Markus Gruber

BRENNVERFAHRENSBEWERTUNG EINES
MODERNEN PKW-DIESELMOTORS AM
MOTORPRUFSTAND

Masterarbeit

zur Erlangung des akademischen Grades
Diplom-Ingenieur

TU

Grazm

Technische Universitat Graz
Fakultat fiir Maschinenbau und Wirtschaftswissenschaften

Institut fiir Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik

Vorstand: Univ.-Prof. Dipl.-Ing. Dr.techn. Helmut Eichlseder

Begutachter: Univ.-Prof. Dipl.-Ing. Dr.techn. Helmut Eichlseder
Betreuer: Dipl.-Ing. Dr.techn. Eberhard Schutting
Dipl.-Ing. BSc Georg Kellermayr

Graz, Janner 2016



2AS



Nur wenige wissen, wie viel man wissen muss,
um zu wissen, wie wenig man weil.

(Werner Heisenberg)






Eidesstattliche Erklarung

Ich erklire an Eides statt, dass ich die vorliegende Arbeit selbststindig verfasst, andere
als die angegebenen Quellen /Hilfsmittel nicht benutzt, und die den benutzten Quellen
wortlich und inhaltlich entnommenen Stellen als solche kenntlich gemacht habe.

I declare that I have authored this thesis independently, that I have not used other
than the declared sources/resources, and that I have explicitly marked all material
which has been quoted either literally or by content from the used sources.

Graz, am 12. Janner 2016

Markus Gruber






Kurzfassung

Rudolf Diesel verfolgte am Ende des 19. Jahrhunderts die Vision eine Maschine zu
entwickeln, welche einen wesentlich héheren Wirkungsgrad aufweist als die damals
populdren Dampfmaschinen. Mit der Erfindung des Dieselmotors gelang ihm dieser
Schritt. Auf Grund der enormen Groéfe und Masse kam er zunédchst nur in Schiffen,
Lokomotiven und Lastkraftwagen zum Einsatz. Erst Jahrzehnte spiter erfolgte der
Durchbruch auch auf dem PKW-Sektor und heute ist der Dieselmotor nicht mehr
wegzudenken.

Durch sein hohes Low-End-Torque und einen geringen Kraftstoffverbrauch bietet er
angenehmes Fahrgefiihl und hohe Wirtschaftlichkeit. Durch die konsequente Weiter-
entwicklung des Brennverfahrens sowie des Finspritzsystems und der Abgasnachbe-
handlung kann der Dieselmotor auch strengste Emissionsvorschriften einhalten. Die
ohnehin strengen Abgasgrenzwerte werden ab dem Jahr 2017 durch die Real Driving
Emissions nochmals verschérft. Zudem darf der Flottenverbrauch ab 2020 95g CO,/km
nicht iiberschreiten. Dies stellt Motorenentwickler vor eine grofse Herausforderung und
erfordert den Einsatz von neuen Technologien [9].

Bei dem untersuchten Motor handelt es sich um einen aktuellen Serienmotor. Im Zuge
dieser Masterarbeit wurde zunéchst der Einfluss der Einspritzdiisen am Motorpriif-
stand untersucht. Es wurde die serienméfig applizierte 7-Loch Diise mit einer 8-Loch
Diise hinsichtlich Emissionen und Verbrauch verglichen.

Anschliefsend wurden die Potentiale eines variablen Verdichtungsverhéltnisses unter-
sucht. Dazu wurde der Motor mit verschiedenen Verdichtungsverhiltnissen betrieben,
welche durch einen Kolbenumbau realisiert wurden. Auch hier standen die Einfliisse auf
Emissionen und Verbrauch im Vordergrund. Die Ergebnisse dienen als Grundlage da-
fiir, ob die Umriistung auf ein variables Verdichtungsverhéltnis entscheidende Vorteile
bringt und somit der Wirkungsgrad weiter gesteigert und die Emissionen gleichzeitig
reduziert werden kénnen.






Abstract

At the end of the 19th century Rudolf Diesel pursued the vision to develop a machine
which has a much higher efficiency than the then popular steam engines. With the
invention of the diesel engine he succeeded in this step. Due to the enormous size and
mass, the engine was only used in ships, locomotives and trucks at the beginning. Only
decades later the breakthrough came on the car and today the diesel engine is here to
stay.

Due to its high low-end torque and low fuel consumption it offers pleasant driving
experience and high efficiency. Because of the consistent further development of the
combustion process, the injection system and exhaust aftertreatment systems the die-
sel engine can meet even the most stringent emission regulations. The already stringent
emission limits are exacerbated by the Real Driving Emissions in 2017 again. In addi-
tion, the fleet consumption must not exceed 95g COy/km from 2020. This confronts
engine developers with a great challenge and requires the use of new technologies.
The investigated engine is a current production engine. In the course of this thesis,
firstly the influence of the injector was investigated on the engine test bench. The
standard applied 7-hole nozzle was compared to an 8-hole nozzle regarding emissions
and fuel consumption.

Subsequently the potentials of a variable compression ratio were studied. For this
purpose the engine was operated with different compression ratios, which have been
implemented by a piston conversion. Again, the effects on emissions and fuel consump-
tion were in the foreground. The results serve as a basis for determining whether the
engine is running with a variable compression ratio in the future and thus to increase
the efficiency further by reducing the emissions simultaneously.
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1 Einleitung und Aufgabenstellung

Seit Beginn des 20. Jahrhunderts steht dem Mensch das Automobil als Fortbewegungs-
mittel zur Verfiigung. Erst nach dem iiberwinden von anfianglichen Schwierigkeiten
konnte sich der Dieselmotor als Antriebsquelle durchsetzen und erfreut sich seit dem
stets wachsender Beliebtheit. Der hohe Fahrkomfort aut Grund des Drehmoments bei
niedrigen Drehzahlen durch Aufladung in Kombination mit einem geringen Verbrauch
verhalfen ihm zu seinem Siegeszug. Durch die Zunahme der Motorisierung stieg auch
die Gerdausch- und Schadstoftbelastung in urbanen Raumen an, wodurch es zur Ein-
fiihrung der ersten Emissionsgrenzwerte fiir PKW kam. Diese verschéirften sich in den
letzten Jahren sukzessive, wobei auch die Testzyklen Anderungen durchliefen. Mit
der Einfiihrung des WLTC an Stelle des NEDC und der RDE-Gesetzgebung im Jahr
2017 ergeben sich neue Herausforderungen fiir die Motorenentwickler. Zuséatzlich wird
ab 2020 der COy- Flottenausstof von bisher 120 g/km auf 95 g/km abgesenkt. Die-
se Rahmenbedingungen stellen hohe Anforderungen an die Entwicklung eines neuen
Brennverfahrens und erfordern den Einsatz von modernen Motorkomponenten.

Diese Masterarbeit behandelt die Brennverfahrensbewertung eines modernen Serien
Pkw-DI-Dieselmotors am Motorpriifstand. Bei dem Versuchstriger handelt es sich um
einen Reihen-Vierzylinder Motor mit Common-Rail-System und Abgasturboaufladung
mit variabler Turbinengeometrie. Besonderes Augenmerk wird dabei auf die Rohemis-
sionen gelegt sowie den spezifischen Kraftstoffverbrauch und die Gerduschemission,
wobei diese nur aus dem Druckverlauf berechnet und nicht iiber Mikrofone gemessen
wird.

Im ersten Schritt erfolgt der Vergleich der 7-Loch Serien-Diise mit einer 8-Loch Diise.
Dabei wird keine Anderung an der Brennraumgeometrie durchgefiihrt, sondern ledig-
lich die Diise im Injektor getauscht. Basierend auf den Messergebnissen soll entschie-
den werden, ob die 8-Loch Diise signifikante Vorteile hinsichtlich der Rohemissionen
aufweist und ein Umriisten dadurch gerechtfertigt werden kann. Die weiteren Unter-
suchungen werden anschliefend mit der gewihlten Diise durchgefiihrt.

Im zweiten Schritt erfolgt ein Vergleich von unterschiedlichen Verdichtungsverhéalt-
nissen am Motor. Diese werden iiber einen Kolbenumbau realisiert und verdndern die
Quetschspalthohe. Dadurch soll ein variables Verdichtungsverhéltnis simuliert werden,
welches die Vorteile eines hohen ¢ im Teillastbetrieb mit denen eines niedrigen € an der
Volllast kombiniert. Auf diese Weise soll der Wirkungsgrad weiter gesteigert werden
bei gleichzeitiger Reduktion der Emissionen.
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Um diesen Vergleich anstellen zu konnen wird der Motor einerseits auf ¢ = 14 und
andererseits auf ¢ = 18 umgebaut. Fiir jedes Verdichtungsverhiltnis werden Drehzahl-
und Lastschnitte sowie Einspritzbeginn- und Abgasriickfiihrraten-Variationen durch-
gefiithrt. Dariiber hinaus wird auch der Einfluss von Rail-, Lade- und Zylinderspit-
zendruckvariationen untersucht. Durch die Spitzendruckabsenkung bei gleichzeitiger
Erhohung des Raildrucks soll eine Reibungsminderung des Triebwerks bei konstanter
Leistung erreicht werden.

Die Messergebnisse dienen als Grundlage dafiir, ob ein Motor in Zukunft mit einem va-
riablen Verdichtungsverhéltnis betrieben werden soll und dadurch die strengen Abgas-
und Verbrauchsvorschriften erfiillen kann.



2 Grundlagen der
dieselmotorischen Verbrennung

In diesem Kapitel werden die Grundlagen der dieselmotorischen Verbrennung sowie
die Wechselwirkungen zwischen den Einspritzparametern und der Emissionsbildung
erlautert. Diese Zusammenhinge sind von besonderer Bedeutung fiir das Versténdnis
und die Interpretation der Messergebnisse.

2.1 Verbrennung und Gemischbildung

Dieses Kapitel wurde in Anlehnung an folgende Literatur erstellt: |1, 3,5, 6, 7, 8, 9, 11]

Der konventionelle dieselmotorische Verbrennungsprozess ist durch eine heterogene
Gemischbildung und Verbrennung charakterisiert. Der Kraftstoff wird kurz vor dem
oberen Totpunkt direkt in die hochverdichtete Luft eingespritzt und vermischt sich
mit, dieser, wodurch ein heterogenes Kraftstoff-Luft-Gemisch entsteht. Durch die ho-
he Temperatur im Brennraum erfolgt ein Selbstziindungsprozess — nicht vorgemischte
Verbrennung.

Die Last des Motors wird iiber die eingespritzte Kraftstoffmenge geregelt — Qualitétsre-
gelung. Ublicherweise werden Dieselmotoren mit einem global mageren Luftverhéltnis
betrieben. Die nicht vorgemischte Verbrennung fiihrt jedoch dazu, dass Bereiche mit
sehr fettem bis sehr magerem Gemisch auftreten (siehe Abbildung 2.1). Dies fiihrt
unvermeidlich zur Bildung von Rufpartikeln und Stickoxiden [5].

Luftverhaltnis A

Abbildung 2.1: Luftverhéltnis als Funktion des Ortes |7]



Grundlagen der dieselmotorischen Verbrennung

2.1.1 Einspritzsystem

In diesem Kapitel wird ausschlieklich auf das Common-Rail-System eingegangen, da
dieses System auf dem im Zuge dieser Masterarbeit untersuchten Motor eingesetzt
wurde.

Das Einspritzsystem hat dafiir zu Sorgen, dass der Kraftstoff unter hohem Druck, zum
richtigen Zeitpunkt und in der richtigen Menge in den Brennraum eingebracht wird.
Es beeinflusst mafsgeblich die Gerdusch- und Schadstoffemissionen. Die wesentlichen
Komponenten des Einspritzsystems sind die Einspritzpumpe (Hochdruckerzeugung),
der Druckspeicher (Rail) und die Einspritzdiisen, welche iiber Hochdruckleitungen mit
der Einspritzpumpe verbunden sind [9].

Die Hauptaufgaben von Dieseleinspritzsystemen lassen sich wie folgt unterteilen [5]:

Kraftstoff fordern (Niederdruckseite)

In Abbildung 2.2 ist der grundsétzliche Aufbau eines CRS mit Niederdruck- (gelb) und
Hochdruckkreislauf (rot) dargestellt. Der Niederdruckkreislauf fordert den Kraftstoff
iiber den Kraftstofffilter zur Hochdruckpumpe. Der Niederdruckreis stellt iiber Zu-

und Riicklaufleitungen eine Verbindung mit dem Kraftstofftank zum Hochdruckkreis
her.

Hochdruck erzeugen und Kraftstoff fordern (Hochdruckseite)

Die Hochdruckpumpe erzeugt den optimalen Einspritzdruck in Abhangigkeit des Mo-
torbetriebspunkts, sowohl stationdr als auch dynamisch. Des Weiteren miissen die
erforderlichen Einspritzmengen sowie systemabhéingige Steuer- und Leckagemengen
gefordert werden. Die Steuerung der Driicke und Massenstrome erfolgt durch Ventile,
welche durch das Motorsteuergerit angesteuert werden.

Kraftstoff zumessen

Die Kraftstoffmasse (Funktion von Drehzahl und Motorlast) muss prézise dosiert in
den Brennraum eingebracht werden. Bei modernen CRS erfolgt die Kraftstoffzumes-
sung iiber elektrisch angesteuerte Magnet- oder Piezoinjektoren und erlaubt eine hohe
Flexibilitat hinsichtlich der Anzahl von Vor- und Nacheinspritzungen.

Kraftstoff aufbereiten

Der Druck ist die malsgebliche Grofse fiir die Zerstdubung des Kraftstoffs und damit
fiir die Gemischaufbereitung. Zudem soll die Verteilung im Brennraum zeitlich und
ortlich optimal erfolgen.
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Hochdruckpumpe CP

1§ N
@ Druckregelventil (Common) Raildruck-
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.
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Tank jJ Nockenwelle __Niederdruck

Abbildung 2.2: Common-Rail-System - CRS [5]

Ein Common-Rail-System besitzt folgende charakteristische Merkmale [5]:

e Speichereinspritzsystem
e entkoppelte Hochdruckerzeugung und Einspritzung

e Hochdruckpumpe erzeugt Druck, welcher unabhéngig von Drehzahl und Motor-
last eingestellt werden kann

e hohe Flexibilitdt bei Lage, Anzahl und Grofe der Einspritzungen
e pro Zylinder ein Injektor (Kérper mit Diise und Steuerventil)
e Diise arbeitet hubgesteuert

e Injektor arbeitet zeitgesteuert — Einspritzmenge von Raildruck und Ansteuer-
dauer abhingig

e Anzahl, Lage und Einspritzmenge werden vom Steuergerit geregelt
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2.1.2 Injektoren

Common-Rail-Injektoren bestehen primér aus folgenden Gruppen [6]:

e Einspritzdiise (Sitz- oder Sacklochdiise)
e Haltekorper
e Steuerventil (Magnet- oder Piezoaktor)

e Steuerraum

Die Abdichtung zum Brennraum erfolgt {iber eine Kupferdichtscheibe mit der gleich-
zeitig auch der Diisenvorstand eingestellt werden kann. Uber Spannelemente im Zylin-
derkopf werden die Injektoren befestigt. Derzeit befinden sich folgende Injektortypen
im Serieneinsatz [6]:

e Magnetventil-Injektor mit ein-/zweiteiligem Anker (Bosch)
e Inline-MV Injektor (Delphi)
e Piezo-Injektor Top Head (Siemens)

e Piezo-Injektor Inline (Bosch, Denso)

In Folge wird nur der Magnetventil-Injektor behandelt, da dieser bei dem im Zuge
dieser Masterarbeit untersuchten Motor zum Einsatz kam.

