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Kurzfassung

Die immer strengeren Abgasemissionsvorschriften zwingen die PKW-Hersteller den
COq-Ausstof ihrer Fahrzeuge zu senken. Nachdem die heutigen konventionellen Moto-
ren an einem Punkt angelangt sind, an dem nur noch sehr geringe Wirkungsgradstei-
gerungen im Bestpunkt erreicht werden, wird die Betrachtung anderer Motorprozesse
immer interessanter.

Diese Arbeit beschéftigte sich mit der Simulation und Analyse des thermodyna-
mischen Motorprozesses mit verlangerter Expansion. Durch die verldngerte Expan-
sion wird das Arbeitsvermégen des Gases weiter ausgenutzt, wodurch eine deutliche
Wirkungsgradsteigerung erreicht wird. Grundsétzlich kann eine lange Expansion mit
einem konventionellen Motoraufbau durch die Steuerzeiten erfolgen, oder durch einen
speziellen Kurbeltrieb. Ein Prototyp, welcher eine lange Expansion iiber den Kurbel-
trieb erreicht, befand sich wiahrend dieser Arbeit in der Konstruktionsphase.

Ein Kernthema dieser Arbeit war die Steuerzeitenauslegung fiir den Prototypen un-
ter verschiedenen Betriebsbedingungen hinsichtlich Ladedruck und Abgasgegendruck.

Nach der Auslegung der Steuerzeiten fiir die unterschiedlichen Betriebsbereiche
erfolgten weitere Simulationen um das Verhalten des Motors an verschiedenen Be-
triebspunkten vorherzusagen. Ein Vergleich der Auswirkungen einer Turboaufladung
zu einer mechanischen Aufladung wurde ebenso durchgefiihrt wie der Vergleich die-
ses Prototypen mit einem konventionellen Motor, der eine lange Expansion iiber die
Steuerzeiten erreicht.

Aufgrund der verlangerten Expansion dndern sich manche Zusammenhénge im Ver-
gleich zum konventionellen Motor, beginnend bei den Steuerzeiten aber noch deut-
licher im Betriebsverhalten. Insbesondere in Bezug auf die Aufladung zeigte sich,
dass mit der mechanischen Aufladung eine Wirkungsgradsteigerung im Vergleich zum
Saugmotor erreicht werden kann, was beim konventionellen Motor nicht der Fall ist.
Durch den groferen Einfluss des Abgasgegendrucks auf den Wirkungsgrad und dem
geringeren Energieangebot an der Turbine sowie der langeren Expansion im Trieb-
werk édndern sich auch die Verhéltnisse zwischen Turboaufladung und Kompressorauf-
ladung.

Im niedrigen Lastbereich wird durch die lange Expansion kein Wirkungsgradvorteil
erreicht, da die Expansion nur bis Abgasgegendruck genutzt werden kann. Bei weiterer
Expansion erfolgt durch die einstémende Gasmasse bei Auslass 6ffnet eine Wirkungs-
gradverschlechterung wegen der hoheren Ausschiebearbeit, falls keine Variabilitdten
an der Auslassventilsteuerung vorgesehen sind.

Generell ist ein Betrieb im hohen Lastbereich notwendig um die Potentiale der
langen Expansion auszuschopfen.






Abstract

Increasingly stringent exhaust emission regulations are forcing the car manufacturers
to reduce CO5 emissions of their vehicles. As today’s conventional engines have arrived
at a point where only very small increases in efficiency at the best point are reached,
the consideration of other engine processes is more interesting.

This work deals with the simulation and analysis of the thermodynamic engine pro-
cess with an extended expansion. As a result of the extended expansion, the working
capacity of the gas is better exploited, resulting in a clear increase in efficiency. In
principle, an extended expansion can be done with a conventional engine through val-
ve timing, or by a special crank mechanism. A prototype which reaches an extended
expansion by the cranktrain was in the design phase during this work.

A core topic of this work was the design of the valve timing of the prototype under
various operating conditions with regard to boost pressure and exhaust backpressure.

After the design of valve timing for various operating ranges, further simulations
were made to predict the behavior of the engine at different operating points. A
comparison of the effects of turbocharging to mechanical charging was also performed
as well as the comparison of this prototype with a conventional engine which reaches
an extended expansion by valve timing.

Due to the extended expansion there are some changes of correlations compared
to the conventional engine, starting with the valve timing but even more clearly in
the operating behavior. Particularly with respect to charging it has shown that the
mechanical charging can reach an increase in efficiency compared to the naturally
aspirated engine, which is not the case at the conventional engine. Due to the greater
influence of the exhaust back pressure to the efficiency and the lower available energy
on the turbine as well as the longer expansion in the engine also the relationships
between turbocharging and mechanical charging are changing.

In the low load range, no efficiency advantage through the extended expansion is
achieved because the expansion can only be used till exhaust back pressure is reached.
Upon further expansion is carried out the exhaust work is increasing due to the gas
mass which flows from the exhaust port in the cylinder when the exhaust valve is
opening, resulting in a decrease in efficiency if no variabilities on the exhaust valve
are provided.

In general, an operation in the high load range is necessary to exploit the potentials
of the extended expansion.
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1 Einleitung

Die weltweite Produktion von PKW zeigt eine steigende Tendenz, eine Sattigung des
globalen Marktes ist noch nicht erkennbar (Abbildung 1.1).

Das immer grofsere Verkehrsaufkommen fiihrt zu einem héheren Energieverbrauch,
wodurch die Energiekosten steigen und der COs-Ausstofs durch den Verkehr grofsere
Mafse annimmt. Neben dem Ausstof an Schadstoffen legt die Gesetzgebung nun auch
mehr Wert auf die Reglementierung des Treibhausgases COs.

COy ist ein Produkt der vollstdndigen Verbrennung eines kohlenwasserstoffhaltigen
Kraftstoffes, somit direkt abhingig vom Kraftstoffverbrauch. Die Senkung des CO»-
Ausstofies ist unter anderem durch die Verwendung eines Kraftstoffes mit hoherem
Wasserstoffanteil moglich, zum Beispiel CHy, oder durch regenerative Kraftstoffe, bei
denen die COq-Bilanz ausgeglichen ist, da das emittierte COy zuerst durch Pflanzen
aufgenommen wurde, wobei hier auch wieder Anbau, Ernte, Aufbereitung, Transport
etc. berticksichtigt werden muss.

