenwelle

Die Lagerung der Nockenwelle erfolgt
direkt im Zylinder (5) mittels Lagerbock
(6), da es sich um zwei untenliegende No-
ckenwellen mit stehenden Ventilen han-
delt. Der Zylinderwerkstoff ist eine Alu-
miniumbronze (CuAl10Ni13Fe2-C-GM)
und somit den iiblichen Gleitlagerwerk-
stoffen sehr dhnlich.

Die Nockenwelle wird aus 31CrMoV9
gefertigt.

Die Lagerstellen und die Nockenkontur
werden einer Warmebehandlung unterzo-
gen um ausreichende Hérteeigenschaften
zu erhalten und die Verschleillfestigkeit zu
erhohen.

Das Zahnrad hat Ausnehmungen um den
Massenausgleich des Dampfexpanders zu
verbessern.
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6 Schlussfolgerungen und Ausblick

Abschlieend ldsst sich sagen, dass in die Konstruktion der neuen Expandergeneration etliche
Erkenntnisse der 1. Generation eingeflossen sind. Hier wire vor allem die vollstindige Ab-
dichtung des Einlassventiles mit Hilfe eines Metallbalges zu nennen.

Konstruktiv wurde weitestgehend eine modulare Bauweise des Expanders umgesetzt, um bis
dahin theoretisch angedachte Ausfiihrungen integrieren zu konnen und so umfangreiche Bau-
teilerprobungen zu ermodglichen. Dadurch soll sichergestellt werden, dass ein aussagekréftiger
Priifstandsbetrieb moglich wird und somit mehrere Messungen in unterschiedlichen Dreh-
zahlpunkten und Lastvariationen durchfiihrbar sind.

Durch die am Priifstand gewonnenen Messdaten konnte das Thermodynamiksimulationstool
auf seine Tauglichkeit fiir die Auslegung iiberpriift werden und Abweichungen wie der Blow-
byeinfluss integriert werden. Auf Basis der Messungen am Expander der 2. Generation sollten
in Zukunft der Einfluss der mechanischen Trigheit des Arbeitsmediums und des Wandwdér-
meiibergangs untersucht werden.

Anhand der Simulation wurden die Einfliisse von Expansionsverhiltnis, Blowby und Gegen-
druck simuliert und analysiert. Somit ldsst sich sagen, das eine Abstimmung dieser drei Fak-
toren duBlert wichtig fiir einen wirkungsgradoptimalen Betrieb sind. Hier wéren vor allem die
Steigerung des Wirkungsgrades durch geringe Gegendriicke im Abdampfraum und ein hohes
Expansionsverhéltnis zu nennen. Diese Wirkungsgradsteigerung lédsst sich aber nur mit exakt
darauf abgestimmten Ventilerhebungskurven erzielen.

Um ein breites Kennfeld betreiben zu konnen wéaren Variabilitaten der Steuerzeiten oder des
Expansionsverhéltnisses sinnvoll.

Die Ventilerhebungskurven wurden unter Berlicksichtigung der zusétzlich bendtigten
Dampfmenge, die durch Blowby auftreten kann, beriicksichtigt.

Die Thermodynamik-Simulation zeigt, dass schon die begrenzt zur Verfiigung stehende
Frischdampfmenge sehr kurze Einlasssteuerzeiten erfordert, um mit dem angesaugten Volu-
menstrom des Expanders nicht das Liefervermdgen des Dampferzeugers zu iiberschreiten
(dies wiirde zu einem Druckabfall im System fiihren).

Die Ventiltriebskinematik erfordert bereits bei den realisierten Steuerzeiten derart grofle Ein-
lassnockengrundkreisradien, dass der Bauraum bis an die Grenzen ausgenutzt werden muss.
Sinkt die zu Verfligung stehende Abwirme nun signifikant ab, so kann keine nennenswerte
Leistungsriickgewinnung erzielt werden.

In den geforderten Betriebspunkten kann jedoch mit den umgesetzten Steuerzeiten ein beacht-
licher Rekuperationsgrad von anndhernd 3-5% erzielt werden. Den Vergleich der inneren Ex-
panderleistung mit der, im idealen Clausius — Rankine — Prozess erreichten, theoretisch mog-
lichen Leistung ergibt Werte von 94 bis 96%. Der Riickgewinnungsprozess bewegt sich also
knapp an den Grenzen des Idealprozesses.

Fiir den Serieneinsatz in einem LKW sind noch Erfahrungen hinsichtlich des Verhaltens und
der dadurch hervorgerufen Probleme des Arbeitsmediums bei tiefen Temperaturen zu sam-
meln. Des Weiteren ist auch noch das Langzeitverhalten des neuartigen Schmiermediums zu
untersuchen.