Die Arbeitsweise des Injektors ldsst sich in vier Betriebszustdnde unterteilen, welche
im folgenden Abschnitt erldutert werden [6]:

Injektor geschlossen (Ruhezustand)

Die Ablaufdrossel wird durch die Ventilkugel verschlossen und im Ventilsteuerraum
baut sich Hochdruck auf. Dieser liegt auch im Kammervolumen der Diise an. Die
Druckkraft auf die Stirnfliche des Steuerkolbens und die Kraft der Diisenfeder halten
die Diise gegen die an der Druckschulter angreifenden Kraft geschlossen.

Injektor 6ffnet (Einspritzbeginn)

Das Magnetventil wird mit dem Anzugsstrom angesteuert — zum schnellen Offnen —
danach wird dieser auf den Haltestrom verringert. Die Kraft des Elektromagneten
iibersteigt die der Ventilfeder und 6ffnet die Ablaufdrossel. Kraftstoff fliekt aus dem
Ventilsteuerraum iiber die Riicklaufleitung in den Kraftstofftank. Die Zulaufdrossel
verhindert einen vollstdndigen Druckausgleich, sodass der Druck im Kammervolumen
(Raildruck) groker ist als der im Ventilsteuerraum. Durch die verringerte Kraft auf
den Steuerkolben wird die Diisennadel angehoben und die Einspritzung beginnt.
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Injektor gedffnet

Der Durchflussunterschied zwischen Zu- und Ablaufdrossel definiert die Offnungsge-
schwindigkeit der Diisennadel. Der Steuerkolben erreicht seine obere Position und
verharrt auf einem Kraftstoffpolster (hydraulischer Anschlag). Die Injektordiise ist
vollstindig gedffnet und der Kraftstoff wird anndhernd mit dem Raildruck in den
Brennraum eingespritzt.

Die eingespritzte Kraftstoffmenge ist proportional zum Druck und der Einschaltzeit
des Magnetventils.

Injektor schliefit (Einspritzende)

Sobald das Magnetventil stromlos ist, driickt die Ventilfeder den Anker nach unten
und die Ablaufdrossel wird verschlossen. Dadurch baut sich im Steuerraum wieder der
Raildruck auf und schliefst die Diisennadel. Der Durchfluss der Zulaufdrossel bestimmt
die Schliefsgeschwindigkeit.

Zusatzlich zur Einspritzmenge werden noch Steuer- und Leckagemengen benétigt, wel-
che iiber den Kraftstoffriicklauf wieder in den Kraftstofftank gelangen.

In Abbildung 2.3 ist der Aufbau eines Magnetventil-Injektors dargestellt. Die Be-
zeichnungen der einzelnen Komponenten lauten wie folgt [6]: 1 Kraftstoffriicklauf - 2
Magnetspule - 3 Uberhubfeder - 4 Magnetanker - 5 Ventilkugel - 6 Ventilsteuerraum -
7 Diisenfeder - 8 Druckschulter der Diisennadel - 9 Kammervolumen - 10 Spritzloch -
11 Magnetventilfeder - 12 Ablaufdrossel - 13 Hochdruckanschluss - 14 Zulaufdrossel -
15 Ventilkolben (Steuerkolben) - 16 Diisennadel

-

‘ e e ]

Abbildung 2.3: Magnetventil-Injektor - a: Ruhezustand b: Injektor &ffnet c: Injektor
schlieft |6]
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In Abbildung 2.4 ist der zeitliche Verlauf des Magnetventilstroms, Magnetventilnadel-
hubs und der Einspritzmenge dargestellt, wobei a: Offnungsphase, b: Anzugstrompha-
se, ¢: Ubergang zur Haltestromphase, d: Haltestromphase und e: Abschalten.

Deutlich zu erkennen ist die zeitliche Phasenverschiebung zwischen den drei Verldufen.

Magnetventil-
stromly, T

Magnetventil-
nadelhub &y, T

Einspritz-
menge Q0 T

Abbildung 2.4: Zeitliche Verldufe von MV-Strom, MV-Nadelhub und Einspritzmenge [9]
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2.1.3 Einspritzdiisen

Die Einspritzdiisen haben einen erheblichen Einfluss auf die Gemischbildung durch
gezielte Verteilung und optimale Zerstdubung des Kraftstoffs im Brennraum.
Eine Standarddiise besteht aus folgenden Komponenten [6]:

e Diisenkorper

Hochdruckzulauf

Nadelfiihrungsbereich

Sitzbereich

Spritzlochbereich

e nach innen &ffnende Nadel
Es sind drei grundsétzliche Diisenbauarten giangig [6]:

e Drosselzapfendiisen fiir Diisenhalterkombinationen-Anwendungen in Indirect-In-
jection-Motoren — keine Bedeutung mehr

e Lochdiisen fiir DHK-, Ul- und CRI-Anwendungen in DI-Motoren

e Diisenmodule, d.h. Lochdiisen mit integriertem hydraulischen Steuerraum fiir
CRI-Anwendungen in DI-Motoren

Die Lochdiisen werden weiters nach Sitz- und Sacklochausfiihrungen unterschieden
(siche Abbildung 2.5).

Ziel aller Diisenauslegungen ist die wirkungsgradoptimierte Umsetzung der Druck-
energie in kinetische Energie. Das Eindring-, Aufbruch- und Zerstdubungsverhalten
der Einspritzstrahlen soll optimal auf das Brennverfahren, die Brennraumgeometrie,
die Einspritzmenge, das Luftmanagement des Motors und das last- und drehzahlab-
héngige Einspritzmuster abgestimmt sein.

Sitzloch Konisches Sackloch Zylindrisches Sackloch

Abbildung 2.5: Sitz- und Sacklochausfithrung |[6]
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Das Schadvolumen (Volumen unter der Sitzkante nach Nadelschliefen) ist bei Sitz-
und Sacklochdiisen eine emissionsrelevante Grofe. Der Kraftstoff darin dampft aus
und wird nicht optimal verbrannt. Dadurch werden die HC-Emissionen erhoht. Die
Sitzlochdiise besitzt das kleinste Schadvolumen, gefolgt von konischen und zylindri-
schen Sacklochdiisenausfiithrungen.

In Tabelle 2.1 sind die wichtigsten Parameter fiir die Spritzlochauslegung angefiihrt,
um eine optimale Zerstdubung, Verteilung und Gemischbildung zu erreichen.

Tabelle 2.1: Parameter fiir die Spritzlochauslegung [6]

Parameter Auslegungshinweis

Moglichst hoch, jedoch verwehen der Strahlen ineinan-
Lochanzahl .

der moglich
Lochquerschnitt Kleinstméglich fiir optimale Zerstdubung und Gemisch-

Hydroerosive Verrundung

Konizitat

Lochlange

bildung

Verschleifsvorwegnahme und je nach Grad der Verrun-
dung eine Beeinflussung der Spritzlochinnenstrémung
(mit/ohne Kaviation)

In Verbindung mit hydroerosiver Verrundung und Loch-
linge werden der Wirkungsgrad der Druckumsetzung
und der Strahlaufbruch beeinflusst

Je kiirzer umso kleiner die Strahleindringtiefe
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Verbrennung und Gemischbildung

2.1.4 Gemischbildung

Bei modernen Dieselmotoren ist der Brennraum als Mulde im Kolben untergebracht
und pro Zylinder wird ein einzelner, zentral positionierter Injektor mit einer Mehr-
lochdiise eingesetzt. In Abbildung 2.6 ist das Spray eines solchen Brennverfahrens
dargestellt.

Abbildung 2.6: Spray eines Injektors mit 8-Loch Diise [5]

Neben der eingebrachten Gemischbildungsenergie durch das Einspritzsystem ist die
Gemischaufbereitung stark von der Interaktion der Einspritzstrahlen mit der Zylinder-
innenstromung abhéngig. In Abbildung 2.7 sind die beiden wichtigsten makrosko-
pischen Zylinderinnenstrémungen dargestellt: die Drall- und Quetschstromung.

£

Quetsch- N

stromung %
N[

4-Loch-
Einspritzdiise

Strahlausbreitung
ohne Luftdrall

Strahlausbreitung
mit Luftdrall

Zylinderkopf

Drall-

Abbildung 2.7: Makroskopische Stromungsvorgénge im Brennraum [6]
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Grundlagen der dieselmotorischen Verbrennung

Die Drallstromung ist eine um die Zylinderachse rotierende Stréomung. Sie wird durch
die Geometrie der Einlasskanile und in Viertaktmotoren zusétzlich durch die Ausfor-
mung der Ventilsitze erzeugt (Phasing — Masking).

Die Quetschstromung wird durch das Verdringen der Luft oberhalb des Quetschkan-
tenbereichs erzeugt, wenn sich der Kolben dem oberen Totpunkt nihert. Die Stromung
ist zur Muldenmitte hin orientiert.

Diese beiden Stromungsvorgidnge iiberlagern sich und unterstiitzen die Gemischbil-
dung. Da die Drallstrémung stark von der Drehzahl abhéngt, ist eine schaltbare Klap-
pe — Drallklappe — im Einlasskanal notwendig, um die Drallstromung fiir verschiedene
Betriebspunkte optimieren zu kénnen [5].

Der Kraftstoff verldsst die Diise mit hoher Geschwindigkeit durch kleine Bohrungen
mit einem Durchmesser von ~ 0.1 mm. Die erste Auflésung des zusammenhéngen-
den Kraftstoffstrahls in Tropfen wird als priméarer Strahlzerfall bezeichnet. Hierbei
sind bei Hochdruck-Einspritzsystemen Kavitation und Turbulenz die wichtigsten Me-
chanismen. Durch die Beschleunigung und Umlenkung des Kraftstoffs konnen sich
Kraftstoff-Dampfblasen bilden — hydrodynamische Kavitation. Die Kavitationsneigung
der Diise kann durch eine Verrundung der Einlaufkante — hydroerosive Verrundung —
sowie durch ein konisch ausgefiihrtes Spritzloch verringert werden (siehe Abbildung
2.8).

Abbildung 2.8: Spritzlochgeometrie: 1 Spritzlochdurchmesser, 2 Spritzlochldnge, 3 Einlauf
hydroerosiv gerundet, 4 Konizitét [6]
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Verbrennung und Gemischbildung

Im Bereich des sekundéiren Strahlzerfalls zerfallen bereits existierende Tropfen in klei-
nere auf Grund der aerodynamischen Kréfte. In Abbildung 2.9 sind die Diiseninnen-
stromung und die Strahlausbreitung qualitativ dargestellt.

Durch den Strahlimpuls wird die umgebende Brennraumluft in den Strahl eingezogen,
wodurch die Tropfen aufgeheizt werden und der Kraftstoff zu verdunsten beginnt.
Die Besonderheit beim Dieselmotor besteht darin, dass Strahlausbreitung, Gemischbil-
dung und Verbrennung teilweise simultan ablaufen. Der geringe Anteil des homogenen
Gemisches verbrennt bei der Ziindung schlagartig und danach wird die Verbrennung
durch die Gemischbildungsvorgénge kontrolliert [5].

Diisennadel

Y
-

Tropfenkollisionen und
-koaleszenz

'Primar-

- .
~—

Diisenloch :zerfall Sekundér-

[ zerfall 5
Diseninnen- ! Spray flissige Eindringtiefe
stromung

S
- -

Abbildung 2.9: Strahlausbreitung und Diiseninnenstromung [5]

2.1.5 Verbrennungsablauf

Die Zeitspanne zwischen Einspritz- und Brennbeginn wird als Ziindverzugszeit be-
zeichnet und umfasst komplexe physikalische und chemische Prozesse. Die wesentlichen
physikalischen Vorgénge sind dabei [5]:

e Zerstdubung des Kraftstoffs

e Verdampfung des Kraftstoffs

e Mischung von Kraftstoffdampf und Luft zur Bildung eines ziindfdhigen Gemi-
sches

13



Grundlagen der dieselmotorischen Verbrennung

Parameter von grofem Einfluss auf die Ziindverzugszeit sind [5]:

e Druck und Temperatur bei Einspritzbeginn

Ziindfihigkeit des Kraftstoffes

Einspritzdruck

Geometrie der Diisenlécher

Zylinderinnenstromungen

In Abbildung 2.10 ist der Einspritz- und Brennverlauf eines Dieselmotors mit Di-
rekteinspritzung schematisch dargestellt. Daraus lassen sich fiir die dieselmotorische
Verbrennung drei Phasen ableiten |5]:

(1) initiale vorgemischte Verbrennung

A
.."'?n @ mischungskontrollierte Verbrennung
24
e @ reaktionskinetisch kontrollierte
g Verbrennung
E
=)

Einspritzverlauf

\"

Brennverlauf

Kurbelwinkel ¢

Ziindverzug

Abbildung 2.10: Schematischer Einspritz- und Brennverlauf bei einem DI-Dieselmotor [5]
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Verbrennung und Gemischbildung

Phase 1: Initiale vorgemischte Verbrennung

Der wihrend der Ziindverzugszeit eingespritzte Kraftstoff mischt sich mit der Luft
und bildet ein nahezu homogenes Gemisch, welches nach dem Ziindverzug sehr schnell
verbrennt. Die Warmefreisetzung wird durch die Geschwindigkeit der chemischen Re-
aktionen und durch die Menge an wiahrend der Ziindverzugszeit gebildetem Kraftstoff-
Luft-Gemisch kontrolliert. Durch den hohen Druckanstieg zu Beginn der Verbrennung
entsteht das fiir Dieselmotoren typische Verbrennungsgerdusch, welches durch den
Einspritzzeitpunkt beeinflusst werden kann — frither Einspritzbeginn fiihrt zu hartem
Verbrennungsgerdusch. Besonders effektiv kann dieses durch eine oder mehrere Vor-
einspritzungen gemindert werden. Durch die erhéhte Lufttemperatur auf Grund des
Druckanstiegs durch die Voreinspritzung und dem Aufeinandertreffen des Gemischs
der Haupteinspritzung mit dem Hochtemperaturbereich der Voreinspritzung kommt
es zu einer deutlichen Reduktion der Ziindverzugszeit der Haupteinspritzung.

Phase 2: Mischungskontrollierte Verbrennung - Hauptverbrennung

In dieser Phase wird die Warmefreisetzung durch die turbulenten Mischungsvorgin-
ge zwischen Kraftstoff und Luft kontrolliert. Es finden Einspritzung, Strahlaufbruch,
Tropfenverdunstung, Mischung mit Luft, Verbrennung und Schadstoffbildung gleich-
zeitig statt. Abbildung 2.11 zeigt einen Querschnitt durch einen reagierenden Diesel-
Einspritzstrahl. Der fliissige Einspritzstrahl dringt in den Brennraum ein, vermischt
sich mit Luft und verdunstet. Das Luftverhéltnis steigt mit zunehmender Distanz zur
Einspritzdiise und Strahlachse. Nach der fliissigen Eindringtiefe bildet sich eine fette
Gemischzone, in der nur eine Teiloxidation des Kraftstoffs erfolgt und Temperaturen
von 1600 K erreicht werden. In diesen unvollstindig oxidierten Produkten befinden
sich Vorlauferspezies, welche weiter stromabwéarts in der Mitte der Flamme zur Parti-
kelbildung fiihren. Um den Einspritzstrahl bildet sich eine Diffusionsflamme auf einer
Isofliche mit stochiometrischem Luft-Kraftstoffverhéltnis. In dieser werden die teil-
oxidierten Produkte vollstindig zu Kohlendioxid und Wasser, bei Temperaturen bis
zu 2700 K, oxidiert. Diese hohen Temperaturen fithren zur Bildung von Stickoxiden auf
der mageren Seite der Diffusionsflamme. Die Distanz zwischen Einspritzdiise und Dif-
fusionsflamme wird als Abhebelénge bezeichnet (lift-off length) und stellt eine wichtige
Grofe mit Bezug auf die Rufsbildung dar.