Eine Senkung der CO, - Emissionen unter Verwendung eines bestimmten Kraft-
stoffes kann nur tiber eine Effizienzsteigerung des Antriebes bzw. des Gesamtfahr-
zeugkonzepts erfolgen.

Die EU-Verordnung (EC 443/2009) verpflichtet die Automobilhersteller einen COq
Ausstofs der gesamtem Neuwagenflotte der EU bis zum Jahr 2015 von durchschnittlich
130 g/km zu erreichen. Fiir das Jahr 2020 sieht die Gesetzgebung eine Reduktion der
CO, - Emissionen der Fahrzeugflotte auf 95 g/km vor [7]. Bei Uberschreitung dieser
Zielverordnungen sind die Hersteller zu Abgaben verpflichtet, die sich aus der Uber-

World passenger car production — trend | 1997-2012
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Abbildung 1.1: Weltweite PKW Produktion [1]
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Abbildung 1.2: COy-Emissionen von Pkw-Neuzulassungen [25]

schreitung des COy - Ausstofes in g/km und den verkauften PKWs berechnen. Die
PKW Hersteller sind also gefordert den Wirkungsgrad ihrer Fahrzeuge zu erhéhen.

Der allseits bekannte Ottomotor ist nach seinem Erfinder Nikolaus August Otto
benannt, der 1876 das Patent seines Motors einreichte [19]. Dieser Motor arbeitete
nach dem 4-Takt Arbeitsprinzip mit Fremdziindung. Seither werden durch intensive
Forschungstétigkeiten laufend Verbesserungen erreicht. Strenge Gesetzgebungen und
steigende Energiepreise fiithren zu erhéhten Forschungsausgaben. Die Effizienz des
Verbrennungsmotors wurde in letzter Zeit schrittweise in kleinen Stiicken gesteigert.

Der effektive Wirkungsgrad eines heutigen Benzin-Ottomotors im PKW Bereich be-
tragt etwa 36 % im Bestpunkt. Durch Einzelmafnahmen am konventionellen Motor
sind keine groferen Spriinge im Wirkungsgrad mehr erreichbar, weshalb eine Prozess-
anderung notwendig ist. Ein PKW-Hersteller gab eine Untersuchung von unkonven-
tionellen Motorkonzepten am Institut fiir Verbrennungskraftmaschinen der TU Graz
in Auftrag. Nach der Bewertung verschiedenster Konzepte stellte sich die verlangerte
Expansion mit der Realisierung iiber den Kurbeltrieb als Losung mit dem grofsten
Wirkungsgradpotential heraus. Untersuchungen am Institut bescheinigten, bei Be-
trachtung eines vereinfachten Motorprozesses (vollkommener Motor), eine Wirkungs-
gradsteigerung durch eine Verldngerung der Expansion auf das Doppelte des ange-
saugten Volumens von ca. 8-9 Prozentpunkten [8]. Ausfiihrliche Simulationen mit
AVL-Boost versprachen eine Steigerung des indizierten Wirkungsgrades von 6-8 Pro-
zentpunkten. Daraus folgte die Entscheidung einen Prototypen-Motor herzustellen,
um die Ergebnisse der Simulationen validieren zu koénnen und vertiefte Erkenntnis-



300 ] : i i i i

280 1 | —— Dieselkraftstoff
3 1 |-—— Ottokraftstoff |
5 :
& 200 3 —1 ]
S ACEA 1995
@ 150 Frpr—pre
€ 1 ACEA 2008
w100 3—"—~——
S i
O 50 3

0 e [RRRRN AR |:||

0o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Kraftstoffverbrauch [Liter/100 km]

Abbildung 1.3: COs-Emission in Abhéngigkeit des Kraftstoffverbrauchs [14]

se iiber getroffene Annahmen zu erlangen. Der Technologietréger ist als Ottomotor
ausgefithrt und soll mit stochiometrischem Luftverhéltnis betrieben werden.

Diese Masterarbeit beschéftigt sich mit einer Reibungsabschétzung eines Trieb-
werks mit langer Expansion sowie der Steuerzeitenauslegung des Technologietragers
und der thermodynamischen Betrachtung des Motorprozesses. Die Steuerzeitenausle-
gung erfolgte mit dem Ziel der Maximierung des Wirkungsgrades bei einer, fiir diesen
Motor, guten Leistungsdichte. Nach der Auslegung der Steuerzeiten fiir die verschie-
denen Betriebsbereiche erfolgten weitere Simulationen um das Verhalten des Motors
an unterschiedlichen Betriebspunkten vorherzusagen. Ein Vergleich der Auswirkungen
einer Turboaufladung zu einer mechanischen Aufladung wurde ebenso durchgefiihrt
wie der Vergleich dieses Motors mit einem konventionellen Motor, der eine ldngere
Expansion als effektive Kompression iiber die Steuerzeiten erreicht.






2 Grundlagen

2.1 Lange Expansion

Im konventionellen Motor herrscht nach der Expansion je nach Lastbereich noch
erheblicher Druck im Zylinder, der nicht genutzt wird. Es liegt auf der Hand das
Arbeitsvermogen des Gases durch eine langere Expansion zu nutzen. Die Expansion
auf Umgebungsdruck bzw. Abgasgegendruck stellt das maximal nutzbare Potential
dar. Abbildung 2.1 zeigt den Arbeitsgewinn durch eine Verlangerung der Expansion
auf Umgebungsdruck im p-V und T-s Diagramm. Im p-V Diagramm ist die zusétzlich
gewonnene Arbeit durch die blaue Flédche ersichtlich, im T-s Diagramm sinkt die
abgegebene Wiarme des Kreisprozesses um die blau eingezeichnete Fliache, was auch
zu einem Arbeitsgewinn um eben diese Fléche fiihrt.

T

v =v4 = konst
,

p = py= konst

(a) p-V Diagramm (b) T-s Diagramm

Abbildung 2.1: p-V(a) und T-s(b) Diagramm der langen Expansion im Gleichraum-
prozess

Das Volumenverhéltnis v ist definiert durch den Quotienten aus dem Volumen am
Expansions-UT V., und dem Volumen am Saug-UT V.
Vex  Eex
=—=— 2.1
7 Vo & 21)
Das Volumenverhéltnis beschreibt das Ausmafs der erweiterten Expansionslénge,
ein Volumenverhaltnis von eins wird durch einen konventionellen Motor dargestellt.
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Durch die unterschiedlichen Volumina ist eine Angabe der Bezugsgrofe fiir einige
Kenngrofen des Motors notwendig. Der Mitteldruck sei hier als Beispiel genannt. Er
kann entweder auf das Verdichtungshubvolumen V3 , oder das Expansionshubvolumen
Virex bezogen werden.