AbschlieBend kann festgestellt werden, dass die Abwérmenutzung speziell im Nutzfahrzeug
grof3es Potenzial bringt und in Zukunft vermutlich an Bedeutung gewinnen wird.
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Drehzahl [U/min]
® Messpunkte ® Ausgewaihlte Datenpunkte
Messpunkt Dampfdruck [bar] Dampftemperatur [°C] Drehzahl[U/min]
. b 32 286 700
Nl 34 314 1350
W 33 314 1200
AvA 34,2 314 700
VA 35,7 313 700
SV 36,6 285 700
WV 37,6 314 700
SV 37,6 313 700
X" 38 310 700

Abbildung 131: Ubersicht der Messpunkte
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Kennwerte des Messpunktes:
Betriebsmedium: Wasserdampf
Expanderdrehzahl: 703 U/min
Frischdampfdruck: 32 bar
Frischdampftemperatur: 286 °C
Kondensator-Gegendruck: 1,563 bar

Abbildung 132: Eingepasster Messpunkt ,, [
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Kennwerte des Messpunktes:
Betriebsmedium: Wasserdampf
Expanderdrehzahl: 1351 U/min
Frischdampfdruck: 34 bar
Frischdampftemperatur: 314,5 °C
Kondensator-Gegendruck: 1,65 bar

Abbildung 133: Eingepasster Messpunkt ,, 11
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Betriebsmedium: Wasserdampf
Expanderdrehzahl: 694 U/min
Frischdampfdruck: 38 bar
Frischdampftemperatur: 310,8 °C

Kondensator-Gegendruck: 1,56 bar

Abbildung 134: Eingepasster Messpunkt ,, XI*
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Kennwerte des Messpunktes:
Betriebsmedium: Wasserdampf
Expanderdrehzahl: 698 U/min
Frischdampfdruck: 37,9 bar
Frischdampftemperatur: 313,3°C

Kondensator-Gegendruck: 1,757 bar

Abbildung 135: Eingepasster Messpunkt ,, VIII
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Dateniibersicht Expander der 1. Generation

Konstruktive Daten ‘ Beschreibung/Wert \Einheit ‘
Bauart V2-180°

Ventile 2 pro Zylinder (stehend)
Arbeitsmedium Wasser
Drehzahlbereich bis 2300 U/min
Mittleres Drehmoment 217 Nm
max. Einlasstemperatur 400 °C
max. Auslasstemperatur 200 °C
min. Auslasstemperatur 120 °C
max. Einlassdruck 40 bar
min. Einlassdruck 25 bar
max. Expansionsenddruck 2 bar
min. Expansionsenddruck 1 bar
Lagerbauart (Kurbelwelle) Gleitlager

Abmalfle des zur Verfiigung stehenden

Bauraumes

Gesamtbreite 750 mm
Gesamthdhe 160 mm
Gesamttiefe 115 mm
Hauptmafle des Expanders

Hub des Kurbelzapfens 79 mm
Kinematischer Hub 80,2 mm
Bohrung 80 mm
Zylinder-V-Winkel 180 mm
Achsversatz Zylinder 1 25 mm
Achsversatz Zylinder 2 25 mm
Hubraum (gesamt) 794 cm?
Kinematischer Hubraum 808 cm’?
Kompressionsvolumen 26,4/27,93 0 cm?
Quetschspalt 0,8 mm
Epsilon (Expansionsverhéltnis) 16,3 (Zyl.1)/15,5 (Zyl.2) |-
Pleuellidnge 150 mm
Pleuelbreite 17 mm
Hauptlagerdurchmesser 55 mm
Kurbelzapfendurchmesser 045 mm
Kurbelwangenbreite 19,5 mm
AulBlengrundradius Kurbelwange 78,3 mm
Nockenwellenbreite 10 mm
Durchmesser Kolbenbolzen 9?30 mm
Lagerbreite oberes Pleuelauge 17 mm
Abstand Kurbelwangen 34 mm

3% Kompressionsvolumen von Zylinder 1 und 2 unterschiedlich
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Ventiltrieb

Antrieb iiber Kurbelwelle (1:1)
Einlassventildurchmesser 020 mm
Auslassventildurchmesser 030 mm
Hub EV 2,2 mm
Hub AV 7 mm
Offnungswinkel EV 51 KW
Offnungswinkel AV 123,5 °KW
Einlasskanalquerschnitt 100 mm?
Auslasskanalquerschnitt 193 mm?*
Dampfvolumen vor Einlassventil ca. 127 je Zylinder cm’