Phase 3: Reaktionskinetisch kontrollierte Verbrennung - Nachverbrennung
Nach Beendigung der Einspritzung entwickelt sich die Flamme zu einer Zone teiloxi-
dierter Produkte der fetten Vormischverbrennung, die von einer Diffusionsflamme um-
geben ist. Die Eigenschaften dieser Zone werden vom Einspritzsystem bestimmt.

Bei einer schnellen Schliefsung der Diisennadel besitzen die letzten Brennstoffpakete
noch eine hohe Geschwindigkeit, sodass sie wie in der Hauptverbrennung verbrennen.
Ein langsames schlieffen fiihrt zu niedrigen Geschwindigkeiten der Brennstoffpakete,
einer schlechten Durchmischung mit Luft und daher zu intensiver Rufshildung. Durch
die Expansion des Kolbens Richtung UT sinkt die Temperatur im Brennraum, wo-
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Grundlagen der dieselmotorischen Verbrennung

durch die Verbrennung erneut chemisch kontrolliert wird. Wihrend dieser Verbren-
nungsphase sollten die Temperaturen iiber 1300 K betragen, so dass tiber 90% des
zuvor gebildeten Rufles oxidiert werden.

hohe Partikelkonzentration

warme Luft
~2700 K

825K

fliissiger
Kraftstoff ~ 350K

CO, & H,0
Produkte fetter NO,
) Verbrennung CO,

Lift-off | HC & Partikel

Linge

Fliissige .
* Bindring- B Fette vorgemischte Verbrennung

tiefe =025

Abbildung 2.11: Schematisches Modell der Dieselverbrennung [5]
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2.1.6 Schadstoffbildung beim Dieselmotor

Bei der vollstidndigen Verbrennung von Kohlenwasserstoffen entstehen als Verbren-
nungsprodukte ausschlieflich Kohlendioxid (CO2) und Wasserdampf (H,O).

Bei einer realen Verbrennung treten zusétzlich zu CO5 und HyO noch weitere Produkte
durch unvollstindige Verbrennung auf:

e Kohlenmonoxid (CO)

e unverbrannte Kohlenwasserstoffe (HC)
e Stickoxide (NOy)

o Partikel

In Abbildung 2.12 und 2.13 sind die Emissionen eines Diesel- und Ottomotors darge-
stellt. Beim Dieselmotor stellen Partikelemission und NOy die kritischen Komponenten
dar, wohingegen beim Ottomotor vor allem CO dominiert. Bei DI-Ottomotoren kommt
der Partikelemission immer gréfsere Bedeutung zu.

No: 72,1 %
Op und Edelgase: 0,7 %
HpO: 13,8 %

COp: 123

Partikel: 0,0008 %
==NOy: 0,13 %
——HC: 0,09 %

Schadstoffe:
CO: 0,90 %

Abbildung 2.12: Rohemissionen Ottomotor in Vol.-% [5]

N»:73.8%
02:9%
H»>0:9%
CO»:8%

S05:0,011%
RuB: 0,002 %
LHC: 0,008 %
C0:0,008 %

Schadstoffe:
0,2 %

—NOL:0,17%

Abbildung 2.13: Rohemissionen Dieselmotor in Vol.-% [5]
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In Abbildung 2.14 sind die grundsétzlichen Verldufe der Schadstoffkonzentrationen in
Abhéngigkeit des Luftverhéltnisses dargestellt.
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Abbildung 2.14: Zusammenhang Luftverhdltnis Emissionen [6]

In Folge wird die Entstehung der Schadstoffe erldutert |5, 6]:

Kohlenmonoxid

Die CO-Emissionen sind im gesamten Kennfeld sehr gering und steigen lediglich bei
Anndherung an die Rufigrenze an. Voraussetzung fiir die vollstdndige Oxidation zu
COs ist eine ausreichende Durchmischung der teilverbrannten Gase mit der verbleiben-
den Luft bei ausreichend hoher Temperatur. Drall- und Quetschstrémung unterstiitzen
die Gemischbildung und miissen mit der Brennkammergeometrie und der Einspritz-
geometrie abgestimmt werden, um minimale CO-Emissionen zu erreichen. Besonders
im unteren Teillastbereich kommt die Reaktion auf Grund der niedrigen Temperatur
schnell zum Erliegen.

In extrem mageren Gemischzonen (A > 1) entsteht wieder vermehrt CO wegen der
niedrigen Temperaturen.

Unverbrannte Kohlenwasserstoffe

Unverbrannte Kohlenwasserstoffe resultieren aus Zonen, welche von der Flammenfront
nicht erfasst werden oder in denen die Bedingungen fiir eine Verbrennung nicht gegeben
sind. Der grofste Teil der HC-Emissionen wird in der Kaltstart- und Warmlaufphase
emittiert, weil auf Grund der niedrigen Temperatur keine vollstindige Verdampfung
gewahrleistet werden kann und die Nachoxidation nur in geringem Mafe ablauft. Wei-
tere Quellen sind ortlich fette Gemischzonen durch das Auftreffen des Einspritzstrahls
auf die Brennraumwand und der nach Einspritzende in den Diisenléchern enthaltene
Kraftstoff.
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Stickoxide

Die Gruppe der Stickstoffoxide umfasst NO, NOy, NoO, NyO3 und N,Oj5, wobei nur
NO und NOy in einer relevanten Menge auftreten.

Der wichtigste Entstehungsmechanismus von NOy ist die Bildung von thermischem
NO nach Zeldovich mit folgenden Teilreaktionen:

O, — 20
Ny +O <«— NO+N
Oy + N +— NO+O
OH+N <«— NO-+H

Voraussetzung fiir den Start der Zeldovich-Reaktionen ist das Vorhandensein von ato-
marem Sauerstoff, welcher bei Temperaturen iiber 2200 K aus molekularem Sauerstoff
gebildet wird. Hohe Spitzentemperaturen und iiberschiissiger Sauerstoff (A > 1) sind
die Voraussetzungen fiir die NO-Entstehung.

Trotz fallendem A nimmt die NOy-Konzentration kontinuierlich, auf Grund der stei-
genden Abgastemperatur, zu. Bis A = 2 begiinstigt die zunehmende Temperatur die
NOy-Konzentration trotz sinkendem Sauerstoffgehalt. Bei A < 2 steht nicht mehr ge-
niigend Sauerstoff zur Verfiigung und die NO,-Konzentration erreicht ein Maximum
(sieche Abbildung 2.14).

Der Anteil von NOy an den gesamten NOy-Emissionen betriagt beim Dieselmotor
5 =+ 15%. Die Bildung erfolgt durch die Reaktion von NO mit HO,- und OH-Radikalen
nach folgender Reaktionsgleichung:

NO + HO, +— NO, + OH

Andere Mechanismen der NO-Entstehung (promptes NO (Fenimore), NO aus Kraft-
stoff oder NO aus N,O) haben bei der dieselmotorischen Verbrennung eine unterge-
ordnete Bedeutung.

Partikel

Die Zusammensetzung von Partikeln ist in der Abbildung 2.15 dargestellt. Den grofsten
Anteil machen elementarer Kohlenstoff (Ruf), Kohlenwasserstoffe und Sulfate aus. Die
Zusammensetzung variiert stark in Abhéngigkeit von Lastpunkt und Brennverfahren.

Organische Ruf’ (unterschiedliche Form und Grofie) Kohlenwasserstofte

Partikel sublimiert, kondensiert
kristallisiert

Anorganische  Aschen von Rostpartikel,  Metallspine Keramische Wasser

Partikel Oladditiven Salze Fasern

Abbildung 2.15: Zusammensetzung der Partikelemissionen [5]
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Die physikalischen und chemischen Prozesse der Partikelentstehung sind in groben
Ziigen verstanden und die Partikelbildung lduft nach heutigem Versténdnis, wie in
Abbildung 2.16 dargestellt, in etwa wie folgt ab |5|:

e Chemische Reduktion der Kraftstoffmolekiile unter Sauerstoffmangel zu kleinen
Kohlenwasserstoffen. Kleine Alkene, Dialkene und Alkine sowie deren Radikale
sind von besonderer Bedeutung — Bildung des ersten Benzolrings

e Bildung von polyzyklischen aromatischen Kohlenwasserstoffen (PAK) durch Po-
lymerisation von Ringen

e Kondensation und Bildung von Rufkernen (Nukleation) mit Abmessungen von
1+ 2nm

e Oberflichenwachstum und Koagulation von Rufskernen zu Rufipriméarteilchen mit
Durchmessern von 20 =+ 30 nm und anschliefsende Anlagerung von Substanzen

e Zusammenschluss von Rufpriméarteilchen zu langen, kettenférmigen Strukturen
durch Agglomeration

e Verkleinerung der Rufsteilchen und Zwischenspezies durch Oxidation mit O,-
Molekiile und OH-Radikale

® 50 nm
.. @ .“ LY Koagulation
@

[ ]
® ® Oberflichenwachstum
oo Koagulation
@

e
. ®  Partikel - Entstehung

Partikel - Zone
9@
0 U
L U0
(0
0,5 nm

q\\coz ©[\{i) Molekular - Zone
Do,y e v

PaVaN 0,

Reaktionszeit

Abbildung 2.16: Prinzipskizze der Rufbildung [5]
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2.1.7 Innermotorische Schadstoffreduktion

Bei der Weiterentwicklung von Dieselmotoren befindet man sich im Zielkonflikt zwi-
schen Verbrauchs- und Emissionsminderung, wobei selten mit einer Mafnahme beide
Parameter gleichzeitig beeinflusst werden kénnen. Dariiber hinaus sind auch das Ge-
rausch (Komfort) und die Motordynamik wichtige Grofen. In Tabelle 2.2 sind die
Mafknahmen zur Emissionsminderung und deren Einfluss dargestellt. Keine Maftnah-
me wirkt sich positiv auf alle Parameter aus. Nur eine Kombination von mehreren
Mafsnahmen erzeugt den gewiinschten Effekt.

Tabelle 2.2: Mafknahmen zur Schadstoffreduktion [6]

Mafinahme NO, HC/CO Rufs b, Geridusch
spater Spritzbeginn + - - - +
Abgasriickfithrung + - - - +
gekiihlte AGR + - + + 0
Aufladung - + + + 0
Ladeluftkiihlung + - + + 0
Piloteinspritzung 0 + - 0 +
angelagerte Nacheinspritzung + 0 + - 0
Einspritzdruckerh6hung - + + + 0
abgesenktes Verdichtungsverhéltnis  + - + 0 -

In Folge werden die einzelnen Mafnahmen und deren Potential zur Schadstoffreduktion
erlautert [6].

Spritzbeginn

Eine Verstellung des Spritzbeginns nach spat bewirkt eine Zunahme der Partikele-
missionen und einen kontinuierlichen Abfall der NO,-Emissionen, wobei 0 ° KW den
oberen Totpunkt kennzeichnet (siche Abbildung 2.17).

In Abbildung 2.17 sind fiir ausgewahlte Spritzbeginne die Zylinderdruckverldufe darge-
stellt. Die einsetzende Verbrennung ist durch den Druckanstieg nach OT zu erkennen.
Bei frithem Einspritzbeginn verlduft dieser Druckanstieg steiler. Der flache Druckan-
stieg bei spiter Verbrennung ist auf die fortschreitende Expansion zuriickzufiihren,
welche die Brennraumtemperatur senkt und zu einer langsameren Verbrennung fiihrt.
Dadurch werden auch die Spitzentemperaturen gesenkt, weil die Warme mehr Zeit hat
sich aus der Verbrennungszone zu verteilen. Durch diese Zusammenhéinge lassen sich
die sinkenden NO,-Emissionen erkliren (siche Kapitel 2.1.6).
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Abbildung 2.17: Einfluss des Spritzbeginns auf Ruf- und NOx-Emissionen [6]
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Abbildung 2.18: Zylinderdruckverldufe fiir unterschiedliche Einspritzbeginne [6]

Die Ursache fiir die Partikelzunahme, wie in Abbildung 2.17 dargestellt, sind die mit
fallender Gemischdichte abnehmende Giite der Gemischaufbereitung sowie die redu-
zierte Nachoxidation der Partikel auf Grund der niedrigen Brennraumtemperaturen.
Im unteren Lastbereich kann eine Abnahme der Partikel mit spiterem Spritzbeginn
festgestellt werden. Die fallende Temperatur im Brennraum verhindert, dass iiber-
haupt Partikel gebildet werden. Jedoch kommt es zu einem deutlichen Anstieg bei den
HC- und CO-Emissionen und dem Verbrauch.

Zusatzlich wirkt sich ein spater Einspritzbeginn negativ auf den spez. Kraftstoffver-
brauch aus. Die schnelle Verbrennung nahe OT dhnelt der verbrauchsoptimalen iso-
choren Verbrennung, wihrend bei spéter Einspritzung eine isobare Verbrennung zur
Verbrauchsverschlechterung fiihrt.
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Einspritzdruck

In Abbildung 2.19 ist der Einfluss des Einspritzdrucks auf NO,- und Rauchemissionen
sowie auf den spez. Kraftstoffverbrauch dargestellt. Unabhingig vom Einspritzdruck
steigt der spez. Kraftstoffverbrauch analog mit spiterem Einspritzbeginn an. Ent-
scheidend ist, dass fiir hohere Einspritzdriicke ein spéterer Spritzbeginn eingestellt
werden kann ohne Verbrauchsnachteile. Auf Grund der kiirzeren Einspritzdauer und
dem steigendem Einspritzdruck verbessert sich die Gemischbildung. Dadurch kann der
verbrauchsbestimmende Verbrennungsschwerpunkt in etwa konstant gehalten werden.
Der grofite Vorteil durch einen hohen Einspritzdruck ergibt sich bei den deutlich redu-
zierten Partikelemissionen auf Grund der besseren Gemischaufbereitung. Die Rufsent-
stehung wird durch die bessere Zerstdubung bei hohem Einspritzdruck gehemmt und
zusitzlich verbessert sich die Nachoxidation wegen der hoheren Gemischbildungsener-
gie.

Allerdings bewirkt der hohere Einspritzdruck héhere Spitzentemperaturen, welche sich
negativ auf die NOy-Emisisonen auswirken. Bei konstantem Spritzbeginn steigen die
NOy-Emissionen analog zum Einspritzdruck signifikant an. Erst die Kombination aus
hohem Einspritzdruck mit Abgasriickfithrung bewirkt eine deutliche Reduktion der
NO,-Emissionen.

= 20
% 15
% 10 Einspritzdruck
& 91|—— 500bar
Z (Q-4|-eo— 650bar

800 bar
—o— 950 bar
—o=— 1100 bar

-25 -20 -15 -10 -5 0 5 10
Spritzbeginn ["KW]

Abbildung 2.19: Einfluss des Einspritzdrucks auf NO-, Rauchemissionen und spez. Kraft-
stoffverbrauch [6]
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Abgasriickfiihrung

Bei modernen PKW kommt die AGR, als wichtigste Mafnahme zur NO,-Reduktion,
flachendeckend zum Einsatz. Die AGR-Rate ist definiert als das Verhéltnis von riick-
gefithrtem Abgasmassenstrom zu Gesamtmassenstrom im Ansaugtrakt:

MAGR (2.1)

rach MAGR + M Luft

In Abbildung 2.20 ist der Einfluss der AGR-Rate auf den spez. Kraftstoffverbrauch, das
Gerdusch sowie auf die HC- und Partikelemissionen als Funktion der NO,-Emissionen
fiir zwei Einspritzdriicke dargestellt. Im unteren rechten Bild ist die typische NO-
Ruf-TradeOff-Hyperbel zu erkennen.