Wi

.= 2.2
Di ox Ve (2.2)
1474
iy = 2.3
Piv = T (2.3)

Vollkommener Motor mit mechanischer Aufladung

Im Folgenden wird der vollkommene Motor mit langer Expansion und mechanischer
Aufladung betrachtet. Dabei wurde der Prozess des konventionellen vollkommenen
Motors um das Volumenverhéltnis v erweitert. Abbildung 2.2 zeigt den Verlauf des
Wirkungsgrades tiber dem Verdichtungsverhéltnis bei einem v von 1 (konventioneller
Motor). Mit steigendem Verdichtungsverhéltnis steigt auch der Wirkungsgrad immer
weiter an, jedoch wird die Wirkungsgradsteigerung mit zunehmenden Verdichtungs-
verhédltnis immer geringer.

65

60f

n,in%

2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
Verdichtungsverhdltnis €

Abbildung 2.2: Wirkungsgrad iiber € am vollkommenen Motor mit v =1 [§]

Der Verlauf des Wirkungsgrades in Abhéngigkeit des Volumenverhéltnisses v, bei
einem Verdichtungsverhéltnis von 10, ist in Abbildung 2.3 dargestellt. Auch hier zeigt
sich zunéichst eine steiler Anstieg des Wirkungsgrades, der jedoch bei hoherem ~ stark
abflacht und schlussendlich mit der Expansion auf Umgebungsdruck begrenzt ist.
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Abbildung 2.3: Wirkungsgrad in Abhéngigkeit von 7 am vollkommenen Motor mit
langer Expansion |§|

Abbildung 2.4 dient der Betrachtung einer mechanischen Aufladung am Vollkom-
menen Motor mit langer Expansion. Hier ist der Wirkungsgrad in Abhéngigkeit des
Gesamtvolumenverhaltnisses 7ges ,bei unterschiedlichen Gesamtverdichtungsverhalt-
nissen Ege, abgebildet. Der Motor wird hier mitsamt der Aufladung als gesamtes
System betrachtet, die Ladeluft wird auf Umgebungstemperatur heruntergekiihlt, wo-
durch das Verdichtungsverhéltnis infolge der Aufladung ey, gleich dem Druckverhéltnis
ist. Das Volumenverhéltnis durch die Aufladung ~1, ergibt sich aus dem Kehrwert von
e, wie nachfolgende Gleichungen veranschaulichen:

Pu - Vy = R- TU (24)
pL-vL =R Ty (2.5)
1
r_%_ -~ (2.6)
pu UL L
€ges = €L * €geom (27)
Vges = YL * Vgeom (28)

Bei einem Druckverhéltnis von beispielsweise 2 verdoppelt sich demnach das Ge-
samtverdichtungsverhéltnis, wihrend das Gesamtvolumenverhéltnis auf die Héalfte
absinkt. Die Rote Linie im Diagramm stellt einen konventionellen Motor (7 = 1)
mit mechanischer Aufladung dar. Je hoher das Druckverhéltnis durch die Aufladung
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Abbildung 2.4: Vollkommener Motor mit langer Expansion [8|

umso stéarker sinkt der Wirkungsgrad ab, da die Absenkung des Gesamtvolumenver-
héltnisses einen stéarkeren Einfluss auf den Wirkungsgrad hat als die Erhohung des
Gesamtverdichtungsverhéltnisses.

Geht man von einem Triebwerk mit einem héheren ~v aus, so dndern sich die Ver-
héltnisse. Bei einem Triebwerk mit Volumenverhéaltnis 2, wie am Technologietrager
ausgefiihrt, steigt der Wirkungsgrad infolge der Aufladung zunéchst an, da in diesem
Bereich die Absenkung des Gesamtvolumenverhéltnisses einen geringeren Einfluss auf
den Wirkungsgrad hat als die Erhohung des Gesamtverdichtungsverhéltnisses. Je ho-
her das Volumenverhéltnis des Triebwerks gewahlt wird, umso weniger wirkt sich die
Verringerung des Gesamtvolumenverhéltnisses durch Aufladung auf den Wirkungs-
grad aus, das hohere Gesamtverdichtungsverhaltnis fiithrt zu einem hoheren Wirkungs-
grad. Aufgrund dessen wird die erreichbare Wirkungsgradsteigerung durch Aufladung
bei steigendem Volumenverhéltnis des Triebwerks immer grofser.

Diese Zusammenhénge gelten nur fiir die mechanische Aufladung, ein Abgasturbo-
lader (ATL) erreicht durch die Expansion in der Turbine auch eine &ufere Expansion.

2.1.1 Lange Expansion durch Miller und Atkinson Steuerzeiten

Die lange Expansion kann entweder iiber den Kurbeltrieb realisiert werden oder auch
am konventionellen Motor iiber die Steuerzeiten. Es wird dabei zwischen Miller-
Steuerzeiten (frither Einlass schlieft (ES)) und Atkinson-Steuerzeiten (spéter ES)



2.1 Lange Expansion

unterschieden. Durch beide Methoden wird das effektive Volumen bei Verdichtungs-
beginn gesenkt. In Abbildung 2.5 sind die p-V Diagramme des idealisierten Motorpro-
zesses mit Aufladung und Miller- bzw. Atkinson-Steuerzeiten ersichtlich. Durch den
frithen ES der Miller-Steuerzeit wird das effektive Saughubvolumen auf Vg gesenkt.
Danach erfolgt eine Expansion auf V; mit geschlossenen Ventilen. Die Zustandsdnde-
rung 8-1-8 ist beim vollkommenen Motor arbeitsneutral. Damit fangt die eigentliche
Verdichtungsphase bei Vg an.

Die Atkinson-Steuerzeit nutzt das gesamte Saughubvolumen von 7 bis 8, schiebt
danach aber von 8 bis 9 wieder Ladung zuriick in den Ansaugkanal , ab dem Punkt
9 beginnt die Verdichtung.