Tabelle 14: Technische Daten Expander 1. Generation [6]
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Abbildung 136 Expanderleistung in Abhdngigkeit von Dampftemperatur und Drehzahl; hys.-

qungspunie=konst. 2.Generation
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Leistung [W]
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Abbildung 137: Expanderleistung in Abhdngigkeit von Dampfdruck und Drehzahl; hyusiequngs-

1 .
pu,,k,=k0nst.3 2.Generation

1
Die Enthalpie wurde aus dem Grofien Druck und Temperatur im Auslegungspunkt bestimmt; Druck oder Temperatur bei konstanter Enthalpie im Vorvolu-

men variiert
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20.0
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Innerer Wirkungsgrad [%]

Abbildung 138: Innerer Wirkungsgrad in Abhdngigkeit von Dampfdtemperatur und Drehzahl;
Raustequngspune=hkonst. 2.Generation
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20.0
195
19.0

18.5
£ 18.0

17.5
17.0

Innerer Wirkungsgrad

16.5

40 1800

1600
1400

o, 30 1200 \)\«\\“\
ey / 1000
ary 800 o
20 ~ 600 O

2000

Abbildung 139: Innerer Wirkungsgrad in Abhdngigkeit von Dampfdruck, Temperatur und

Drehzahl; hyusiequngspun=konst. 2.Generation
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Abbildung 140: Innerer Wirkungsgrad iiber Dampfdruck und Temperatur 2. Generation
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Daten Ventiltrieb:

Auslass
reduzierte Massen
Ventil my 0,047 | kg | my 0,047 | kg
Federteller Mgt 0,018 | kg | mpr 0,018 | kg
Ventilkeile myg | 0,00006 | kg | mygk 0,00006 | kg
Shim Mpp 0,024 | kg | map 0,024 | kg
Feder mg 0,042 | kg | Mpeq 0,0126 | kg
Tassenstofel Mrg 0,078 | kg | mg 0,078 | kg
Summe Mg Av 0,17906 | kg
Tabelle 15: Gewicht der Auslassventilbauteile
Einlass
reduzierte Massen
Ventil my 0,022 | kg | my 0,022 | kg
Shim mg, | 0,007 0,007
Federteller Mgt 0| kg | mgr 0| kg
Ventilkeile Mmyg 0| kg | myg 0]kg
Feder mg 0,036 | kg | mpeq 0,0108 | kg
Summe myoq gy 0,039
Anschlussstiick m, | 0,028 | kg | my 0,028 | kg
StoBel mgr | 0,015 | kg | mgr 0,015 | kg
Metallbalg myg | 0,08 | kg | me m 0,024 | kg
Summe M.y mp 0,069 | kg
Tabelle 16: Gewicht der Einlassventilbauteile
Werte (gemes-
sen)
AuBendurchmesser [mm] 29,5
Drahtdurchmesser [mm] 3,88
Anzahl Windungen [-] 6,15
Anzahl aktiver Windungen unbelastet [-] 4,15
Federmasse [a] 43
Lange entspannt [mm] 44
Lineare Federkennlinie im Bereich von y = 40,899« -
x=8-19 mm Federweg [N] 85,766
Federsteifigkeit (aus linearer Kennlinie) [N/mm] 40,899
Quadratische Federkennlinie im Bereich y =1,0931x2 +
von x=8-19 mm Federweg [N] 11,384x + 80,389

Tabelle 17: Auslassventilfeder Daten Aprillia RSV 1000 [33]
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Customer FVI| Country] Austra | Cale.date]  14-1-2013 150643
Dwg/D Ventilfeder Misc.
Contact Michael Lang Inconel
Material
Grade ‘Inconel 718 d, [mom] 350 After agmg UTS 1440
G T1200 MPa Found Drawn
E 204900 MPa
UTS,in 1440 MPa
Dimensions
D, [oum] 1950 03 L [nun] 4900 12 D /d, 457
D, [nim] 16,00 n, 950 LD, 3.06
Dy [num] 12,50 o, 8,00 Py [mm] 551
Endl Closed, DIN-ground  |Coail direction Raght
End2 Closed, DIN-ground | Wire length [nimi] 480 Shotpeenzd
Squareness <235 mm |Ungrounded mass [g] 3797 Preset
Parallelism <038 mm |Finished mass [g] 3582
Load data (vald at T=20° )
R [Nfm] 4419 [ Cycles (required) | Working temp. [°C] 400
Length  Deflection Gap [% of MaxD,
Postion = [min] [ Force [N] %ofs,;  d] [oem]  Energy [J]
1 40,17 883 390 £57 3 3% 26.0% 1984 1,72
2 3797 11.03 487 £59 68.5% 18,1% 1985 2,69
Solid 3289 16,11 1987
Safe for buckling with end fxation factor v=03
Stresses
Length 1[% of T [% of
Postion | [mn] | t[MPal UTS,,] 1 [MPal UTS,,
1 40,17 371 258% 492 342%
3 £l — 3
2 3797 453 32 2% 615 42 7% An=123 MPa
Solid 3288 676 47 0% 898 62 3% T=839% of T..,
d = 3,50 mm
De = 19,50 = 0.3 mm
Di = 12,50 mm
D = 16,00 mm
Dd = 0 mm
Dh = 0 mm
Fy Lo = 49,00 mm
, \ Ao L1 : 39,31 mm
N P
F. Le = 32,80 mm
Sh = 2,20 mm
S el = 245 mm
e B eZ = 0,585 mm
% F1 = 390,00 + 5759 N Tk = 371 Nimm*2
F2 = 478,49 % 5892 N Tk2 = 455 N/mm*2
- 1 = Fn = 49991 N Thkn = 475 Nimm*2
~- Fc = B47.91 N Tc = 615 Nmm*2
[.11%
Stress range Tkh = 84,00 Nmm*2
Spring rate R R = 4024 N/mm
Spring index w = 4,57
@ Type 1- Closed and ground end coils O Type 2 - Closed end coils Stress corection factor K - 1,33