In allen Diagrammen ist eine kontinuierliche Reduktion der NOy-Emissionen bei stei-
gender AGR-Rate zu erkennen. Die Spitzentemperaturen werden durch die langsamere
Verbrennung, den spéiteren Brennbeginn durch eine grofsere Ziindverzugszeit und die
Vergroferung der Warmekapazitdt durch einen héheren Anteil von dreiatomigen Ga-
sen (HoO und COy) reduziert.

Deutlich zu erkennen ist sowohl der Anstieg der Partikelemissionen als auch des spez.
Verbrauchs. Der schlechtere Verbrauch resultiert aus der langsameren Verbrennung,
wodurch der Verbrennungsschwerpunkts nach spidt wandert. Die Partikelemissionen
erhohen sich auf Grund des fehlenden Sauerstoffs fiir die Rufoxidation. Die beiden
eingekreisten Punkte markieren eine Messung ohne AGR. Hier kann wieder der weiter
oben erwihnte Effekt von Einspritzdruck auf Partikel- und NO,-Emissionen erkannt
werden. Fiir 800 bar liegt der Verlauf des NOy-Rufk-TradeOffs deutlich unter dem fiir
600 bar. Dieser Effekt wird erh6hte AGR-Vertriglichkeit genannt.
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Abbildung 2.20: Einfluss der AGR-Rate auf HC-, NO- und Partikelemissionen sowie spez.
Kraftstoffverbrauch [6]
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Der hohe Einspritzdruck wirkt sich lediglich negativ auf das Gerdusch aus. Dies re-
sultiert aus der groferen Kraftstoffmasse, die wiahrend des Ziindverzugs eingespritzt
wird und bei Brennbeginn schlagartig verbrennt.

Piloteinspritzung

Die Pilot- oder Voreinspritzung (PI) hat sich bei DI-Dieselmotoren als wirkungsvolle
Mafnahme zur Gerduschreduktion durchgesetzt. Dabei werden kurz vor der Hauptein-
spritzung kleine Mengen (1 + 3% der Haupteinspritzung) Kraftstoff eingespritzt.
Dadurch steigen Druck und Temperatur im Brennraum vor der Haupteinspritzung,
wodurch der chemische Ziindverzug der Hauptverbrennung verkiirzt wird. Auch der
Druckgradient der Haupteinspritzung wird mit steigender Voreinspritzmenge geringer,
weil wihrend des Ziindverzugs weniger Kraftstoff eingespritzt wird und diese Menge
ausschlaggebend fiir den Druckanstieg und das Gerdusch ist — der Zylinderdruckgra-
dient ist ein Mafs fiir das Verbrennungsgerausch.

In Abbildung 2.21 ist der Einfluss der Voreinspritzmenge auf den Zylinderdruckverlauf
dargestellt. Die schwarze Kurve entspricht dem Druckverlauf ohne Voreinspritzung.
Deutlich zu erkennen ist der steile Druckanstieg beim Brennbeginn der Haupteinsprit-
zung (= 12 °KW n. OT), welcher zu unerwiinschten Gerduschemissionen fithrt. Mit
steigender Voreinspritzmenge nimmt der Gradient des Druckanstiegs der Hauptein-
spritzung ab.
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Abbildung 2.21: Zylinderdruckverldufe bei Variation der Pilotmenge [6]

In Abbildung 2.22 ist der Einfluss der Voreinspritzmenge auf das Gerdusch und die
Emissionen als Funktion der NO,-Emissionen dargestellt. Die Abnahme des Verbren-
nungsgerausch durch eine Voreinspritzung ist klar zu erkennen. Wobei hier bereits
kleinste Mengen ausreichen, um den gewiinschten Effekt zu erzielen. Eine weitere
Erhohung fiihrt zu einem Gerduschanstieg, da das Verbrennungsgerdusch durch die

25



Grundlagen der dieselmotorischen Verbrennung

Verbrennung der Voreinspritzmenge selbst bestimmt wird. Mit steigender AGR-Rate
sinkt das Verbrennungsgerdusch ebenfalls wegen der langsameren Verbrennung.

Auf die AGR-Vertraglichkeit wirkt sich die Piloteinspritzung negativ aus. Fiir eine
Optimierung von Gerdusch und Partikeln kommt einer prizisen Einspritzung von
kleinsten Pilotmengen hohe Bedeutung zu. Ein Teil der Vorteile durch einen erhéh-
ten Einspritzdruck geht also wieder verloren, da das gestiegene Verbrennungsgerdusch
kompensiert werden muss.

Bei modernen Brennverfahren kommen zwei Piloteinspritzungen zur Gerduschoptimie-
rung und/oder eine Nacheinspritzung zur besseren Rufoxidation zum Einsatz.
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Abbildung 2.22: Einfluss der PI auf HC-, Partikel- und Gerduschemission sowie spez.
Kraftstoffverbrauch [6]

AGR- und Ladeluftkiihlung

Eine niedrige Temperatur der Ladeluft fiihrt zu einer hoheren Dichte und zu ei-
ner besseren Zylinderfiillung — thermische Entdrosselung. Zuséatzlich steigt die AGR-
Vertréglichkeit, wodurch sich die NO4- und Partikelemissionen weiter senken lassen.
Dariiber hinaus fiihrt die thermische Entdrosselung wegen des héheren Luftverhalt-
nisses zu einem Verbrauchsvorteil.

Die Kiihlung der Ladeluft erfolgt bei PKW flichendeckend mit Ladeluftkiihlern. Das
riickgefiihrte Abgas kann durch eine lange Leitungsldnge, Leitungsfiihrung durch den
Zylinderkopf oder durch einen vom Kiihlwasser durchstromten Warmetauscher ge-
kiihlt werden.

Die NO,- und Partikelemissionen als Funktion der AGR-Rate fiir zwei unterschied-
liche Temperaturen am Verdichteraustritt sind in Abbildung 2.23 dargestellt. Bei 0%
AGR-Rate ist zu erkennen, dass die niedrigere Temperatur zu einer besseren Zylinder-
fiilllung und dadurch zu einem hoheren Luftverhéltnis A fiihrt. Auf Grund der kiihleren
Luft sind auch die NOy-Emissionen bei abgeschalteter AGR geringer, weil die Spit-
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zentemperaturen niedriger ausfallen. Aufserdem kénnen die NO,-Emissionen durch die
deutlich hohere AGR-Rate gesenkt werden ohne einen hohen Anstieg der Partikele-
missionen.

| —m— T2=90°C

AGR Rate [%)]

Abbildung 2.23: Einfluss der AGR-Rate auf NOy- und Partikelemission sowie A [6]

Ladedruck

Neben der AGR stellt die Erhéhung des Ladedrucks die wichtigste Mafnahme zur
Schadstoffreduktion bei der dieselmotorischen Verbrennung dar. Im Allgemeinen wer-
den durch die Aufladung folgende Verbesserungen erreicht [3]:

Leistungssteigerung

Drehmomentverlauf

Leistungsverhalten im Hohenbetrieb
e Abgasverhalten
e Gerdausch

e Kraftstoffverbrauch (Downsizing — Downspeeding — Rightsizing)

Vor allem die Kombination aus hoher AGR-Rate mit hohem Ladedruck fiihrt zu einer
deutlichen Senkung der NOy- und Partikelemissionen. Im instationar Betrieb kann es
in Beschleunigungsphasen zu Rufstofen kommen, da ein Luftmangel besteht und die
Ladungsbewegung zu gering ist. Die Abgasturboaufladung ermd&glicht es auch bei ho-
hen AGR-Raten noch geniigend Frischluft in den Zylinder einzubringen, so dass sich
neben der Schadstoffreduktion auch die geforderte hohe Motorleistung darstellen l&sst.
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Die Verbesserung der Gerduschemission erfolgt durch die hoéhere Verdichtungsend-
temperatur, wodurch der Ziindverzug verkiirzt wird und der Druckgradient kleiner
ausfallt. Des Weiteren werden die Pulsationen in den Ladungswechselkandlen durch
Verdichter und Turbine geddmpft.

2.1.8 Kenngrollen des motorischen Arbeitsprozesses

In diesem Kapitel wird kurz auf die wichtigsten Kenngréfsen des motorischen Ar-
beitsprozesses und deren Definition eingegangen |7].

Verdichtungsverhéiltnis
Das Verdichtungsverhéltnis € berechnet sich aus dem Hubvolumen V}, und dem Kom-
pressionsvolumen V,:

Ve+ Vi

VC (2.2)

E =

Mitteldriicke

Ublicherweise wird die pro Arbeitsspiel abgegebene Arbeit W auf das Hubvolumen
bezogen und hat die Dimension des Drucks — daher Mitteldruck.

Es gilt:

_w
A

Wird die effektive Arbeit W, eingesetzt, dann erhélt man den effektiven Mitteldruck
Pe:

P (2.3)

We

=7 (2.4)

De

Setzt man die innere Arbeit W; (vom Gas an den Kolben abgegebene Arbeit ein), so
erhélt man den inneren (indizierten) Mitteldruck p;:

Wi

-7 (2.5)

Di

Die Differenz zwischen innerer und effektiver Arbeit entspricht der Reibungsarbeit W,

W, =W, — W, (2.6)
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Daraus berechnet sich der Reibmitteldruck p, wie folgt:

W,
. = 2.7
= (2.7)
Leistung
Fiir die Leistung, wobei Vy das Gesamthubvolumen darstellt, gilt:
P:gwml (2.8)
Drehmoment
Das Drehmoment My berechnet sich wie folgt (4-Takt-Motor):
VHpm
My = 2.9
¢ AT (2:9)

Wirkungsgrade
Der effektive Wirkungsgrad 7, berechnet sich wie folgt, wobei Qg = H,mp die zuge-
fiihrte Brennstoffenergie darstellt:

We
. = 2.10
=0, (2.10)
Mit Zeitgrofen:
P
Ne = — (2.11)
03
Fiir den Innenwirkungsgrad 7, gilt:
W, B
n; = == (2.12)
@B QB
Fiir den mechanischen Wirkungsgrad 7, gilt die Definition:
We Pe e
e L (2.13)

M = Wi P, Di

Spezifischer Kraftstoffverbrauch
In der Praxis wird hiufig mit dem spezifischen Kraftstoffverbrauch b, gerechnet:

be = —2 = (2.14)
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2.1.9 Einfluss des Verdichtungsverhaltnisses

Das Verdichtungsverhéltnis € hat entscheidenden Einfluss auf |9]:

e Kaltstartverhalten

e Drehmoment

Wirkungsgrad — Kraftstoffverbrauch

Gerauschemissionen

Schadstoffemissionen

Der Wirkungsgrad fiir den vereinfachten kombinierten Gleichraum-Gleichdruck-Ver-
gleichsprozess (Seiliger-Prozess) mit konst. Stoffgréfen lautet wie folgt [7]:

k K—1
* 1 K
k()] ()

Kq*

hn =1 — (2.15)
Es scheinen das Verdichtungsverhéltnis €, das Druckverhéltnis ps/p;, der Isentropen-

exponent x und die dimensionslose Warmezufuhr ¢* auf, welche wie folgt definiert
ist:

* qzu
= 2.16
=T (2.16)
In Abbildung 2.24 ist der Zusammenhang zwischen Wirkungsgrad, Verdichtungsver-
héltnis und Zylinderspitzendruck dargestellt. Es ist zu erkennen, dass sowohl mit stei-
gendem Verdichtungsverhéltnis als auch mit héherem Zylinderspitzendruck der ther-
modynamische Wirkungsgrad ansteigt.

0,8
X
06
=
B 04| s
202 / ; 5
= py=lbar
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Verdichtungsverhéltnis € [-]

Abbildung 2.24: Zusammenhang Wirkungsgrad — Epsilon — Spitzendruck [7]
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Die Schliisseltechnologie fiir evolutionére Weiterentwicklungen bei Dieselmotoren stellt
zur Zeit das Downsizing dar, jedoch scheinen hier bald die Grenzen erreicht zu sein,
da eine weitere Anhebung der spezifischen Leistung und des Zylinderspitzendrucks zu
Haltbarkeitsproblemen fiihren wiirde. Zylinderspitzendriicke von iiber 220 bar schei-
nen fiir PKW-Motoren nicht kosteneffizient darstellbar zu sein und die Reibung im
gesamten Triebwerk erhoht sich analog zur Anhebung des Zylinderspitzendrucks. Dies
fithrt zu einem erh6hten Kraftstoffverbrauch. Abhilfe schafft hier die variable Verdich-
tung (Variable Compression Ratio — VCR) des Motors.

Die Auslegung des geometrischen Verdichtungsverhéltnis beim Dieselmotor erfolgt als
Kompromiss zwischen den Anforderungen der Motorleistung (¢ niedrig) und dem
Kaltstart-/Teillastverhalten (¢ hoch). Ein hohes Verdichtungsverhéltnis fiihrt zu ei-
ner Anhebung des thermodynamischen Wirkungsgrads. Dariiber hinaus kommt es auf
Grund der hoheren Verdichtungsendtemperatur zu einer vollstdndigeren Verbrennung
und dies resultiert in einer Reduktion der CO- und HC-Emissionen.

Durch ein niedriges Verdichtungsverhaltnis kann eine héhere spezifische Leistung durch
hohe Aufladegrade (zwei oder mehrstufige Aufladung) sowie eine Reibungsminderung
im Triebwerk erreicht werden. Des Weiteren ergeben sich durch die geringere Brenn-
raumtemperatur Vorteile bei den NO,-Emissionen.

Durch die variable Verdichtung ist es moglich einen effizienten Motor zu bauen, wel-
cher die Vorteile des hohen thermodynamischen Wirkungsgrads einer Verbrennung
mit hohem ¢ mit dem Downsizing einer Motorauslegung mit niedrigem ¢ verbindet.
Dariiber hinaus werden das Kaltstartverhalten und die HC- und CO-Emissionen im
Kaltlauf verbessert. In Abbildung 2.25 sind die Vorteile des VCR-Systems noch einmal
dargestellt |5, 11].

h 4 h 4
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des thermo- geringem Kaltstart-
dynamischen maximalen fahigkeit
Wirkungsgrads Zylinderspitzen- — Vollstandigere — Hohes ¢
— Hohe — Niedriges ¢ druck Verbrennung
spezifische — Verbesserte — Niedriges €
Leistung RuB-NO,-Balance
— Reibungs- — Niedriges € bei hochlastigen
minderung im Betriebspunkten
Triebwerk

Abbildung 2.25: Warum VCR? [11]
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3 Messungen am Motorprifstand

Zu Beginn dieser Masterarbeit wurde am Motorpriifstand am Institut fiir Verbren-
nungskraftmaschinen und Thermodynamik ein umfangreiches Messprogramm abgear-
beitet. Hierbei wurden verschiedenste Drehzahl- und Lastschnitte sowie Fahrzyklen
und das gesamte Kennfeld abgefahren. Des Weiteren wurden verschiedenste Variatio-
nen hinsichtlich Spitzen-, Lade- und Raildruck sowie Einspritzbeginn und Abgasriick-
fithrrate durchgefiihrt, um deren Auswirkungen auf den Brennverlauf, die Emissionen
und den Wirkungsgrad zu eruieren.