Fiir den Vergleichsprozess ist es thermodynamisch gleichwertig ob die Realisierung
der langen Expansion durch den Kurbeltrieb oder iiber die Steuerzeiten erfolgt.

A

PL----t

Pu----t

Vh,ex J Vh,ex

(a) Miller (b) Atkinson

Abbildung 2.5: Lange Expansion durch Miller(a) und Atkinson(b) Steuerzeiten im
p-V Diagramm



2 Grundlagen

2.1.2 Lange Expansion durch das Triebwerk
2.1.2.1 Grundlegendes Prinzip

Das Grundlegende Prinzip um eine lange Expansion durch den Kurbeltrieb zu er-
reichen ist die Uberlagerung von zwei Schwingungen. Dabei muss eine Schwingung
die Periodendauer eines Motorzyklusses aufweisen, die zweite Schwingung benotigt
die doppelte Frequenz. Abbildung 2.6 veranschaulicht die zwei Schwingungen, wel-
che iiberlagert die rot eingezeichnete Summenschwingung ergeben. Das Verhéltnis der
Amplituden beider Schwingungen bestimmt dabei das Volumenverhéltnis +. Die Pha-
senverschiebung der beiden Schwingung zueinander betragt in der Abbildung 45° be-
zogen auf die langsamere Schwingung, was dazu fiihrt, dass der oberer Totpunkt (OT)
des Ladungswechsels und der Ziind-OT auf gleicher Position liegen. Durch eine Ver-
stellung der Phasenverschiebung kann das Verdichtungsverhéltnis gedndert werden,
die beiden OT-Lagen des Kolbens sind dadurch aber nicht mehr an derselben Position.
Bei Steigerung des Verdichtungsverhéltnisses wird das Volumen am Ziind-OT kleiner,
das Volumen am Ladungswechsel-OT vergrofsert sich jedoch. Umgekehrt gilt dasselbe,
bei Senkung des Verdichtungsverhéltnisses wird das Volumen am Ladungswechsel-OT
kleiner.

Amplitude

SurﬁmensphWingung /" )

Zeit

Abbildung 2.6: Uberlagerung von 2 Schwingungen

2.1.2.2 Atkinson-Knickpleuel

Bereits 1887 veroffentlichte James Atkinson ein Patent, in dem er einen Hubkolbenmo-
tor beschreibt, welcher einen lingeren Expansionshub als Kompressionshub darstellt.
Ermoglicht wird dies durch einen speziellen Kurbeltrieb. Die Kurbelwelle ist iiber ein
Pleuel mit einer Schwinge verbunden, ein weiteres Pleuel fiihrt von dieser Verbindung

10



2.1 Lange Expansion

zum Kolben. Wahrend einer Kurbelwellenumdrehung wird ein ganzer 4-Takt Zyklus
ausgefithrt. Abbildung 2.7 zeigt ein Bild aus der Patentschrift von James Atkinson.

("TopoOR oN)

'967'49¢ ON

INIDNT §79
‘NOSNIXLY °f

‘1881 ‘2 "8ny pejusieg

L OfLL 2 bt ——

Tty

'3 199Tg—sj001g §

<z

Abbildung 2.7: Atkinson Patentschrift |2]

2.1.2.3 Koppelgetriebe

1985 veroffentlichte Carl Nelson ein Patent indem eine lange Expansion durch einen
anderen Kurbeltrieb erreicht wird. Der Aufbau dieses Motors ist in Abbildung 2.8
ersichtlich. Die beiden Kurbelwellen weisen einen entgegengesetzten Drehsinn auf,
wobei die im Bild linke Kurbelwelle fiir einen 4-Takt Zyklus wie beim konventionellen
Motor zwei Umdrehungen benoétigt, die rechte Kurbelwelle dreht sich im Vergleich
dazu mit der halben Drehzahl und fiihrt so nur eine Umdrehung im gesamten 4-Takt
Zyklus aus. Das zentrale Bauteil auf der schneller laufenden Kurbelwelle stellt iiber
zwei Pleuelstangen die Verbindung beider Kurbelwellen mit dem Kolben her.

Der einzige aktuell in Serie produzierte Motor, der eine verlangerte Expansion iiber
den Kurbeltrieb erreicht, wird von Honda produziert und in einem Blockheizkraft-
werk (BHKW) eingesetzt. Dieses BHKW (Vaillant mikro-BHKW ecoPower 1.0) ist
fiir Privathaushalte konzipiert und liefert eine elektrische Leistung von 1 kW bei einer
Motordrehzahl von 1950 min! [26]. In Abbildung 2.9 ist der Aufbau des Kurbeltriebs
dargestellt. Es wird hier der gleiche Aufbau wie aus dem Patent von Carl Nelson ver-
wendet. Die von Honda verwendete Abkiirzung EXlink steht fiir ,Extended Expansion
Linkage Engine".

11



2 Grundlagen

U.S. Patent May21,1985  Sheet1of3’ - 4,517,931

Exhaust valve

Intake valve

Piston

Crankshaft

Abbildung 2.9: Honda EXlink Motor [17]

Abbildung 2.10 zeigt den EXlink Motor am UT des Saughubes und Abbildung 2.11
am UT des Expansionshubes. Rechts im Bild ist ein konventioneller Motor mit einem
im Vergleich zum EXlink Motor mittleren Hub dargestellt.

12



2.1 Lange Expansion

=

EXlink Conventional engine

Abbildung 2.11: EXlink Motor im UT des Expansionshubes [17]

Aufgrund der aufwéndigeren Kurbeltriebskinematik mit den zusétzlichen Lager-
stellen sind hohere Reibungsverluste im Kurbeltrieb zu erwarten. Honda weist in Ab-
bildung 2.12 darauf hin, dass der Pleuelauslenkungswinkel wiahrend des Arbeitstaktes
sehr niedrig ist und dadurch die Normal- und Reibkraft des Kolbens im Vergleich zu
einem konventionellen Motor sehr gering ausfallt. Diese Einsparungen in der Kolben-
reibkraft sollen so groft sein, dass laut Honda trotz des aufwindigen Kurbeltriebs
keine Nachteile beziiglich der Reibungsverluste des EXlink Motors verglichen zum
konventionellen Motor entstehen.