Tabelle 18: Einlassventilfeder Daten Lesjofors [34]
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Nockenkonturen

Auslassnocke

Einlassnocke

X[mm] | yimm] | ximm] | y[mm]
0.000 | 32.000 0.000 32.000
0.558 | 31.995 0.558 31.995
1.117 | 31.981 1.117 31.981
1.675 | 31.956 1.675 31.956
2.232 | 31.922 2.232 31.922
2.789 | 31.878 2.789 31.878
3.345 | 31.825 3.345 31.825
3.900 | 31.761 3.900 31.761
4.454 | 31.689 4.454 31.689
5.006 | 31.606 5.006 31.606
5.557 | 31.514 5.557 31.514
6.106 | 31.412 6.106 31.412
6.653 | 31.301 6.653 31.301
7.198 | 31.180 7.198 31.180
7.742 | 31.049 7.742 31.049
8.282 | 30.910 8.282 30.910
8.820 | 30.760 8.820 30.760
9.356 | 30.602 9.356 30.602
9.889 | 30.434 9.889 30.434

10.418 | 30.257 | 10.418 30.257
10.945 | 30.070 | 10.945 30.070
11.468 | 29.875 | 11.468 29.875
11.987 | 29.670 | 11.987 29.670
12.503 | 29.456 | 12.503 29.456
13.016 | 29.233 | 13.016 29.233
13.524 | 29.002 | 13.524 29.002
14.028 | 28.761 | 14.028 28.761
14.528 | 28.512 | 14.528 28.512
15.023 | 28.254 | 15.023 28.254
15.514 | 27.988 | 15.514 27.988
16.000 | 27.713 | 16.000 27.713
16.481 | 27.429 | 16.481 27.429
16.957 | 27.138 | 16.957 27.138
17.428 | 26.837 | 17.428 26.837
17.894 | 26.529 | 17.894 26.529
18.354 | 26.213 | 18.354 26.213
18.809 | 25.889 | 18.809 25.889
19.258 | 25.556 | 19.258 25.556
19.701 | 25.216 | 19.701 25.216
20.138 | 24.869 | 20.138 24.869
20.569 | 24.513 | 20.569 24.513
20.994 | 24.151 | 20.994 24.151
21.412 | 23.781 | 21.412 23.781
21.824 | 23.403 | 21.824 23.403
22.229 | 23.019 | 22.229 23.019
22.627 | 22.627 | 22.627 22.627
23.019 | 22.229 | 23.019 22.229
23.403 | 21.824 | 23.403 21.824
23.781 | 21.412 | 23.781 21.412
24,151 | 20.994 | 24.151 20.994
24,513 | 20.569 | 24.513 20.569
24.869 | 20.138 | 24.869 20.138
25.216 | 19.701 | 25.216 19.701
25.556 | 19.258 | 25.556 19.258
25.889 | 18.809 | 25.889 18.809
26.213 | 18.354 | 26.213 18.354
26.529 | 17.894 | 26.529 17.894