3.1 Messaufbau

Bei dem Versuchstriger handelte es sich um einen direkteinspritzenden Reihen-Vier-
zylinder Dieselmotor mit einem Common-Rail-System. Zuséatzlich war der Motor mit
einem Saugrohr-Integrierten Ladeluftkiihler und einem Abgasturbolader mit variabler
Turbinengeometrie ausgestattet. Die Abgasnachbehandlung bestand aus einem Diesel-
Oxidationskatalysator und einem Diesel-Partikelfilter. Des Weiteren war der Motor
mit einer Hochdruck- und Niederdruck-AGR ausgeriistet, wobei die Hochdruck-AGR
nur beim Warmfahren zum Einsatz kam. Die Hochdruck-AGR wurde nicht gekiihlt
und verkiirzte somit die Warmlaufzeit des Motors und der Abgasnachbehandlung. Im
normalen Motorbetrieb wurde ausschlieflich die Niederdruck-AGR mit Abgaskiihlung
verwendet.
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In den Abbildungen 3.1, 3.2 und 3.3 ist der Versuchstriager mit der applizierten Mess-
technik am Motorpriifstand dargestellt. Eine vollstindige Ubersicht aller Messstellen
kann dem Anhang A.1 entnommen werden. Die Messtechnik umfasste neben Temperatur-
und Druckaufnehmer fiir Luft, Abgas und Betriebsmittel des Motors noch folgende
Komponenten fiir die Bestimmung der Emissionen und des Kraftstoffverbrauchs:

e Zylinderdruckindizierung aller Zylinder

e Strommesszange fiir die Erfassung der Injektorbestromung
e AVL483 Micro Soot Sensor

e AVLA415S Smoke Meter

e AVL733S Kraftstoffwaage

o AVL753C Kraftstoffkonditionierung

o AVL442 Blow-by-Meter

e SensyFlow

e AVL Combustion Emission Bench

| Kraftstoffkonditionierung r Blow-by-Meter -

Kraftstoffwaage ¥

—

L | 3 Messgalgen I i\

B

Tar

— o e
[ & Ladeluftkonditionierung
\" '

KuhImittelkonditionierung }

L3
~

Abbildung 3.1: Versuchstriger am Motorpriifstand - Saugseite
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In Folge werden die verwendeten Messgerite und die damit gemessen Grofen kurz
erlautert.

Zylinderdruckindizierung

Die Zylinderdruckindizierung erfolgte mit einem piezoelektrischen Druckaufnehmer,
welcher iiber eine Gliihstiftadapterhiilse mit dem Brennraum in Verbindung stand.
Zusétzlich erhdlt das Indiziergerét iiber einen Winkelaufnehmer die Information iiber
den aktuellen Kurbelwinkel. Das Ergebnis der Indizierung ist die kurbelwinkelgestiitz-
te Erfassung des Zylinderdruckverlaufs, woraus sich die direkten Indizierkennwerte
ablesen lassen [10]:

e Streuung des Zylinderdrucks der Zyklen und Zylinder untereinander
e Betrag und Lage des Zylinderspitzendrucks
e Betrag und Lage des maximalen Druckanstiegs

e Druckanstiegsgeschwindigkeit

Die indirekten Indizierkennwerte ergeben sich erst iiber Zwischenberechnungen, welche
von der Software IndiCom durchgefithrt wurden, und lauten:

e indizierte Mitteldriicke

e Reibmitteldruck (erfordert zusétzlich Drehmomentmessung)
e Brennbeginn und -dauer

e Energieumsatzpunkte

e Verbrennungsgerdusch

Injektorbestromung

Das Signal der Strommesszange wurde ebenfalls im IndiCom kurbelwinkelgestiitzt
dargestellt. Dadurch konnte einerseits die korrekte Bestromung der Injektoren und
andererseits die Einspritzstrategie {iberpriift werden. Des Weiteren konnte der Ziind-
verzug daraus ermittelt werden.

AVL483 Micro Soot Sensor

Der AVL483 Micro Soot Sensor diente zur transienten Messung der Rufskonzentrati-
on. Dadurch konnte sichergestellt werden, dass beim Anfahren eines Betriebspunkts
bzw. beim Variieren von Parametern keine unzulissig hohen Rauchemissionen auf-
treten und der Partikelfilter unnétig beladen wird. Das Messprinzip beruht auf Basis
der Fotoakustik. Dabei wird ein absorbierender Stoff — schwarze Kohlenstoffpartikel
— mit moduliertem Licht bestrahlt. Die thermisch induzierte, periodische Expansion
und Kontraktion des Trigergases erzeugt eine Schallwelle, welche mit einem Mikrofon
erfasst wird. Bei rufshaltigem Abgas erhoht sich das Signal proportional zur Konzen-
tration des Rufes im gemessen Volumen [14].
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AVL415S Smoke Meter

Das AVL415S Smoke Meter diente zur genauen Bestimmung des Rauchwerts (FSN).
Dabei wird ein definierter Probengasstrom aus dem Abgas entnommen und iiber ein
Filterpapier geleitet. Mit einem fotoelektrischen Messkopf wird der Schwirzungsgrad
erfasst und als Ergebnis in FSN angegeben [14].

AVL733S Kraftstoffwaage

Die Kraftstoffwaage wurde fiir die Messung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs ver-
wendet. Diese konnte nur eine definierte Kraftstoffmenge fassen und durfte sich wih-
rend eines Messvorgangs nicht fiillen.

AVL753C Kraftstoffkonditionierung
Die Kraftstoffkonditionierung stellte sicher, dass der Kraftstoff mit einer konstanten
Temperatur und einem bestimmten Vordruck zum Einspritzsystem des Motors gelangt.

AV1L442 Blow-by-Meter

Das Blow-by-Meter misst kontinuierlich den Volumenstrom des Blow-by Gases und
diente zur Uberwachung des Motorenzustandes. Die Bestimmung des Blow-by-Stromes
erfolgt durch das Blendenmessprinzip. Durch eine Blende entsteht ein Druckabfall, der
mittels Differenzdrucksensor gemessen wird [13].

SensyFlow

Der SensyFlow arbeitet nach dem thermischen Messprinzip des Heiffilm-Anemometers
und ermdglicht es direkt den Luftmassenstrom, ohne Korrektur von Druck und Tem-
peratur, zu ermitteln.

Das Messverfahren beruht auf der Abkiihlung eines beheizten Koérpers durch das ihn
umstromende Gas. Die stromungsabhiingige Wiarmeabfuhr wird als Messeffekt genutzt
[10].

AVL Combustion Emission Bench
Die CEB ermittelte die Konzentration der Schadstoffe (CO, HC und NOy) im Rohab-
gas.
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3.2 Durchfithrung der Messungen

Bevor Messungen durchgefiihrt werden konnten, musste der Motor seine Betriebstem-
peratur erreicht haben. Das ,Warmfahren* erfolgte bei kleinen Drehzahlen und nied-
rigen Lasten bis die Betriebsmittel eine definierte Temperatur erreicht hatten. Die
entscheidenden Gréfen hierbei waren die Kiihlmittel- und Oltemperatur.

Der AVL483 Micro Soot Sensor, das AVL415S Smoke Meter, die Kraftstoffkonditio-
nierung und die AVL CEB benétigten ebenfalls eine Warmlaufphase. Die CEB musste
zudem kalibriert werden.

Des Weiteren musste darauf geachtet werden, dass der Abgasgegendruck durch die
Beladung des DPF wihrend der Messungen keinen zu hohen Wert erreichte und da-
durch die Messergebnisse verfilschte. Gegebenenfalls musste der DPF an der Volllast
regeneriert werden.

Das Forschungsprojekt gliederte sich grundsatzlich in zwei Phasen.

In der ersten Phase erfolgte der Vergleich zwischen einer 7- und 8-Loch Diise. Hier
wurde eruiert, ob das Umriisten der serienméfig applizierten 7-Loch Diise auf die 8-
Loch Diise Vorteile hinsichtlich Emissionen und spez. Kraftstoffverbrauch bewirkt.
In der zweiten Phase erfolgte die experimentelle Untersuchung der Potentiale eines va-
riablen Verdichtunsgverhaltnisses. Dabei wird ausgehend von der Serienkonfiguration
mit € = 15.5 das Verdichtungsverhéltnis einerseits auf ¢ = 18 erhoht und andererseits
auf ¢ = 14 abgesenkt. Die Erhéhung bzw. Absenkung des Verdichtungsverhéltnisses
wird durch einen Kolbenumbau erreicht, wodurch sich die Quetschspalthéhe dndert.
Dieser Umbau soll ein zweistufiges VCR-System mit langenvariablem Pleuel am Motor
simulieren.

Die durchgefiihrten Messungen und der Messablauf sowie die daraus resultierenden
Ergebnisse werden in den folgenden Kapiteln 4 und 5 ausfiihrlich erldutert.
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4 Vergleich 7/8-Loch Diise

In diesem Kapitel wird auf die unterschiedlichen Auswirkungen der 7- und 8-Loch
Diise auf Verbrauch und Emissionen eingegangen. Hier ist anzumerken, dass keine
Anderungen an der Brennraumgeometrie vorgenommen wurden. Das Brennverfahren
ist hinsichtlich Muldenform und Drallzahl auf die 7-Loch Diise optimiert. Es wur-
den lediglich die Diisen der Injektoren ausgetauscht und anschlieffend die Messungen
durchgefiihrt. In den folgenden Kapiteln werden die durchgefiihrten Messreihen und
deren Ergebnisse erlautert. Die grundsitzliche Erwartung bestand darin, dass durch
die hohere Lochanzahl die Rauchemissionen gesenkt und somit in Hinblick auf RDE
auch bei hoheren Lasten mit AGR, gefahren werden kann.

Die Bezeichnung der Diisen lautet wie folgt:

Lochanzahl x Durchfluss in ml/30 s/100 bar x Spritzlochkegelwinkel

Es wurden folgende Diisen miteinander verglichen:

e 7 x 250 x 160°
e 8 x 250 x 160°

4.1 Kennfeldrasterung

Zu Beginn der Messungen wurde das gesamte Kennfeld des Motors vermessen, um
den Ausgangszustand abzubilden. Nach dem Umbau auf die 8-Loch Diise erfolgte eine
Anpassung des Luftmassenkennfelds bei Einhaltung der gleichen Einspritzstrategie.
Die Kennfeldrasterung erfolgte mit einer Drehzahlschrittweite von 250 min~! von
1000 = 4500 min~! und mit einer effektiven Mitteldruckschrittweite von 1 bar vom
Leerlauf bis zur Volllast.

Wihrend der Kennfeldrasterung kam es immer wieder zu Problemen mit der AGR-
Regelung. Diese verursachte langsame Schwankungen bei den NO,- und Rufemissio-
nen. In manchen Punkten traten auch hoherfrequente Schwankungen dieser Groéfen
auf. Dies fiihrte dazu, dass sich die AGR-Rate bei gleicher Parametrierung nicht genau
reproduzieren liefs.

In den Abbildungen 4.1 und 4.2 ist das aus den Messdaten resultierende Verbrauchs-
kennfeld der 7- bzw. 8-Loch Diise dargestellt. Der Bestpunkt des Motors wurde durch
den Diisenwechsel nicht beeinflusst. Dieser liegt bei 2250 min~! und 20.5 bar effektiven
Mitteldruck und betrdgt 205 g/kWh.
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Abb. 4.1: Verbrauchskennfeld 7-Loch Diise
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Abb. 4.2: Verbrauchskennfeld 8-Loch Diise

In den Abbildungen 4.3 und 4.4 ist das Rauchkennfeld und in den Abbildungen 4.5
und 4.6 das NOyg-Kennfeld der 7- und 8-Loch Diise dargestellt.
Der Vergleich zeigt, dass die 7-Loch Diise hohere Rauchemissionen im AGR-Bereich
aufweist. Dieser erstreckt sich bis ~ 3250 min~! und ~ 19 bar eff. Mitteldruck. Au-
fserhalb dieses Bereichs sind die Rauchemissionen nahezu identisch.
Der Vergleich der NOy-Kennfelder zeigt hingegen, dass die 7-Loch Diise geringere
Emissionen aufweist im AGR-Bereich. Auferhalb zeigt sich wiederum kein Unter-

schied.

Dies spiegelt den klassischen NO,-Ruf-TradeOff wider und erlaubt daher keine ein-
deutige Aussage dariiber, welche der beiden Diisenvarianten ein besseres Emissionsver-
halten aufweist. Dieser TradeOff kann wahrscheinlich auf die ECU bzw. Luftmassen-
/AGR-Regelung zuriickgefiihrt werden.
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In den Abbildungen 4.7 und 4.8 sind die HC-Kennfelder fiir 7- und 8-Loch Diise dar-
gestellt, dabei zeigen sich nur geringe Unterschiede in den HC-Emissionen. Die 7-Loch
Diise weist nur minimale Vorteile bei 1750 min~! und ab 15 bar effektiven Mittel-

druck auf. Hier besitzt die 8-Loch Diise noch einen ausgeprigten Bereich mit iiber
0.05 g/kWh HC-Emissionen.
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Abb. 4.7: HC-Kennfeld 7-Loch Diise Abb. 4.8: HC-Kennfeld 8-Loch Diise
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In den Abbildungen 4.9 und 4.10 sind die CO-Kennfelder der 7- und 8-Loch Diise dar-
gestellt. Hier weist die 8-Loch Diise geringe Vorteile im mittleren Last- (5 = 15 bar)
und unteren Drehzahlbereich (bis 1750 min~!) auf. In diesem Bereich fallen die CO-
Emissionen um =~ 0.5 g/kWh geringer aus als bei der 7-Loch Diise. Bei h6heren Lasten
und Drehzahlen lassen sich keine nennenswerten Unterschiede mehr ausmachen.
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Abb. 4.9: CO-Kennfeld 7-Loch Diise Abb. 4.10: CO-Kennfeld 8-Loch Diise

42



WLTP

4.2 WLTP

Die WLTP — Worldwide harmonized Light vehicles Test Procedure — stellt eine neue
Testprozedur dar, welche fiir die Bestimmung der Abgasemissionen herangezogen wird
und den zur Zeit verwendeten NEDC — New European Driving Cycle — ersetzen soll.
Die WLTP umfasst mehrere Testzyklen fiir verschiedene Fahrzeugklassen, wobei die
Unterteilung nach der gewichtsbezogenen Leistung erfolgt (pmr = power to mass ra-
tio).

e WLTC Class 1: pmr < 22 kW /t
e WLTC Class 2: 22 < pmr < 34 kW/t
e WLTC Class 3a: pmr > 34 kW /t, v, < 120 km/h

e WLTC Class 3b: pmr > 34 kW /t, vipax > 120 km/h

Der WLTC Class 3b wird fiilr PKW Hersteller den relevantesten Zyklus darstellen [4].
In Abbildung 4.11 ist das Lastprofil des Zyklus im Vergleich zum aktuellen NEDC
(NEFZ) dargestellt. Einerseits dauert der Testzyklus langer und andererseits umfasst
er hohere Geschwindigkeiten, wodurch die mittlere Geschwindigkeit, als auch der mitt-
lere Leistungsbedarf angehoben wird.
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Abb. 4.11: Geschwindigkeitsprofil WLTP und NEDC [15]
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In Tabelle 4.1 sind die wesentlichen Unterschiede zwischen NEDC und WLTC Class
3b angefiihrt.