Zitat der Honda Homepage: ,,As a result, the friction loss due to piston side forces
is less than half that of a conventional engine. Even with its extra linkage expansion
parts, EXlink has the same amount of engine friction as a conventional engine, thereby
reaping the full fuel efficiency benefit of the Atkinson cycle“[17].

13



2 Grundlagen

Conventional engine EXIlink

During the expansion stroke, the angle of the connecting During the expansion stroke, the angle of the connecting

rod and the path of piston motion is large, resulting in rod and the path of piston motion is small, resulting in

significant piston side forces acting on the cylinder wall. significantly reduced piston side forces acting on the
cylinder wall.

Abbildung 2.12: Pleuelwinkel EXlink und konventioneller Motor [17]

Der Wirkungsgrad dieses Motors ist nicht explizit angegeben. Es wird nur der
elektrische Wirkungsgrad mit 26,3 % beziffert. Weiters wird damit geworben, dass
der elektrische Wirkungsgrad durch diese Technik im Vergleich zu einem nicht nédher
beschriebenen konventionellen Motor von 22,5 % auf 26,3 % steigt. Der ausgefiihrte
Motor besitzt ein Ansaughubvolumen von 110 cm?® und ein Expansionshubvolumen
von 163 cm? [17]. Daraus lésst sich auf ein Volumenverhéltnis v von etwa 1,4 schlieRen,
fiir den genauen Wert miisste das Kompressionsvolumen bekannt sein.

Energy delivery system
Electrical energy
26.3%
Invertsr Combined power and
eneration . .
Natural gas Gas ¢ heat efficiency: 92%*
enging
Heat Heat energy
recoveny 65.7%

Primary encrgy  gas engine
1005 cogeneration wnit

* Lower heating valus (LHV) figure calculated with MCHP1.0K.2 long-life coolant
temperature at 75 °C

Abbildung 2.13: Honda BHKW EXlink [17]
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2.1 Lange Expansion

2.1.2.4 Triebwerk mit Planeten

Austin

Walter Austin verdffentlichte 1918 sein Patent zur langen Expansion. Hier wird die
spezielle Kurbeltriebskinematik iiber ein Planetengetriebe im unteren Pleuelauge er-
reicht. Dem Volumenverhéltnis v sind hier Grenzen gesetzt, weil sonst das untere
Pleuelauge, in dem sich die Planeten befinden, immer grofer werden muss.

1
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Abbildung 2.14: Auszug aus der Patentschrift |3]

Gomecsys

Die Firma Gomecsys realisiert die lange Expansion durch einen Exzenter im unteren
Pleuelauge. Abbildung 2.15 zeigt den exzentrischen Ring an dem das Pleuel befestigt
ist. Dieser Ring wird durch ein Zahnrad angetrieben, um die Rotation mit der hal-
ben Kurbelwellendrehzahl zu erreichen. Die Kurbelwelle muss dafiir hohl ausgefiihrt
sein. In Abbildung 2.16 ist die vollstandige Kurbeltriebseinheit dargestellt. Das im
Bild rechts abgebildete Zahnrad mit Schneckenradgetriebe dient dazu die Phasenlage
des Exzenters einzustellen, so kann das Verdichtungsverhaltnis gedandert werden. Das
Volumenverhaltnis ergibt sich durch die Exzentrizitat, welche fiir die Differenz beider
unteren Totpunkte ausschlaggebend ist, was in Abbildung 2.17 anhand der Zyklus-
beschreibung gut ersichtlich ist. Das erreichbare Volumenverhéltnis diirfte angesichts
der Konstruktion eher gering ausfallen, die Firma wirbt auch mehr mit der variablen
Verdichtung iiber einen sehr breiten Einstellbereich als mit der langen Expansion.
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2 Grundlagen

bdc end intake comprassion stroke

bde end expansion exhaust stroke

Abbildung 2.17: Zyklusbeschreibung [15]
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2.2 Technologietrager

2.2 Technologietrager

2.2.1 Einleitung

Deutliche Wirkungsgradsteigerungen im Bestpunkt sind mit den heutigen konventio-
nellen Motoren nicht mehr méglich, weshalb die Betrachtung anderer Motorprozesse
fiir die Motorenhersteller immer interessanter wird. Ein PKW-Hersteller gab am Insti-
tut fiir Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik, in der Abteilung Brenn-
verfahren, ein Projekt in Auftrag mit dem Ziel einen Motorprozess zu finden, welcher
eine deutliche Wirkungsgradsteigerung im Vergleich zum konventionellen Motor er-
reicht. Nach der Beurteilung verschiedenster Konzepte stellte sich die lange Expansion
mit der Realisierung iiber den Kurbeltrieb als beste Losung heraus.

Zu diesem Zeitpunkt lief am selben Institut, in der Abteilung Konstruktion und
Auslegung, ein Projekt eines Automobilzulieferers, welches die Konstruktion und Fer-
tigung eines solchen Motors beinhaltete. Infolge dessen einigten sich beide Firmen
darauf den gleichen Technologietrager nutzen zu kénnen um so schneller an Ergebnis-
se zu gelangen und um Kosten zu sparen. Die Anforderungen der beiden Firmen sind
unterschiedlich. Wihrend der Automobilzulieferer an dem Betrieb mit 6000 min™ als
Saugmotor interessiert ist, wiinscht der PKW-Hersteller eine Auslegung auf niedri-
gere Drehzahlen, sowie die Betrachtung und den Betrieb des Motors mit Aufladung.
Um den vom PKW-Hersteller geforderten Einsatzbereich zu verwirklichen wurden die
Steuerzeiten im Zuge dieser Masterarbeit ausgelegt. Die Technologietrager der beiden
Firmen unterscheiden sich also nur durch die Nockenwellen und die Verdichtungsver-
héltnisse, welche durch gednderte Kolben realisiert werden.