26.837 | 17.428 | 26.837 17.428 28.206 | -15.635 | 27.988 | -15.514
27.138 | 16.957 | 27.138 16.957 27.964 | -16.145 | 27.713 | -16.000
27.429 | 16.481 | 27.429 16.481 27.718 | -16.654 | 27.429 | -16.481
27.713 | 16.000 | 27.713 16.000 27.468 | -17.164 | 27.138 | -16.957
27.988 | 15.514 | 27.988 15.514 27.215 | -17.673 | 26.837 | -17.428
28.254 | 15.023 | 28.254 15.023 26.958 | -18.183 | 26.529 | -17.894
28.512 | 14.528 | 28.512 14.528 26.697 | -18.694 | 26.213 | -18.354
28.761 | 14.028 | 28.761 14.028 26.432 | -19.204 | 25.889 | -18.809
29.002 | 13.524 | 29.002 13.524 26.164 | -19.716 | 25.556 | -19.258
29.233 | 13.016 | 29.233 13.016 25.891 | -20.228 | 25.216 | -19.701
29.456 | 12.503 | 29.456 12.503 25.614 | -20.742 | 24.869 | -20.138
29.670 | 11.987 | 29.670 11.987 25.333 | -21.257 | 24.513 | -20.569
29.875 | 11.468 | 29.875 11.468 25.047 | -21.773 | 24.151 | -20.994
30.070 | 10.945 | 30.070 10.945 24.756 | -22.290 | 23.781 | -21.412
30.257 | 10.418 | 30.257 10.418 24.460 | -22.809 | 23.403 | -21.824
30.434 9.889 | 30.434 9.889 24.158 | -23.329 | 23.019 | -22.229
30.602 9.356 | 30.602 9.356 23.851 | -23.851 | 22.627 | -22.627
30.760 8.820 | 30.760 8.820 23.537 | -24.374 | 22.229 | -23.019
30.910 8.282 | 30.910 8.282 23.218 | -24.898 | 21.824| -23.403
31.049 7.742 | 31.049 7.742 22.891 | -25.423 | 21.412 | -23.781
31.180 7.198 | 31.180 7.198 22.557 | -25.949 | 20.994 | -24.151
31.301 6.653 | 31.301 6.653 22.216 | -26.476 | 20.569 | -24.513
31.412 6.106 | 31.412 6.106 21.866 | -27.002 | 20.138 | -24.869
31.514 5.557 | 31.514 5.557 21.507 | -27.527 | 19.701 | -25.216
31.606 5.006 | 31.606 5.006 21.138 | -28.051 | 19.258 | -25.556
31.689 4.454 | 31.689 4.454 20.759 | -28.573 | 18.809 | -25.889
31.761 3.900 | 31.761 3.900 20.369 | -29.090 | 18.354 | -26.213
31.825 3.345 | 31.825 3.345 19.967 | -29.602 | 17.894 | -26.529
31.878 2.789 | 31.878 2.789 19.552 | -30.108 | 17.428 | -26.837
31.922 2.232 | 31.922 2.232 19.124 | -30.605 | 16.957 | -27.138
31.956 1.675| 31.956 1.675 18.683 | -31.094 | 16.481 | -27.429
31.981 1.117 | 31.981 1.117 18.228 | -31.573 | 16.000 | -27.713
31.995 0.558 | 31.995 0.558 17.760 | -32.040 | 15.514 | -27.989
32.000 0.000 | 32.000 0.000 17.279 | -32.497 | 15.026 | -28.260
31.995| -0.558| 31.995 -0.558 16.784 | -32.941 | 14.536 | -28.528
31981 | -1.117 | 31.981 -1.117 16.277 | -33.372 | 14.043 | -28.793
31.956 | -1.675| 31.956 -1.675 15.757 | -33.791 | 13.548 | -29.055
31.922 | -2.232 | 31.922 -2.232 15.225 | -34.196 | 13.050 | -29.312
31.878 | -2.789 | 31.878 -2.789 14.682 | -34.588 | 12.548 | -29.561
31.825| -3.345| 31.825 -3.345 14.127 | -34.966 | 12.040 | -29.801
31.761 | -3.900 | 31.761 -3.900 13.561 | -35.329 | 11.529 | -30.034
31.689 | -4.454 | 31.689 -4.454 12.986 | -35.677 | 11.014 | -30.260
31.606 | -5.006 | 31.606 -5.006 12.400 | -36.011 | 10.497 | -30.486
31.514 | -5.557 | 31.514 -5.557 11.804 | -36.329 9.979 | -30.712
31.412 | -6.106 | 31.412 -6.106 11.199 | -36.632 9.458 | -30.936
31.301 | -6.653 | 31.301 -6.653 10.586 | -36.919 8.935 | -31.160
31.180 | -7.198 | 31.180 -7.198 9.965 | -37.189 8.409 | -31.382
31.049 | -7.742 | 31.049 -7.742 9.336 | -37.444 | 7.880| -31.603
30.910 | -8.282 | 30.910 -8.282 8.699 | -37.682 7.347 | -31.824
30.761 | -8.821| 30.760 -8.820 8.056 | -37.903 6.811 | -32.043
30.605 | -9.357 | 30.602 -9.356 7.407 | -38.107 6.271 | -32.262