Tabelle 4.1: Unterschiede zwischen WLTC Class 3b und NEDC [15]

NEDC WLTC
Starttemperatur 20 + 30 °C 23 °C £3°C
Zykluszeit 1180 s 1800 s
Leerlaufanteil 25% 13%
Zykluslange 11 km 23.5 km

Mittel: 34 km/h Mittel: 46.6 km /h
Geschwindigkeit ittel: 34 km/ ittel: 46.6 km/

Maximal: 120 km/h Maximal: 131 km/h
Einfluss Sonderausstattung Nicht beriicksichtigt Wird beriicksichtigt

und Klimatisierung

Die Durchfithrung des WLTC Class 3b am Motorpriifstand erfolgte im Automatiklauf,
wobei iiber die gesamte Zyklusdauer samtliche Messkanile aufgezeichnet wurden. Die
Messungen erfolgten sowohl bei kaltem, als auch bei warmem Motor. Der Datenstand
entsprach dabei jeweils dem der Kennfeldrasterung, wobei fiir die 8-Loch Diise noch-

mals eine Anpassung des Luftmassenkennfelds bei gleicher Einspritzstrategie erfolgte.
In der Tabelle 4.2 sind die Ergebnisse des WLTC angefiihrt.

Tabelle 4.2: Ergebnisse des WLTC Class 3b

warm kalt

Kenngrofie Einheit
7-Loch 8-Loch 7-Loch 8-Loch

Verbrauch 5.28 5.27 5.39 5.35 1/100km

NO4 0.154 0.155 0.214 0.231 g/km

cO 0.955 0.972 1.001 1.072 g/km

HC 0.245 0.256 0.305 0.313 g/km

Rauch 0.032 0.028 0.038 0.029 g/km

Wie der Tabelle 4.2 entnommen werden kann, fallen die Unterschiede zwischen 7- und
8-Loch Diise verschwindend gering aus. Auf Basis dieser Ergebnisse kann von keinem
Vorteil hinsichtlich einer Diise gesprochen werden.
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4.3 14-Mode WLTC Simulation

Beim 14-Mode wurden 14 Punkte angefahren und gemessen, welche in einem fiir den
WLTC Class 3b relevanten Kennfeldbereich liegen. Diese sind in Tabelle 4.3 angefiihrt
bzw. in Abbildung 4.12 dargestellt. Anhand dieser Messpunkte wurde auf die Emissio-
nen und den Kraftstoffverbrauch im Fahrzyklus zuriickgerechnet. Die Gewichtung der
einzelnen Messpunkte erfolgte an deren Anteil im WLTC und kann ebenfalls Tabelle
4.3 entnommen werden. Die Summe der Gewichtungsfaktoren ergibt nicht 100%, der
fehlende Anteil entfillt auf die Schubphasen wiahrend des Testzyklus. Die FErgebnisse
der 14-Mode WLTC Simulation fielen tendenziell etwas geringer aus hinsichtlich Ver-
brauch, HC- und CO-Emissionen. Die Rauch- und NO,-Emissionen waren etwas zu
hoch. Dennoch lieferte diese Simulation eine gute Abschétzung dafiir, wie sich Verén-
derung im Motorkennfeld auf das Resultat im Testzyklus auswirkten.

Tabelle 4.3: 14-Mode Messpunkte

Messpunkt # 1 2 3 4 5 6 7

n 850 1000 1250 1500 1750 1750 1750 min~!
BMEP 0 300 600 200 400 600 1000 kPa
Gewichtung 225 25 16 79 87 73 42 %

Messpunkt # 8 9 10 11 12 13 14

n 2000 2000 2000 2000 2000 2250 2500 min~!
BMEP 200 600 800 1200 1600 1000 400 kPa
Gewichtung 71 39 42 20 12 38 18 %
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Abb. 4.12: Verteilung der 14-Mode Punkte im Kennfeld
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In der Tabelle 4.4 sind die aus dem 14-Mode errechneten Emissionen fiir den WLTC
angefiihrt. Wie schon bei den Ergebnissen des Testzyklus (sieche Tabelle 4.2) zeigen
sich auch bei der 14-Mode WLTC Simulation nahezu keine Unterschiede zwischen den
Diisenvarianten.

Tabelle 4.4: Ergebnisse des 14-Mode WLTC Simulation

Kenngrofle 7-Loch 8-Loch Einheit

Verbrauch 4.84 485  1/100km
NOy 0.209 0.221 g/km
cO 064 064  g/km
HC 0.095 0.107 g/km
Rauch 0.045 0.041 g/km
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In den Abbildungen 4.13 und 4.14 sind die Ergebnisse der 14-Mode Messreihe darge-
stellt. Es kann kein nennenswerter Unterschied hinsichtlich des Emissionsverhaltens
und des Kraftstoffverbrauchs ausgemacht werden. Lediglich bei den HC-Emissionen
zeigt die 7-Loch Diise geringe Vorteile. Bei den Rauchemissionen weist die 8-Loch Diise
in einigen Punkten leichte Vorteile auf. In Abbildung 4.14 ist zur Ubersicht die FSN
dargestellt.

In Abbildung 4.14 erkennt man des Weiteren, dass sich die Schwerpunktslage der Ver-
brennung kaum dndert und somit die Lochanzahl der Diise keinen signifikanten Einfluss
auf die Gemischbildung und Verbrennung nimmt, dabei wurden sdmtliche Einspritz-
parameter — Einspritzbeginn, Voreinspritzmenge, Anzahl der Voreinspritzungen und
das Timing — gleich eingestellt.
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Abb. 4.13: 14-Mode Emissionen Abb. 4.14: 14-Mode BSFC, MFB50%, Ein-
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4.4 Abgasriickfithrraten-Variationen

Die AGR-Variationen wurden bei 2000 min~" fiir 2/4/6/8/12/16 bar effektiven Mit-
teldruck durchgefiihrt. Hierbei wurde die AGR-Rate, ausgehend von einem Punkt mit
Rauchzahl FSN — 2, schrittweise reduziert bis der Motorbetrieb ohne AGR erfolgte,
d.h. es wurde die Luftmenge pro Arbeitsspiel im Motorkennfeld schrittweise erhoht.
Alle anderen Parameter wurden durch eine entsprechende Kennfeldbedatung konstant
gehalten, wobei der Datenstand dem der Kennfeldrasterung entsprach und dadurch der
Ladedruck sowie die Einspritzstrategie ebenfalls. Auf diese Weise wurde sichergestellt,
dass nur der Einfluss der AGR-Rate auf die Emissionen und den spez. Kraftstoffver-
brauch untersucht wird.

Mit zunehmender AGR-Rate sinken die NO,-Emissionen kontinuierlich, jedoch stei-
gen die Rauch- und CO-Emissionen sowie der spez. Kraftstoffverbrauch an. Bei nied-
rigen Lasten steigen auch die HC-Emissionen signifikant an. Auf Grund der hohen
AGR-Rate sinken die lokale Verbrennungstemperatur und die -geschwindigkeit. Dies
fiilhrt einerseits zu einer Verschiebung des MFB50%-Punkts nach spét und zu einer
Verschlechterung des spez. Kraftstoffverbrauchs. Andererseits lduft die Verbrennung
wegen der niedrigeren Temperaturen unvollstindiger ab und fiihrt zu einem Anstieg
der CO- und HC-Emissionen. Mit steigender Last nimmt die Verbrennungstempera-
tur zu und die Verbrennung lauft vollstindiger ab, so dass die HC-Emissionen nicht
mehr von der AGR-Rate beeinflusst werden. Analog zur AGR-Rate steigt auch der
Abgasgegendruck (ps1) an und fithrt zu einer Erhdhung des spez. Kraftstoffverbrauchs.
Zwischen dem Saugrohr und der Abgasentnahmestelle wird ein gewisses Druckgefille
bendtigt, um die geforderte AGR-Rate und den damit verbundenen Abgasmassen-
strom zu erreichen.

In den Abbildungen 4.15 und 4.16 sind die Ergebnisse der AGR-Variationen fiir 2
bzw. 4 bar effektiven Mitteldruck dargestellt. Fiir 2 bar eff. Mitteldruck kénnen hin-
sichtlich spez. Kraftstoffverbrauch als auch bei den Emissionen keine nennenswerten
Unterschiede ausgemacht werden. Der starke Anstieg in den HC-Emissionen bei hohen
AGR-Raten macht sich hier bereits im spez. Kraftstoffverbrauch bemerkbar. Beson-
ders auffillig ist, dass die Rauchemissionen unabhéngig von der AGR-Rate nahezu
konstant sind. Dies kann auf den grofen Ziindverzug bei niedrigen Lasten zuriickge-
fiihrt werden, wodurch ausreichend Zeit fiir die Gemischhomogenisierung besteht und
somit die vorgemischte Verbrennung iiberwiegt.

Bei 4 bar eff. Mitteldruck weist die 8-Loch Diise fiir hohe AGR-Raten bessere Rau-
chemissionen auf. Hier kommt es zu einem Anstieg und anschliefsendem Abfall der
Rauchemissionen bei hohen AGR-Raten. Dies ist wiederum auf die zunehmende Ziind-
verzugszeit und dadurch bessere Homogenisierung des Gemischs zuriickzufiihren. Bei
2/4 bar eff. Mitteldruck weist die 8-Loch Diise fiir konst. NOy-Emissionen geringfiigig
bessere Rauchemissionen auf, jedoch sind die HC- und CO-Emissionen héher.
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Abb. 4.15: Rauchzahl, AGR-Rate, MFB50% Abb. 4.16: Rauch-, CO-, HC-Emissionen
und BSFC bei 2/4 bar eff. Mittel- und p3; bei 2/4 bar eff. Mittel-
druck druck

In den Abbildungen 4.17 und 4.18 sind die Ergebnisse fiir 6 bzw. 8 bar eff. Mitteldruck
dargestellt. Sowohl bei 6 bar als auch 8 bar eff. Mitteldruck zeigt die 7-Loch Diise Vor-
teile hinsichtlich des spez. Kraftstoffverbrauchs und den Emissionen. Diese Vorteile
fallen bei 6 bar eff. Mitteldruck deutlicher aus, wobei hier besonders der Verbrauchs-
vorteil hervortritt. Dieser betrigt maximal 4 g/kWh und mit sinkender AGR-Rate
nahezu konstant 3 g/kWh gegeniiber der 8-Loch Diise. Auffillig ist, dass dieser grofse
Verbrauchsunterschied nur bei 6 bar eff. Mitteldruck auftritt und sonst nicht. Es konn-
ten keine genauen Griinde ausgemacht werden, wodurch sich dieser Umstand erklaren
liefse.

In den Abbildungen 4.19 und 4.20 sind die Ergebnisse fiir 12 bzw. 16 bar eff. Mittel-
druck abgebildet. Hier weist die 8-Loch Diise einen sehr geringen Vorteil hinsichtlich
des spez. Kraftstoffverbrauchs (maximal 1.2 g/kWh) auf. Jedoch weist die 7-Loch Dii-
se einen um = 10 kPa héheren Abgasgegendruck (ps;) auf, welcher wahrscheinlich auf
die Beladung des Dieselpartikelfilters zuriickzufiihren ist. Bei gleichem Abgasgegen-
druck wire der Unterschied vermutlich geringer bzw. hitte die 7-Loch eventuell einen
Vorteil. In den Emissionen kann nahezu kein Unterschied ausgemacht werden.
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Volllastkurve

4.5 Volllastkurve

Bei der Abstimmung der Volllastkurve musste einerseits auf den Rauchwert und an-
dererseits auf die Turbineneintrittstemperatur (T3;) sowie auf den maximalen Zylin-
derspitzendruck geachtet werden. Diese Grofsen stellten die limitierenden Faktoren fiir
die Abstimmung der Volllastkurve dar. Dabei musste der Rauchwert FSN < 2 die
Turbineneintrittstemperatur Ts; < 780 °C sowie der maximale Zylinderspitzendruck
von 180 bar eingehalten werden. Durch die entsprechende Bedatung des Kennfelds
wurde sichergestellt, dass Einspritzbeginn, Lade- und Raildruck fiir beide Diisen die
gleichen Werte besafen.

In den Abbildungen 4.21 und 4.22 sind die Volllastkurven fiir die 7- und 8-Loch Dii-
se fiir einen maximalen Zylinderspitzendruck von 180 bar dargestellt, wobei die rot
eingezeichneten Linien die Limits darstellen. Diese Volllastkurven basieren auf der Se-
rienbedatung und es wurde somit das Drehmoment der Serie nachgefahren. Es ist zu
erkennen, dass die Grenzen hinsichtlich Rauchemission und Turbineneintrittstempe-
ratur nicht voll ausgeschopft wurden.

Im unteren Drehzahlbereich begrenzen die Rauchemissionen die Volllasteinspritzmen-
ge, weil hier das Luftverhéltnis fiir die Ruoxidation nicht ausreicht. Ab 3500 min !
stellen die Turbineneintrittstemperatur und der Zylinderspitzendruck die limitieren-
den Faktoren dar.

Es zeigten sich keine signifikanten Unterschiede zwischen den beiden Diisenvarian-
ten hinsichtlich effektiven Mitteldruck, Leistung und spez. Kraftstoffverbrauch. Auch
bei den Rauchemissionen kann kein klarer Vorteil hinsichtlich einer Diise ausgemacht
werden.
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und T3
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4.6 Zusammenfassung des Diisenvergleichs

Die Auswertung der Messdaten zeigte sehr deutlich, dass die 8-Loch Diise keine si-
gnifikanten Vorteile gegeniiber der 7-Loch Diise besitzt. Bei den Emissionskennfel-
dern konnte lediglich ein NOy-Rufs-TradeOff beobachtet werden, welcher wahrschein-
lich auf die ECU bzw. Luftmassen-/AGR-Regelung zuriickgefiihrt werden kann. Es
stellte sich jedoch keine Verbesserung der Emissionen heraus. Hinsichtlich CO- und
HC-Emissionen sowie spez. Kraftstoffverbrauch konnten ebenfalls keine signifikanten
Unterschiede oder Vorteile festgestellt werden.

Bei den AGR-Variationen zeigte sich fiir die 8-Loch Diise ein Vorteil in den Rauche-
missionen. Dieser trat lediglich bei niedrigen Lasten (2/4 bar eff. Mitteldruck) auf. Mit
zunehmender Last zeigten sich keine signifikanten Unterschiede mehr. Die Vorteile in
den Rauchemissionen zeigten sich weder bei den 14-Mode WLTC Simulationen noch
bei den WLTC Class 3b Laufen.

Die Ergebnisse der Volllastkurven zeigten ebenfalls keinen signifikanten Unterschied
zwischen den beiden Diisenvarianten.

Auf Grund der vorliegenden Messdaten konnte keine klare Aussage getroffen wer-
den, welche Diisenvariante besser bzw. zu bevorzugen ist. Daher viel die Entscheidung
darauf, die weiteren Messreihen mit der 7-Loch Diise durchzufiihren, da diese der Se-
rienkonfiguration entspricht und das Brennverfahren auf diese Diise hin optimiert ist.
Auf Grund des hoheren Dralls wegen der kleineren Kolbenmulde bei ¢ = 18 ist eine
Diise mit geringer Lochanzahl zu bevorzugen, um das Verwehen der Einspritzstrahlen
ineinander zu vermeiden.
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5 Variables Verdichtungsverhaltnis
(VCR — Variable Compression
Ratio)

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der experimentellen Untersuchung der un-
terschiedlichen Verdichtungsverhéltnisse erldutert. Die grundséatzliche Unterteilung er-
folgt in Voll- und Teillastversuche. In Kapitel 5.2 werden die Resultate der Volllast-
und in Kapitel 5.3 die Resultate der Teillastuntersuchungen ausgefiihrt.