2.2.2 Aufbau

In Abbildung 2.18 ist das CAD Modell des Technologietréigers ersichtlich. Auf den ers-
ten Blick ist zu erkennen, dass das Prinzip das gleiche ist wie von Carl Nelson bzw.
Honda EXlink. Die Kurbelwelle treibt tiber eine Zahnradstufe die zweite Kurbel-
welle (Atkinson-Welle) an, die sich dann mit halber Kurbelwellendrehzahl gegen-
laufig zur Kurbelwelle dreht. Das Zahnrad der Atkinson-Welle treibt weiters auch
die beiden Ausgleichswellen an, welche die Massenkréfte teilweise kompensieren. Der
Zylinderkopf ist ein Serienteil eines Motorradmotors (Rotax 804) bei dem lediglich
die Steuerzeiten durch andere Nockenwellen abgeéndert wurden. Eine Phasenverstel-
lung ermoglicht die Einstellung der Phasenlage mit einer Auflésung von 1°. Um auch
den Steuertrieb des Rotax 804 unverdndert iibernehmen zu konnen wird das origi-
nale Kettenrad samt Kurbelwellenstummel der Serienkurbelwelle verwendet. Deshalb
lauft die Steuerkette nicht direkt auf der Kurbelwelle, sondern auf einer iiber eine
Zahnradstufe angetriebenen Welle, welche das originale Kettenrad inkludiert. Bei den
Kolben handelt es sich um Schmiedekolben, die auch den hohen Belastungen durch
die Aufladung gerecht werden. Es wurden drei verschiedene Kolben konstruiert um
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2 Grundlagen

Abbildung 2.18: Technologietréger

unterschiedliche Verdichtungsverhéltnisse zu realisieren. Das niedrigste Verdichtungs-
verhéltnis betrigt 10.2 und bewirkt, dass der Originalbrennraum erhalten bleibt. Die-
ser Kolben ist also nur die geschmiedete Version des Originalkolbens, erreicht aber am
Technologietriger aufgrund des kiirzeren Saughubes (vgl. Tabelle 2.2) ein niedrigeres
Verdichtungsverhéltnis. Ein weiterer Kolben steigert das Verdichtungsverhéaltnis des
Technologietragers auf 12.5, wodurch das Verdichtungsverhéltnis des Serienmotors
erreicht wird. Der dritte Kolben bewirkt ein Verdichtungsverhéltnis von 14.9 und ist
fiir Untersuchungen mit Miller-Steuerzeiten vorgesehen.

Abbildung 2.19 zeigt den Serien-Motorradmotor. Der Zylinderkopf ist mit vier Ven-
tilen pro Zylinder und zwei obenliegenden Nockenwellen ausgestattet. Die Betétigung
der Ventile erfolgt iiber Schlepphebel.

In Abbildung 2.20 sind die Volumenverldufe des Technologietrigers und des Se-
rienmotors abgebildet. Die Totpunkte der Kolbenbewegung sind durch die Kurbel-

18



2.2 Technologietrager

Abbildung 2.19: Rotax 804 [20]

triebskinematik nicht mehr symmetrisch alle 180 °KW wie man es von einem kon-
ventionellen Kurbeltrieb kennt. Die Ansaug- und Kompressionsphase verkiirzen sich
auf jeweils 162 ° KW, wihrend sich Expansions- und Ausschiebephase verlangern. Fiir
die Expansion stehen 199 ° KW zur Verfiigung, der Ausschiebehub ist innerhalb von
197 °KW abgeschlossen.

konventioneller Motor
Technologietrager

1000

199 197 3 162 L 162

A
Y
A
Y
A
Y
A
Y

Zylindervolumen in cm3

0 100 200 300 400 500 600 700
Kurbelwinkel in °

Abbildung 2.20: Totpunkte des Technologietriagers
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2.2.3 Eckdaten

Tabelle 2.1: Technische Daten Technologietréiger

Bohrung 82
Saughub 60.8
Expansionshub 126.8
Saughubvolumen 321.1
Expansionshubvolumen 669.6
Volumen am Saug-UT (bei ¢, 12.5) 348.9
Volumen am Expansions-UT (bei ¢, 12.5) 697.6
Volumenverhéltnis (bei ¢, 12.5) 2
maximale Drehzahl 6000
Verdichtungsverhaltnisse 10.2, 12.5, 14.9
Zind-OT 0
Expansions-UT 199
Ausschiebe-OT 396
Saug-UT 558

KW
‘KW
KW
‘KW

Tabelle 2.2: Technische Daten Rotax 804

Bohrung 82 mm

Hub 75,6 mm

maximales Drehmoment ~ 86/5800 Nm/min!
maximale Leistung 62,5/8000 kW /min™
maximale Drehzahl 9000 1/min
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2.3 Simulation
2.3.1 AVL-Boost

Alle Simulationen in dieser Arbeit wurden mithilfe der AVL Software Boost durch-
gefiihrt. Dieses Programm ermoglicht eine 1D-Ladungswechselsimulation und eine
0D-Simulation des Brennraumes.

Abbildung 2.22 zeigt die grafische Oberfliche des Programms mit dem verwende-
ten Modell. Der schematische Aufbau entspricht dem Motoraufbau. An den System
Boundaries (SB) wird der Umgebungszustand eingestellt, durch den Verdichter und
Ladeluftkiihler ist der Zustand der Ladeluft beziiglich Druck und Temperatur beliebig
einstellbar. Nach der Airbox befinden sich die Drosselklappen, welche die Betrachtung
im gedrosselten Teillastbereich ermoglichen. Im Zylinder erfolgt die thermodynami-
sche Umsetzung des Kraftstoff-/Luft Gemisches in Arbeit. Die spezielle Kolbenbewe-
gung ist hier als ,user defined piston motion“ in Relation zum langen Hub vorgegeben.
Das Programm kennt somit nur den langen Hub, was zu Problemen mit dem Wand-
warmemodell fithrt (siehe Kapitel 2.3.3). Die Abgasklappe im Modell ermdglichte eine
Erhohung des Abgasgegendrucks, um so dessen Einfluss auf den Wirkungsgrad und
Restgasgehalt zu untersuchen. Der Katalysator wurde nur fiir den stromungstechni-
schen Einfluss verwendet, nicht fiir die Betrachtung von Schadstoffen.

2.3.2 Brennverlauf

Die Verbrennung selbst wird nicht simulatorisch abgebildet. Es wird ein Brennverlauf
vorgegeben, der die Wéarmefreigabe in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels angibt. In
Boost gibt es eine Vielzahl an Moglichkeiten den Brennverlauf anzugeben. In diesem
Modell wurde eine sogenannte Zwei Zonen Tabelle verwendet. Dabei wird die Wér-
mefreisetzung pro Grad Kurbelwinkel in einer Tabelle angegeben. Der Brennraum
wird in zwei Zonen unterteilt, eine verbrannte Zone, in der das Gasgemisch bereits
abgebrannt ist, und eine unverbrannte Zone, wo sich das restliche unverbrannte Ge-
misch befindet. Das Klopfmodell benotigt die Temperatur in der unverbrannten Zone,
deshalb ist ein Zwei-Zonen Modell notwendig.