30.446 | -9.892 | 30.434 -9.889 6.752 | -38.294 | 5.727 | -32.481
30.280 | -10.426 | 30.257 | -10.418 6.092 | -38.463 5.179 | -32.699
30.110 | -10.959 | 30.070 | -10.945 5.427 | -38.615 4.626 | -32.916
29.932 [ -11.490 | 29.875| -11.468 4.758 | -38.750 | 4.068 | -33.130
29.745 | -12.018 | 29.670 | -11.987 4.085 | -38.867 3.504 | -33.343
29.549 | -12.543 | 29.456 | -12.503 3.409 | -38.966 2.936 | -33.553
29.344 | -13.065 | 29.233 | -13.016 2.730 | -39.047 2.361 | -33.757
29.129 | -13.583 | 29.002 | -13.524 2.050 | -39.110 1.779 | -33.947
28.906 | -14.099 | 28.761 | -14.028 1.367 | -39.155 1.191 | -34.105
28.678 | -14.612 | 28.512 | -14.528 0.684 | -39.183 0.597 | -34.213
28.444 | -15.124 | 28.254| -15.023 0.000 | -39.192 0.000 | -34.252
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-0.684 | -39.183 | -0.597 | -34.213 -28.678 | -14.612 | -28.512 | -14.528 -26.213 | 18.354 | -26.213 | 18.354
1.367 | -39.155 | -1.191| -34.105 28.906 | -14.099 | -28.761 | -14.028 -25.889 | 18.809 | -25.889 | 18.809
-2.050 | -39.110 | -1.779 | -33.947 -29.129 | -13.583 | -29.002 | -13.524 -25.556 | 19.258 | -25.556 | 19.258
-2.730 | -39.047 | -2.361| -33.757 -29.344 | -13.065 | -29.233 | -13.016 -25.216 | 19.701 | -25.216 | 19.701
3.409 | -38.966 | -2.936| -33.553 29.549 | -12.543 | -29.456 | -12.503 24.869 | 20.138 | -24.869 | 20.138
-4.085 | -38.867 | -3.504 | -33.343 -29.745 | -12.018 | -29.670 | -11.987 24513 | 20.569 | -24.513 | 20.569
-4.758 | -38.750 | -4.068 | -33.130 -29.932 | -11.490 | -29.875 | -11.468 24151 | 20.994 | -24.151 | 20.994
5.427 | -38.615 | -4.626| -32.916 -30.110 | -10.959 | -30.070 | -10.945 23.781 | 21.412|-23.781| 21412
-6.092 | -38.463 | -5.179 | -32.699 -30.280 | -10.426 | -30.257 | -10.418 -23.403 | 21.824 | -23.403 | 21.824
-6.752 | -38.294 | -5.727 | -32.481 -30.446 | -9.892 | -30.434| -9.889 -23.019 | 22.229 | -23.019 | 22.229
7.407 | -38.107 | -6.271| -32.262 30.605 | -9.357|-30.602| -9.356 22,627 | 22.627 | -22.627| 22.627
-8.056 | -37.903 | -6.811| -32.043 30.761 | -8.821|-30.760| -8.820 22.229 | 23.019 | -22.229 | 23.019
-8.699 | -37.682 | -7.347 | -31.824 -30.910 | -8.282|-30910| -8.282 -21.824 | 23.403 | -21.824 | 23.403
-9.336 | -37.444| -7.880| -31.603 31.049 | -7.742| 31049 | 7.742 21.412 | 23781 -21.412| 23.781
-9.965 | -37.189 | -8.409 | -31.382 -31.180 | -7.198 | -31.180| -7.198 -20.994 | 24.151 | -20.994 | 24.151
-10.586 | -36.919 | -8.935 | -31.160 -31.301 | -6.653|-31.301| -6.653 -20.569 | 24.513 | -20.569 | 24.513
11.199 | -36.632 | -9.458 | -30.936 31.412 | -6.106|-31.412| -6.106 20.138 | 24.869 | -20.138 | 24.869
-11.804 | -36.329 | -9.979 | -30.712 31514 | -5.557 | -31.514 | -5.557 -19.701 | 25.216 | -19.701 | 25.216
-12.400 | -36.011 | -10.497 | -30.486 -31.606 | -5.006 | -31.606 | -5.006 -19.258 | 25.556 | -19.258 | 25.556
12.986 | -35.677 | -11.014 | -30.260 31.689 | -4.454|-31.689| -4.454 -18.809 | 25.889 | -18.809 | 25.889
-13.561 | -35.329 | -11.529 | -30.034 31.761 | -3.900|-31.761| -3.900 -18.354 | 26.213 | -18.354 | 26.213
-14.127 | -34.966 | -12.040 | -29.801 -31.825 | -3.345|-31.825| -3.345 -17.894 | 26.529 | -17.894 | 26.529
14.682 | -34.588 | -12.548 | -29.561 31.878 | -2.789|-31.878 | -2.789 17.428 | 26.837 | -17.428 | 26.837
-15.225 | -34.196 | -13.050 | -29.312 31.922 | -2.232|-31.922| -2.232 -16.957 | 27.138 | -16.957 | 27.138