Der Versuchstriager wurde mit drei unterschiedlichen Verdichtungsverhiltnissen be-
trieben, wobei diese durch einen Kolbenumbau realisiert wurden:

o c— 14
e ¢ = 15.5 (Serie)
e c—18

Die Anderung von ¢ = 15.5 auf ¢ = 18 wurde bei gleicher Quetschspalthéhe (0.65 mm)
durch eine kleinere Kolbenmulde realisiert. Dadurch nahm das Kompressionsvolumen
ab und fiihrte zu einer Erhohung des Verdichtungsverhéltnisses.

¢ = 14 wurde durch eine Anderung der Quetschspalthdhe realisiert. Die Quetsch-
spaltinderung zwischen ¢ = 14 und 15.5/18 betrdgt 1.44 mm. Die Geometrie der
Kolbenmulde war die gleiche wie bei ¢ = 18. Es handelt sich somit um kein ,echtes”
e — 14, bei welchem die Anderung des Verdichtungsverhiltnisses iiber eine groRere
Kolbenmulde bei gleicher Quetschspalthéhe realisiert wird.

In Abbildung 5.1 ist die Verdnderung der Brennraumgeometrie fiir ¢ = 18 (links) und
14 (rechts) dargestellt. Die rot strichlierten Linien stellen die Einspritzstrahlen dar.
Deutlich zu erkennen ist, dass durch den Kolbenwechsel die Kolbenmulde lediglich
parallel verschoben wurde. Dadurch &nderte sich auch die Lage der Einspritzkante,
auf welche der Einspritzstrahl treffen sollte, um eine optimale Gemischbildung zu ge-
wahrleisten.
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€e=18 ‘ Quetschspalthdhe ‘ e=14

------------------ T

Einspritzstrahl

Abb. 5.1: Brennraumgeometrie fiir ¢ = 18 (links) und 14 (rechts)

Die Grundidee hinter der Variation des Verdichtungsverhéltnisses bestand darin, dass
der Motor zukiinftig mit einem variablen Verdichtungsverhéltnis betrieben werden soll,
d.h. je nach Anforderung an den Motor kann wahrend des Betriebs die Verdichtung
variiert werden, wobei ein zweistufiges VCR-System mit ,ldngenvariablem Pleuel” zum
Einsatz kommt [12]. Der grofere Quetschspalt bei e = 14 soll dadurch ein kurzes Pleuel
simulieren. Durch ein VCR-System sollen die Vorteile eines hohen ¢ in der Teillast
mit denen eines niedrigen € an der Volllast kombiniert werden. Auf die theoretischen
Vorteile durch dieses System wurde bereits genauer in Kapitel 2.1.9 eingegangen.
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Diisenvorstand

5.1 Dusenvorstand

In diesem Kapitel erfolgt der Diisenvorstandvergleich fiir die Voll- und Teillast. Da-
bei wurde eruiert, welcher Diisenvorstand fiir das jeweilige Verdichtungsverhiltnis das
Optimum darstellt.

Wie zu Beginn in Kapitel 5 erwihnt erfolgte die Anderung des Verdichtungsverhiltnis-
ses durch einen Kolbenumbau. Dadurch dnderte sich auch die Lage der Einspritzkante,
auf welche der Einspritzstrahl treffen soll, um eine optimale Gemischbildung zu ge-
wahrleisten (siehe Abbildung 5.1). Die Variation des Verdichtungsverhéltnisses fiihrte
zu einer Anderung des Quetschspalts und zu einer Absenkung der Kolbenmulde um
1.44 mm. Daher kann angenommen werden, dass ein anderer Diisenvorstand notwendig
ist, um eine optimale Gemischbildung zu gewéhrleisten. Die Diisenvorstandsvariation
diente zur Ermittlung des optimalen Vorstands fiir jedes Verdichtungsverhéltnis, so
dass anschliefend eventuell ein Kompromiss gefunden werden kann. Die Variation er-
folgte durch den Einbau unterschiedlich starker Kupferdichtscheiben zwischen Injektor
und Zylinderkopf und umfasste folgende Diisenvorstinde — Nozzle Tip Protrusion:

e NTP = 2.0 mm (Ausgangsbasis)
e NTP = 2.8 mm

e NTP = 3.8 mm

5.1.1 Volllastkurven Diisenvorstandvergleich

In diesem Kapitel werden nur die Volllastkurven mit unterschiedlichen Diisenvorstan-
den und Verdichtungsverhéltnissen betrachtet. In Kapitel 5.1.2 wird das Teillastver-
halten untersucht.

In den Abbildungen 5.2 und 5.4 sind die Ergebnisse der Diisenvorstandsvariation fiir
¢ = 18 und 180 bar Zylinderspitzendruck dargestellt. Es zeigt sich, dass bei NTP =
2.0 mm das Optimum liegt hinsichtlich effektiven Mitteldruck und Leistung sowie spez.
Kraftstoffverbrauch. Auch die Rauchemissionen sind ab 3000 min~! am geringsten fiir
diesen Diisenvorstand.

Bei NTP = 2.8 mm kommt es bereits zu einer Verschlechterung von eff. Mitteldruck,
Leistung und spez. Kraftstoffverbrauch, bei NTP = 3.8 mm kommt es zu einem si-
gnifikantem Abfall dieser Grofen. Der effektive Mitteldruck fallt um ~ 7.5 bar bei
2000 min~! im Vergleich zu NTP = 2.0 mm ab. Auf Grund des groferen Diisenvor-
stands verlduft die Gemischbildung extrem schlecht und fiihrt zu starker Rufbildung.
Um die Vorgabe von FSN < 2 einzuhalten muss daher die Einspritzmenge reduziert
werden und fiihrt zu einer signifikanten Reduktion des effektiven Mitteldrucks.

Fiir NTP = 2.0 mm und 2.8 mm zeigen sich nur geringe Unterschiede hinsichtlich
Verbrennungsschwerpunkt und Brenndauer. Fiir NTP = 3.8 mm liegt der Verbren-
nungsschwerpunkt von 2000 = 4000 min~! ~ 6 °KW friiher als bei NTP — 2.0 mm
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(siehe Abbildung 5.6). Auferdem betriagt die Brenndauer anndhernd {iber den ge-
samten Drehzahlbereich konstant 38 °KW. Dies ist darauf zuriickzufiihren, dass die
Einspritzmenge drastisch reduziert wurde und daher weniger Kraftstoff verbrannt wer-
den musste.

Fiir ¢ = 14 und 180 bar Zylinderspitzendruck stellt NTP = 2.0 mm ebenfalls das
Optimum hinsichtlich eff. Mitteldruck, Leistung und spez. Kraftstoffverbrauch dar,
jedoch weisen auch hier NTP = 2.8 mm und NTP = 3.8 mm klare Nachteile auf (siche
Abbildung 5.3 und 5.5). Die Verbrennungsschwerpunkte weisen ab 3000 min~" fiir alle
Diisenvorstiande die gleiche Lage auf, davor unterscheiden sie sich um ~ 4 °KW. Die
Brenndauer verlduft fiir NTP = 2.0 mm und 2.8 mm wieder anndhernd gleich. Fiir
NTP = 3.8 mm bleibt sie ab 2500 min~! bei ~ 46 °KW. Dies kann wiederum durch
die reduzierte Einspritzmenge erklirt werden, wodurch die Brenndauer kiirzer ausfillt
und der MFB50%-Punkt frither zu liegen kommt.

o6



Diisenvorstand

Epsilon 18 Epsilon 14
2800 98 2800 98
NTP 2.0mm 1 ; Go—b_ ! H
2600 NTP 2.8mm o "R o 90 2600 190
NTP 3.8mm : > i N
@ 2400F T e N B2 g o 2400} {82 =
& 20t S S S J74 = & 2200} 174 <
o 2000} 166 g’ o 2000} 166 g’
1] = w =
S 1800 158 @ S 1800} 158 @
o g} o Q
1600} 450 1600} 450 -
1400} 42 1400} 42
12001 434 12001 134
18 L B2
12 § o, o—= 12 §
290 11 @ P | e e e E I
£ 275} 1o & £ 275t 1o &
< < 4 ?
= 260 2 260F - N\y /4
(o)) o 3 !
~ 245} < 2450 X : R =
D 230 2 230} N\ —_—
a : (7} S
o 215 M 215
200 R S S S S S SR 200 A S SR S S S S
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Drehzahl / min-! Drehzahl / min-!

Abb. 5.2: VL NTP - BMEP, Leistung, Abb. 5.3: VL NTP - BMEP, Leistung

?

BSFC und Rauch fiir ¢ = 18 BSFC und Rauch fiir e = 14
] Epsilon 18 @ Epsilon 14
Q 2400 Q 2400
= 2000 P = 2000f .
S 1600 o S 1600 // ‘
f= L et = [ L i e =
S 1200 o o 5 1200 o o
T 800F o g T 800F o .
14 : > [ : >
116 E H25 E
~ 12 s 200 2
== ot | oomm=m i
! =/=,A:7‘ 14 %) /;v%é%c_’ 710 %,
= = : 10 @ = : ; : 415 @
S = 48 © 10 3§
< 21t - = S 15} ‘ =
2 18} T O ] < 12t e @
< e a = < o3 ——a ; £
o P N N i > 9F o I D S N TS S i
- 12+ : /’/ —— N\ - 6k \/‘ i b
X | y _ x L o~ | ;
3 9 o ) 3
a 8 @ o
= z L ; 2
s g e = s S [
e BRET 4150 °\ c"" S 150 —
b e T o d44 = : /ﬁ‘ — T e~ —— —H44 %5
O o) —r 2
e e - = S e 138 3
A7 —— ©
o : : 132 2 ¢ 132 2
: 126 ¢ 3 126§
1 i i i i i 1 : 0 O L i i i i i . . 20 2
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 O 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 &

Drehzahl / min-! Drehzahl / min-!

Abb. 5.4: VL NTP — Einspritzbeginn, Rail- Abb. 5.5: VL. NTP — Einspritzbeginn, Rail-
druck, MFB50% und Brenndauer druck, MFB50% und Brenndauer
fiir e = 18 fiire = 14

57
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In den Abbildungen 5.6 und 5.7 sind die Heiz- und Druckverldufe sowie die Injektor-
spannung fiir ¢ — 14 und 18 fiir den ausgewihlten Punkt bei 2000 min—! dargestellt.
Deutlich zu erkennen ist die friihere Lage des Verbrennungsschwerpunkts mit zuneh-
mendem Diisenvorstand, welche aus der verringerten Finspritzmenge und der daraus
kiirzeren Brenndauer resultiert. Ebenfalls kann der frithere Brennbeginn und die frii-
here Lage des Verbrennungsschwerpunkts fiir ¢ = 14 erkannt werden. Dies kann durch
den fritheren Einspritzbeginn erklirt werden. Grundsitzlich steigt die Brenndauer fiir

e = 14 gegeniiber ¢ = 18 an.

Abb. 5.6: Druck-, Heizverlauf und Injektorspannung fiir unterschiedliche Diisenvorstéinde

Abb. 5.7: Druck-, Heizverlauf und Injektorspannung fiir
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Diisenvorstand

5.1.2 Teillast Diisenvorstandvergleich

Die Messreihe umfasste fiinf Vergleichspunkte, an Hand derer eine Bewertung des
Diisenvorstands erfolgte. Die Diisenvorstinde wurden hinsichtlich spez. Kraftstoffver-
brauch und Emissionen verglichen. In Tabelle 5.1 sind die Vergleichspunkte angefiihrt,
wobei der Rail- und Ladedruck sowie die Einspritzstrategie fiir ¢ = 14 und 18 gleich
waren.

Fiir ¢ = 18 erfolgte der Vergleich bei gleichen Rauchemissionen, welche FSN =~ 2
einhalten mussten. Dies konnte fiir NTP = 3.8 mm trotz abgeschalteter AGR nicht
erreicht werden.

Fiir € = 14 wurde versucht die gleichen NOy-Emissionen wie bei ¢ = 18 und NTP = 2.0 mm
unter der Einhaltung von FSN < 2 zu erreichen. Fiir NTP = 3.8 mm konnten diese
wiederum nicht erreicht werden.

Tabelle 5.1: Diisenvorstand Vergleichspunkte

Punkt Dre'hz_alhl eff. Mitteldruck

min bar
1 1250 3
2 1750 6
3 2000 8
4 2000 16
5 2250 10

In den Abbildungen 5.8, 5.9, 5.10 und 5.11 erkennt man, dass eine Erhéhung des Dii-
senvorstands zu einem Anstieg bei den Emissionen und dem spez. Kraftstoffverbrauch
fithrt. Besonders stark zeigt sich dies bei ¢ = 18. Hier steigen bei NTP = 3.8 mm die
CO-Emissionen um den Faktor 10 und der Rauchwert um den Faktor 3 im Vergleich
zu NTP = 2.0 mm. Des Weiteren steigen die NO,-Emissionen signifikant an. Hier trifft
der Einspritzstrahl wahrscheinlich nicht mehr optimal auf den Kolben, wodurch die
Gemischbildung betrachtlich gestort wird und zu hohen Emissionen und einer Ver-
schlechterung des spez. Kraftstoffverbrauchs fiihrt. Fiir NTP = 2.8 mm tritt ebenfalls
bereits eine Verschlechterung bei den CO- und NOy-Emissionen ein. Fiir ¢ = 18 stellt
NTP = 2.0 mm das Optimum dar.

Bei ¢ = 14 fiihrt der Diisenvorstand von 3.8 mm wiederum zu einer Zunahme der
CO-, NOy4- und Rauchemissionen, jedoch fallen die Absolutwerte geringer aus als bei
e = 18. NTP 2.0 mm weist Nachteile bei den CO-, HC- und Rauchemissionen gegen-
iiber NTP = 2.8 mm auf. Hier stellt NTP = 2.8 mm die beste Losung dar.

Da bei den Teillastuntersuchungen vor allem die potentiellen Vorteile von ¢ = 18
im Vordergrund standen, wurden die weiteren Untersuchungen mit NTP = 2.0 mm
durchgefiihrt.
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5.1.3 Zusammenfassung Diisenvorstand

Die Diisenvorstandsvariationen wurden fiir die Voll- und Teillast durchgefiihrt und
dienten zur Untersuchung, ob durch die verédnderte Lage der Kolbenmulde auf Grund
der Quetschspaltinderung ein anderer Diisenvorstand notwendig ist.

Die Volllastkurven zeigten deutlich, dass NTP = 2.0 mm das Optimum sowohl fiir
e = 14 als auch ¢ = 18 darstellte. NTP = 2.8 mm/3.8 mm wiesen hier deutliche Nach-
teile hinsichtlich Leistung und eff. Mitteldruck auf.

Die Teillastuntersuchungen der Diisenvorstandsvariationen ergaben, dass fiir ¢ = 18
wiederum NTP = 2.0 mm das Optimum darstellte. Fiir ¢ = 14 zeigte sich kein ein-
deutiges Optimum. Hier stellte NTP = 2.8 mm den besten Kompromiss dar. Da in
der Teillast vor allem die potentiellen Vorteile von € = 18 untersucht werden sollten,
wurden die weiteren Messungen mit NTP = 2.0 mm durchgefiihrt.
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5.2 Volllastuntersuchungen

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der Volllastuntersuchungen erléutert. Diese
umfassten Variationen des Zylinderspitzen-, Rail- und Ladedrucks. Im Vordergrund
stand die Leistungssteigerung. Des Weiteren wurde untersucht, ob bei konst. Leistung
eine Absenkung des Zylinderspitzendrucks méglich ist und somit die Triebwerksrei-
bung zu reduzieren.