Da der Brennverlauf dieses Motors natiirlich erst durch Messungen am Priifstand
bekannt wird, wurde ein Brennverlauf des BMW N20 Motors aus einem hohen Last-
punkt fiir alle Simulationen verwendet. Eine Anderung des Brennverlaufs in Abhéin-
gigkeit der Last und Drehzahl wurde nicht beriicksichtigt. Der Punkt an dem 50 %
des Kraftstoffes umgesetzt ist (MFBj5) wurde auf 8° nach OT gelegt. Abbildung 2.21
zeigt den vorgegebenen Brennverlauf mithilfe der Zwei Zonen Tabelle.
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Two Zone Table
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Abbildung 2.21: Brennverlauf

2.3.3 Wandwarmemodell

Verwendete Literatur:[5]

Die Warmemengen, welche vom Arbeitsgas des Brennraums iiber die Brennraum-
wandungen abgefiihrt werden haben einen entscheidenden Einfluss auf den Wirkungs-
grad des Motors. Deshalb ist eine korrekte Abbildung des Wandwérmestroms essen-
tiell fiir die Simulation.

Der Warmestrom berechnet sich mit folgender Formel:

Qwi = A'L CQy (Tc - Tw1> (29>
Qui Wandwarmestrom
A; Oberflache (Zylinder, Zylinderkopf, Kolben)
Qly Wirmeiibergangskoeftizient
T, Gastemperatur im Zylinder

T Wandtemperatur

Diese scheinbar einfache Formel beinhaltet den Warmeitibergangskoeffizient «, der
sich iiber den Zyklus stark dndert und von einem Wandwarmemodell berechnet wird.
Es existieren unterschiedliche Wandwéarmemodelle. In diesem Boost-Modell wurde
das Wandwarmemodell nach Woschni 1990 verwendet.

Woschni 1978:

0,8
Vp Tt

Q=130 - D702 . p08 . 7705 Oy ey + Oy - - (Pe — Peo) (2.10)
Pea - VYc,l
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Fiir eine bessere Vorhersage im Teillastbereich wurde das Woschni 1990 Modell
entwickelt:

v 0,8
vy = 130- D702 p08. 7053 08 ., 08 { ll +2. ( 750) .IMEP—W” (2.11)

D Zylinderbohrung
Cm mittlere Kolbengeschwindigkeit
Vb Hubvolumen pro Zylinder

Vrpe  Kompressionsvolumen
IMEP indizierter Mitteldruck

Deo Zylinderdruck

Den Zylinderdruck bei ES

C1, Cy dimensionslose Koeffizienten

Fiir den Fall, dass gilt:

VD : Tc,l
Pea - V

Vrpe

2
& (Pe = Pep) = 2-Cr-cpy - ( ) - IMEP™%? (2.12)

wird der Warmetibergangskoeffizient von Boost automatisch mit dem Woschni 1978
Modell berechnet.

In den Formeln fiir den Warmeiibergangskoeffizienten stecken also die Gréfsen Zy-
lindervolumen und mittlere Kolbengeschwindigkeit, welche fiir das Triebwerk mit lan-
ger Expansion nicht mehr eindeutig definiert sind. Das Programm Boost rechnet ver-
mutlich die mittlere Kolbengeschwindigkeit mit dem langen Hub.

Uberldsst man das Programm in dem Bereich des Wandwirmeiibergangs sich selbst,
wie es bei konventionellen Motoren gemacht wird, so erhélt man viel zu hohe Wand-
warmeverluste, bedingt durch die Verwendung des langen Hubes in den Formeln
des Wandwérmetibergangs. Mittels Abgleichs des Wandwéarmestroms in Bereich des
Zind-OT mit einem bekannten konventionellen Motor wurden die Wandwéarmestrome
mit Skalierungsfaktoren abgesenkt. Es ergab sich ein notwendiger Skalierungsfaktor
von ca. 0,6.

Es wurde angenommen, dass der Motor mit langer Expansion den gleichen Warme-
iibergang wie ein konventioneller Motor mit kurzem Hub hat, da dann der zeitliche
Verlauf des Ansaugens, der Kompression und der Verbrennung dhnlich sind. Rechnet

man die mittlere Kolbengeschwindigkeit auf den kurzen Hub um, so kommt man dem
0,8
s05) =0,55
Die mittlere Kolbengeschwindigkeit und damit auch der Hub wirken sich in diesem
Modell sehr stark auf den Warmeiibergangskoeffizienten aus. Ob dieses Modell fiir

genannten Faktor schon sehr nahe. <
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einen Motor mit verlingerter Expansion geeignet ist bzw. inwiefern die Skalierungs-
faktoren richtig gewéhlt wurden kann nicht beantwortet werden. Die Wandwéarmever-
luste stellen hier einen grofen Unsicherheitsfaktor dar.

Auch beim konventionellen Motor mit extremen Miller Steuerzeiten ist es fraglich
ob der Wandwérmeiibergang nach Woschni richtig ist. Ein grofser Anteil des Wir-
kungsgradunterschiedes zwischen Miller/Atkinson Steuerzeiten und dem Triebwerk
ist ndmlich den Wandwarmeverlusten zuzuschreiben.
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2.3.4 Klopfmodell

Verwendete Literatur: [14],[19]

Unter dem Begriff Klopfen versteht man die Selbstziindung des noch nicht von
der Flammenfront erreichten Gasgemisches, auch Endgas genannt, wahrend der Ver-
brennung. Durch die schlagartige Verbrennung des Endgases konnen Druckwellen
mit einer Geschwindigkeit von iiber 1000 m/s entstehen. Abbildung 2.23 zeigt den
Zylinderdruckverlauf bei normaler und bei klopfender Verbrennung mit den charak-
teristischen Druckschwankungen.

pA normale pA klopfende
Verbrennung Verbrennung

> >
oT ¢ oT ?