-15.757 | -33.791 | -13.548 | -29.055 -31.956 | -1.675|-31.956| -1.675 -16.481 | 27.429 | -16.481 | 27.429
16.277 | -33.372 | -14.043 | -28.793 31.981 | -1.117|-31.981| -1.117 -16.000 | 27.713 | -16.000 | 27.713
-16.784 | -32.941 | -14.536 | -28.528 -31.995 | -0.558 | -31.995 | -0.558 -15.514 | 27.988 | -15.514 | 27.988
-17.279 | -32.497 | -15.026 | -28.260 -32.000 | 0.000|-32.000| 0.000 -15.023 | 28.254 | -15.023 | 28.254
-17.760 | -32.040 | -15.514 | -27.989 31.995 | 0.558|-31.995| 0558 14528 | 28.512 | -14.528 | 28512
-18.228 | -31.573 | -16.000 | -27.713 31.981 | 1.117|-31.981| 1.117 -14.028 | 28.761 | -14.028 | 28.761
-18.683 | -31.094 | -16.481 | -27.429 -31.956 | 1.675|-31.956| 1.675 -13.524 | 29.002 | -13.524 | 29.002
-19.124 | -30.605 | -16.957 | -27.138 31922 | 2232]-31922| 2232 -13.016 | 29.233 | -13.016 | 29.233
-19.552 | -30.108 | -17.428 | -26.837 -31.878 | 2.789|-31.878| 2.789 -12.503 | 29.456 | -12.503 | 29.456
-19.967 | -29.602 | -17.894 | -26.529 -31.825 | 3.345|-31.825| 3.345 -11.987 | 29.670 | -11.987 | 29.670
20.369 | -29.090 | -18.354 | -26.213 31.761| 3.900|-31.761| 3.900 11.468 | 29.875 | -11.468 | 29.875
-20.759 | -28.573 | -18.809 | -25.889 31.689 | 4.454 | -31.689 | 4.454 -10.945 | 30.070 | -10.945 | 30.070
-21.138 | -28.051 | -19.258 | -25.556 -31.606 | 5.006|-31.606| 5.006 -10.418 | 30.257 | -10.418 | 30.257
21,507 | -27.527 | -19.701 | -25.216 31514 | 5557|-31.514| 5557 9.889 | 30.434 | -9.889| 30.434
-21.866 | -27.002 | -20.138 | -24.869 31412 | 6.106|-31.412| 6.106 -9.356 | 30.602 | -9.356| 30.602
-22.216 | -26.476 | -20.569 | -24.513 31301 | 6.653|-31.301| 6.653 -8.820 | 30.760 | -8.820| 30.760
22.557 | -25.949 | -20.994 | -24.151 31.180 | 7.198|-31.180| 7.198 8282 | 30.910| -8.282| 30.910
22.891 | -25.423 | 21.412 | 23.781 -31.049 | 7.742|-31.049| 7.742 7.742 | 31.049| -7.742| 31.049
-23.218 | -24.898 | -21.824 | -23.403 -30.910 | 8.282|-30910| 8.282 -7.198 | 31.180 | -7.198 | 31.180
23.537 | -24.374 | -22.229 | -23.019 30.760 | 8.820|-30.760| 8.820 -6.653 | 31.301| -6.653| 31.301
-23.851 | -23.851 | -22.627 | -22.627 -30.602 | 9.356|-30.602| 9.356 -6.106 | 31.412 | -6.106| 31.412
-24.158 | -23.329 | -23.019 | -22.229 30434 | 9.889|-30434| 9.889 -5.557 | 31.514| -5.557| 31514
24.460 | -22.809 | -23.403 | -21.824 30.257 | 10.418 | -30.257 | 10.418 -5.006 | 31.606| -5.006| 31.606
-24.756 | -22.290 | -23.781 | -21.412 -30.070 | 10.945 | -30.070 | 10.945 -4.454 | 31.689 | -4.454| 31.689
-25.047 | -21.773 | -24.151 | -20.994 -29.875 | 11.468 | -29.875 | 11.468 -3.900 | 31.761| -3.900| 31.761
25333 | -21.257 | -24.513 | -20.569 29.670 | 11.987 | -29.670 | 11.987 3.345 | 31.825| -3.345| 31.825
-25.614 | -20.742 | -24.869 | -20.138 -29.456 | 12.503 | -29.456 | 12.503 -2.789 | 31.878 | -2.789| 31.878
-25.891 | -20.228 | -25.216 | -19.701 -29.233 | 13.016 | -29.233 | 13.016 2232 | 31.922| -2.232| 31922
26.164 | -19.716 | -25.556 | -19.258 29.002 | 13.524 | -29.002 | 13.524 1.675 | 31.956| -1.675| 31.956
-26.432 | -19.204 | -25.889 | -18.809 -28.761 | 14.028 | -28.761 | 14.028 1117 | 31.981| -1.117| 31.981
-26.697 | -18.694 | -26.213 | -18.354 28512 | 14.528 | -28.512 | 14.528 -0.558 | 31.995| -0.558 | 31.995
26.958 | -18.183 | -26.529 | -17.894 28254 | 15.023 | -28.254 | 15.023 0.000 | 32.000| 0.000| 32.000
27.215 | -17.673 | 26.837 | -17.428 -27.988 | 15.514 | -27.988 | 15514