Abbildung 2.23: klopfende Verbrennung [14]

Neben den mechanischen Belastungen durch die entstehenden Druckspitzen stellt
der hohe Wiarmeiibergang, der durch die hohen Strémungsgeschwindigkeiten verur-
sacht wird, eine grofse thermische Belastung der Bauteile dar, was den Motor in kurzer
Zeit zerstoren kann. Bevor es zur Selbstziindung kommt finden Vorreaktionen statt,
die eine gewisse Zeit beanspruchen. Daher ist eine schnelle Verbrennung durch kur-
ze Flammwege und einer schnellen Flammengeschwindigkeit, die durch turbulente
Ladungsbewegung erhoht werden kann, von Vorteil. Bei steigender Drehzahl sinkt
bedingt durch die héhere Turbulenz und der damit verbundenen schnelleren Verbren-
nung die Klopfanfilligkeit.

Die benétigte Zeit fiir die Vorreaktionen ist stark vom Temperaturniveau abhéngig,
weshalb besonders heifie Stellen im Brennraum vermieden werden sollen. Durch eine
gute Spiilung im Ladungswechsel kann der Brennraum gekiihlt und der Restgasgehalt
vermindert werden, wodurch die Klopfanfalligkeit sinkt.

Die Steigerung des Verdichtungsverhaltnisses fiihrt zu einer Erhohung des indizier-
ten Wirkungsgrades, zumindest bis zu dem Punkt an dem die Wandwéarmeverluste
iiberwiegen und der Wirkungsgrad wieder sinkt. Beim Ottomotor wird das Maximum
des darstellbaren Verdichtungsverhéltnisses durch die Klopfgrenze beschrankt.

Insbesondere fiir die Auslegung der Miller- /Atkinson Steuerzeiten ist ein Klopfmo-
dell unabdingbar. Durch die Senkung des effektiven Verdichtungsverhéaltnisses muss
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2 Grundlagen

das geometrische Verdichtungsverhéltnis erhoht werden. Wegen des schleifenden Ven-
tilschlusses ist die Betrachtung des Verdichtungsverhaltnisses ab Ventilschluss nicht
zielfithrend. Folgende Vorgangsweise wurde getroffen: Es wurde angenommen, dass ein
e von 12,5 fiir den Saugmotor bei einer Drehzahl von 3000 min™! méglich ist. Dieses e
weist auch der Ausgangsmotor (Rotax 804) auf. Nach Riicksprache mit Klopfexper-
ten wurde festgelegt, dass die Temperatur in der unverbrannten Zone hauptséchlich
ausschlaggebend fiir das Klopfverhalten ist. Bei Miller und Atkinson Steuerzeiten
wurde somit das geometrische Verdichtungsverhaltnis so weit erhéht, dass die maxi-
male Temperatur in der unverbrannten Zone gleich ist wie bei den Steuerzeiten fiir
maximale Fillung bei ¢ =12,5. Fiir den Betrieb als Kompressormotor oder turboauf-
geladenen Motor wurde ein mdogliches € von 10,2 unterstellt.

Im Simulationsprogramm Boost ist ebenfalls ein Klopfmodell implementiert, wel-
ches die notwendige Oktanzahl fiir klopffreien Betrieb ausgibt. Dieses Modell unter-
scheidet sich durch 2 Punkte stark von den hier getroffenen Annahmen.

1. Der Faktor Zeit der Reaktionskinetik wird beriicksichtigt. Das bedeutet, dass
die Klopfneigung mit steigender Drehzahl, bei gleich angenommenen Brennver-
lauf, sinkt. Mit der Annahme, dass nur die Temperatur der unverbrannten Zo-
ne ausschlaggebend ist wiirde die Klopfneigung mit steigender Drehzahl durch
die sinkenden Wandwérmeverluste zunehmen. Bei der Betrachtung einer kon-
stanten Drehzahl bei gleichen Brennverlauf ist der Zeitfaktor jedoch nicht von
Bedeutung.

2. Der Faktor Druck wird beriicksichtigt. Die Temperatur der unverbrannten Zo-
ne ist nahezu unabhéngig vom Ladedruck, bei konstanter Ladelufttemperatur.
So wiirde auch das Klopfverhalten unabhéngig vom Ladedruck sein. Das im
Boost enthaltene Klopfmodell zeigt eine sehr starke Abhéngigkeit vom Druck.
Ob diese starke Druckabhéngigkeit der Wirklichkeit entspricht kann zu diesem
Zeitpunkt nicht gesagt werden. Auch iiber die Giiltigkeit der Standardwerte fiir
die Parametrierung des Klopfmodells ist nichts bekannt.

Im weiteren wurde aufgrund der Unsicherheiten des Boost-eigenen Klopfmodells
nur die Temperatur der unverbrannten Zone beriicksichtigt.

2.3.5 Boost-Tool zur Anderung der Ventilhubkurven

Um die Ventilhubkurven zu verdndern, wurde das in Boost integrierte Tool verwendet.
In Abbildung 2.24 sieht man die Verdnderung der Ventilhubkurve bei Verlangerung
bzw. Verkiirzung der Steuerzeit. Betrachtet man die rote Kurve als Ausgangsbasis,
so sieht man, dass eine Verlangerung der Steuerzeit auch eine Erhohung des Ventil-
hubs mit sich bringt. Bei einer Verkiirzung der Steuerzeit sinkt auch der maximale
Ventilhub. Grund fiir dieses Verhalten ist die Beriicksichtigung einer moglichen No-
ckenkontur.
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2.3 Simulation

Nicht berticksichtigt werden mit dem Boost-Tool Ventilbeschleunigung und Fla-
chenpressung der Nocke. Deshalb sind nicht alle simulierten Ventilhubverlaufe um-
setzbar und fiir die Fertigung ausgewihlte Ventilhubverldufe mussten iiberpriift und
wenn notig abgedndert werden.
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Abbildung 2.24: Anderung der Steuerzeiten mit dem Boost-Tool

In Abbildung 2.25 ist die Rampe der Ventilhubkurve abgebildet. Im Vergleich zur
Nockenkontur ist hier schon das Ventilspiel automatisch durch Parametrierung in
Boost abgezogen, damit der effektive Ventilhub abgebildet wird. Ein Ventilhub von
beispielsweise 0,5 mm ist erst 23° Kurbelwinkel (KW) nach Offnungsbeginn erreicht.
Die Ventiloffnungs- und schliefszeiten sowie die Ventiliiberschneidung beziehen sich in
dieser Arbeit immer auf den effektiven Ventilhub von 0,0 mm.
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