-27.468 | -17.164 | -27.138 | -16.957 -27.713 | 16.000 | -27.713 | 16.000 Tabelle 19: Nockenkontur
27.718 | -16.654 | -27.429 | -16.481 27.429 | 16.481|-27.429| 16.481

-27.964 | -16.145 | -27.713 | -16.000 -27.138 | 16.957 | -27.138 | 16.957

-28.206 | -15.635 | -27.988 | -15.514 -26.837 | 17.428 | -26.837 | 17.428

28.444 | -15.124 | -28.254 | -15.023 26529 | 17.894 | -26.529 | 17.894
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Diagramme Excite Timing Drive:
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Abbildung 142: Nockenwellendrehmoment fiir Einlassnocke
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Abbildung 143: Nockenradius fiir Einlassnocke
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CamDesign
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Abbildung 144: Ruck Einlassnocke
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Abbildung 145: Exzentrischer Angriffspunkt Nocke auf Stofsel Einlassnocke
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Abbildung 146: Nockenwellendrehmoment fiir Auslassnocke
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Abbildung 147: Exzentrischer Angriffspunkt Nocke auf Stofsel Auslassnocke
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Abbildung 148:Ruck Auslassnocke
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Abbildung 149: Nockenradius Auslassnocke
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Auslegung Thermodynamik fiir geinderte Gegendriicke:

Kenndaten Kontrollpunkt 1 | Auslegungspunkt | Kontrollpunkt2 | Einheit
Expansionsverhéltnis € 20 20 20 [-]
Expandermassenstrom MExp 12,6 17,32 22,84 [g/s]
Innere Expanderleistung P 6,7 9,9 13,5 [kW]
Effektive Exp;;mderlms— P, 5,37 7.5 10.8 kW]
tung
Effektiver prozentueller 0
Leistungsriickgewinn® 1 4.4 4,82 44 %]
Innerer Wirkungsgrad i 0,2 0,19 0,21 [-]
Exergetischer Nut- Niw 0.88 0.91 0.92 []
zungsgrad
Tabelle 20: Leistungsdaten
Massenstrom Dampfdruck Dampftemperatur vor Druck Kondensa-
[g/s] [bar] Umschalthahn[°C] tor-eintritt [bar]
Kontrollpunkt 1 15,0 20,6 291 0,8
Auslegungspunkt 19,2 26,5 301 1,2
Kontrollpunkt 2 26,4 38,4 343 1,6
Tabelle 21: Auslegungspunkte
ho his h, S, hss TcrR
Kontrollpunkt 1 341,66 | 346,21 3002,81| 6,72| 2402.42 22,4
Auslegungspunt 2 343,69 | 348,17| 3009,21| 6,62| 2426,46 21,7
Kontrollpunkt 3 364.59| 368,99| 3081,.76| 6,58| 2456,90 229

Tabelle 22: Clausius - Rankine - Wirkungsgrad

32 Bei Annahme eines mechanischen Wirkungsgrads (n,,) von 0,80 im Auslegungspunkt
33 Gilt fiir die effektive Motorleistung von 143 kW in den entsprechenden Betriebspunkt

99



Anhang

Innerer Wikrungsgrad

0.202 12000
/l
q
02 T—0u
- 10000
0.198 \
* 8000
2
0.196 8o
2
- 6000 -E
0.194 g
(=
£
- 4000
0.192 /
9 - 2000
0.19
0.188 . T T T 0
15 17 19 21 23 25
Expansionsverhaltnis
—e— Innerer Wikrungsgrad —e—Innere Leistung

Abbildung 150: Auswirkungen des Expansionsverhdltnisses Expander 2. Generation
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