Die Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses an der Volllast erlaubt es hohere spez.
Leistungen zu erreichen. Auf Grund des geringeren Verdichtungsenddrucks kann der
Einspritzbeginn nach frith gestellt werden, wodurch sich der MFB50%-Punkt nach
friith verschiebt.

5.2.1 Volllastkurven

Fiir die Abstimmung der Volllastkurve musste einerseits die Abgastemperatur vor
Turbineneintritt (T3;) und andererseits der Rauchwert (FSN) sowie der maximale
Zylinderspitzendruck beriicksichtigt werden. Diese Gréfien stellten die limitierenden
Faktoren dar, wobei die Abgastemperatur T3; < 780 °C, FSN < 2 und ein maximaler
Zylinderspitzendruck von 180 bzw. 140 bar eingehalten werden mussten. Durch die
entsprechende Bedatung des Kennfelds wurde sichergestellt, dass der Rail- und La-
dedruck fiir die drei Verdichtungsverhéltnisse die gleichen Werte besafen, wobei der
maximale Raildruck 2000 bar betrug. Dieser wurde bei ¢ = 15.5 und 140 bar Zylin-
derspitzendruck bereits ab 2500 min~! erreicht, dies hatte in diesem Drehzahlbereich
jedoch noch keinen Einfluss.

Die Betrachtung der Volllastkurven erfolgte fiir zwei Spitzendrucklimits (140/180 bar),
um den Einfluss des Zylinderspitzendrucks auf eff. Mitteldruck, Leistung und spez.
Kraftstoffverbrauch zu eruieren. Zunéchst erfolgt die Betrachtung des Einflusses des
Zylinderspitzendrucks auf die Volllastkurven und danach des Verdichtungsverhéltnis-
ses.

Die Absenkung des maximalen Zylinderspitzendrucks von 180 auf 140 bar fiihrt zu ei-
ner Reduktion des eff. Mitteldrucks und der Nennleistung sowie zu einem Anstieg des
spez. Kraftstoffverbrauchs. Auf Grund des geringeren Zylinderspitzendrucks muss der
Einspritzbeginn nach spit gestellt werden. Dies resultiert in einer Verschiebung des
MFB50%-Punkts nach spiat und dadurch in eine thermodynamisch ungiinstige Lage,
wodurch der spez. Kraftstoffverbrauch ansteigt. Analog dazu erhdht sich auch die Tur-
bineneintrittstemperatur. Diese begrenzt wiederum die Einspritzmenge und dadurch
den eff. Mitteldruck sowie die Leistung.

Des Weiteren steigen durch den spéteren Einspritzbeginn die Rufemissionen an, wo-
durch die Volllasteinspritzmenge reduziert werden muss um FSN < 2 einzuhalten. Dies
fiihrt in Folge dazu, dass der eff. Mitteldruck abnimmt. Bis ~ 2500 min~! stellen die
Rauchemissionen den limitierenden Faktor dar.
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Ab 2500 min~! erfolgt die Reduktion des Ladedrucks, da die maximale Drehzahl des
Turboladers erreicht wird.

Fiir einen maximalen Zylinderspitzendruck von 180 bar weist ¢ = 14 die geringste
Leistung sowie den hochsten spez. Kraftstoffverbrauch und maximalen eff. Mittel-
druck auf. Deutlich zu erkennen ist der friihe Einspritzbeginn. Ab 3750 min~! erfolgte
keine weitere Verstellung des Einspritzbeginns nach friith, da der MFB50%-Punkt be-
reits bei ~ 8 °KW lag und eine weitere Friihstellung keine Wirkungsgradsteigerung
mehr bringen wiirde. Daraus resultiert auch die Abnahme des Zylinderspitzendrucks
ab 3750 min~!.

€ = 15.5 besitzt hier die hochste Leistung und den hochsten eff. Mitteldruck sowie
den geringsten spez. Kraftstoffverbrauch iiber das gesamte Drehzahlband. Es weist
die geringsten Rauchemissionen auf und die Begrenzung der Volllastkurve erfolgt hier
ab 2000 min~! durch den Zylinderspitzendruck und die Turbineneintrittstemperatur.
e = 18 weist die selbe Leistung sowie den gleichen spez. Kraftstoffverbrauch wie
e = 15.5 auf. Jedoch ist der maximale eff. Mitteldruck geringer, da auf Grund der
begiinstigten Rufbildung bei ¢ = 18 die Volllasteinspritzmenge reduziert werden muss
bis ~ 2500 min~!. Danach stellen die Turbineneintrittstemperatur und der Zylinder-
spitzendruck die begrenzenden Faktoren dar.

In den Abbildungen 5.12, 5.14 und 5.16 sind die Volllastkurven fiir 180 bar Zylinder-
spitzendruck dargestellt, wobei die rot eingezeichneten Linien die Limits darstellen.
Der Unterschied im Ladedruck bis 1500 min~! und der dadurch geringere eff. Mittel-
druck resultieren aus einem Turboladertausch auf Grund eines Turboladerschadens,
wobei der neue Turbolader den vorgegebenen Ladedruck fiir e = 14 /18 nicht erreichen
konnte, obwohl es sich dabei um den gleichen Typ handelte.

Fiir einen maximalen Zylinderspitzendruck von 140 bar weist ¢ = 14 die héchste Nenn-
leistung bei 4000 min~! und den geringsten spez. Kraftstoffverbrauch auf. Durch den
niedrigeren Zylinderspitzendruck muss der Einspritzbeginn nach spét gestellt werden.
Der maximale eff. Mitteldruck wird bis 2500 min~! durch die Rauchemissionen be-
grenzt und dariiber hinaus durch die Turbineneintrittstemperatur.

e = 15.5 weist hier den hdchsten maximalen eff. Mitteldruck bei 2000 min~! auf. Die
Leistung und der spez. Kraftstoffverbrauch verlaufen nahezu identisch wie bei ¢ = 14.
Die Begrenzung der Volllasteinspritzmenge erfolgt bis 1500 min~! durch die Rauche-
missionen. Dariiber hinaus stellt wiederum die Turbineneintrittstemperatur den limi-
tierenden Faktor dar.

¢ = 18 besitzt hier die geringste Leistung und den geringsten eff. Mitteldruck. Auf
Grund des hohen Verdichtungsenddrucks muss hier der Einspritzbeginn sehr spét er-
folgen, um den niedrigen Zylinderspitzendruck einzuhalten. Des Weiteren muss die
Volllasteinspritzmenge bis ~ 2500 min~!, wegen des hoheren Anteils von Diffusions-
verbrennung und der dadurch begiinstigten Rauchbildung, reduziert werden. Dies re-
sultiert in einem geringeren eff. Mitteldruck. Der minimale spez. Kraftstoffverbrauch
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ist fiir alle drei Verdichtungsverhéltnisse nahezu identisch, jedoch verschlechtert sich
dieser mit zunehmender Drehzahl gegeniiber ¢ = 14/15.5.

In den Abbildungen 5.13, 5.15 und 5.17 sind die Volllastkurven fiir 140 bar Zylinder-
spitzendruck dargestellt. Die rot eingezeichneten Linien stellen wiederum die Limits
dar.

Die direkten Auswirkungen der Zylinderspitzendruckabsenkung fiir ¢ = 15.5 zeigen,
dass sich die Leistung um ~ 4 kW, der eff. Mitteldruck um =~ 0.5 bar und der spez.
Kraftstoffverbrauch um ~ 6 g/kWh in ihren jeweiligen Bestpunkten verschlechtern.
Bei ¢ = 14 verschlechtert sich der maximale eff. Mitteldruck um ~ 1.1 bar und die
Nennleistung um ~ 0.5 kW. Der spez. Kraftstoffverbrauch bleibt unverédndert. Fiir
¢ = 18 nehmen der maximale eff. Mitteldruck um ~ 1.6 bar und die Nennleistung um
~ 10 kW ab sowie der spez. Kraftstoffverbrauch um =~ 6 g/kWh zu.
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In den Abbildungen 5.18 und 5.19 sind der Druck-, Heizverlauf und die Injektorspan-
nung fiir die ausgewéhlten Punkte bei 2000 min~' (Nennmoment) und 4000 min~!
(Nennleistung) fiir einen maximalen Zylinderspitzendruck von 140 bar dargestellt. Hier
sollen der frithere Einspritzbeginn und die Auswirkungen auf den Druck- und Heiz-
verlauf verdeutlicht werden. Zudem kann man am Injektorspannungsverlauf erkennen,
dass bei 2000 min~! der Motor noch mit einer Voreinspritzung betrieben wird. Gut zu
erkennen ist der friihere und gleichméafige Druckanstieg bei ¢ = 18 und der iiber einen
ausgedehnten Bereich nahezu konstante Zylinderspitzendruck. Bei 4000 min~ erfolgt
der Einspritzbeginn deutlich frither und der Druckanstieg verlauft gleichméafiger.

Aus dem Heizverlauf kann der frithere Brennbeginn fiir ¢ = 14 deutlich erkannt werden.
Das Brennende kommt fiir ¢ = 14/18 nahezu identisch zu liegen, so dass sich insgesamt
eine kiirzere Brenndauer fiir ¢ = 18 ergibt. Bei 4000 min~! ist der Heizverlauf flacher,
da die Flammengeschwindigkeit anndhernd konstant bleibt und wegen der hoheren
Drehzahl in der gleichen Zeit mehr Kurbelwinkel zuriickgelegt wird. Das Absinken des
Heizverlaufs, noch bevor die Einspritzung erfolgt, ist der Glattung der Kurve und den
Wandwérmeverlusten geschuldet. Der Heizverlauf wird aus dem Druckverlauf berech-
net und hitte ohne Kurvengliattung keine Aussagekraft, da er hochfrequent schwingt.
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In den Abbildungen 5.20 und 5.21 sind der Druck-, Heizverlauf und die Injektorspan-
nung fiir die ausgewiihlten Punkte bei 2000 min~! und 4000 min~! fiir einen maxi-
malen Zylinderspitzendruck von 180 bar dargestellt. Hier sollen ebenfalls der friithere
Einspritzbeginn im Vergleich zu 140 bar und die Auswirkungen auf den Druck- und
Heizverlauf verdeutlicht werden. Auferdem kann man am Injektorspannungsverlauf
erkennen, dass bei 2000 min~! der Motor noch mit einer Voreinspritzung betrieben
wird.

Bei 4000 min~! besitzt ¢ = 18 einen kontinuierlichen Druckverlauf, wo hingegen bei
e = 14 ein schlagartiger Druckanstieg mit hohem Druckgradienten auftritt.

Bei 2000 min~! als auch bei 4000 min—! zeigt sich wiederum der friihere Brennbeginn
fiir ¢ = 14 und die kiirzere Brenndauer fiir ¢ = 18.
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5.2.2 Zylinderspitzen- und Raildruckvariation

Es wurde untersucht, wie sich Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch
bei Variation des Zylinderspitzendrucks im Nennleistungspunkt bei 4000 min~—' ver-
halten. Fiir die Untersuchungen wurde der Ladedruck konstant auf 1.47 bar (Seri-
enladedruck) gehalten und der Zylinderspitzendruck von 180 + 130/110 bar, durch
Verstellung des Einspritzbeginns nach spét, variiert. Die Raildruckvariation umfasste
einen Bereich von 2000 <+ 1000 bar bei einer Schrittweite von 200 bar. Auch hier stell-
ten die Turbineneintrittstemperatur und Rauchemissionen die limitierenden Faktoren

dar, wobei FSN < 2 und Tj3; < 770 °C eingehalten werden mussten.

Bei ¢ = 18 nehmen die Leistung, der eff. Mitteldruck und der Reibmitteldruck, we-
gen der geringeren Reibkréfte im Triebwerk und der reduzierten Antriebsleistung der
Hochdruckpumpe auf Grund der geringeren Einspritzmenge, analog zur Absenkung
des Zylinderspitzendrucks ab. Gleichzeitig kommt es zu einer Verschlechterung des
spez. Kraftstoffverbrauchs. Auf Grund des hohen Verdichtungsenddrucks muss der
Einspritzbeginn nach spéat gestellt werden, um den Zylinderspitzendruck einzuhalten.
Dadurch weist der MEB50%-Punkt eine thermodynamisch sehr ungiinstige Lage auf,
welche sich durch die Absenkung des Spitzendrucks weiter Richtung spét verschiebt
(siehe Abbildung 5.22 und 5.24). Dadurch verschlechtert sich der spez. Kraftstoffver-
brauch und die Turbineneintrittstemperatur steigt an. Diese begrenzt wiederum die
Einspritzmenge und fiihrt zu einer Reduktion des eff. Mitteldrucks und der Leistung.
Bei ¢ = 14 bleiben Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch fiir Rail-
driicke > 1600 bar iber einen weiten Bereich nahezu konstant. Um bei ¢ — 14 den
Spitzendruck von 180 bar zu erreichen, musste eine sehr friithe Verbrennungsschwer-
punktslage von etwa 6 °KW n. OT gewahlt werden. Durch die Absenkung des Spit-
zendrucks verschiebt sich die Schwerpunktslage in den thermodynamisch optimalen
Bereich von ~ 8 = 10 °KW n. OT. Dadurch sinkt der spez. Kraftstoffverbrauch ana-
log zur Absenkung des Spitzendrucks, in Abhéangigkeit des Raildrucks, bis etwa 150 bar
und erreicht dabei sein Minimum. Bei einer weiteren Absenkung kommt es zu einer
Verschlechterung (siche Abbildung 5.23 und 5.25).

Die Variation des Raildrucks zeigte, dass sich Leistung, eff. Mitteldruck und spez.
Kraftstoffverbrauch analog zur Absenkung des Raildrucks verschlechtern sowie die
Rauchemissionen stark ansteigen. Der Raildruck hat mafsgeblichen Einfluss auf die
Gemischbildung. Durch den niedrigen Raildruck kommt es zu einer groben Zerstéu-
bung des Kraftstoffs und daher zu einer schlechteren Gemischaufbereitung, wodurch
die Rufbildung begiinstigt und der Verbrennungsablauf negativ beeinflusst wird. Be-
sonders ausgeprigt ist dieser Effekt bei ¢ = 18, wo durch den hohen Anteil von Diffu-
sionsverbrennung die Rufbildung zusétzlich unterstiitzt wird. Hier stellt bis 1600 bar
Raildruck der Rauchwert den limitierenden Faktor dar. Erst bei hoheren Raildriicken
stellt die maximale Turbineneintrittstemperatur den begrenzenden Faktor dar (siehe
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Abbildungen 5.27 und 5.26).

Bei steigendem Raildruck muss der Einspritzbeginn nach spat gestellt werden, um den
Zylinderspitzendruck einzuhalten. Dadurch verschiebt sich auch der Verbrennungs-
schwerpunkt nach spét, wobei dies bei ¢ = 18 deutlicher hervortritt. Dariiber hinaus
verkiirzt sich auch die Brenndauer analog zur Anhebung des Raildrucks, weil die Ein-
spritzrate zunimmt. Bei hoheren Raildriicken kann in kiirzerer Zeit die gleiche Menge
Kraftstoff in den Brennraum eingebracht werden. Der Reibmitteldruck steigt analog
zum Raildruck auf Grund der hoheren Antriebsleistung der Hochdruckpumpe.
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Ausgehend von 1600 bar Raildruck stellte sich zudem heraus, dass bei ¢ = 15.5 die
Leistung bei Absenkung des Zylinderspitzendrucks von 180 bar auf 155 bar durch eine
Anhebung des Raildrucks auf 2000 bar konstant gehalten werden kann. In den Ab-
bildungen 5.28 und 5.29 ist dieser Sachverhalt dargestellt. Dabei stellen die blauen,
horizontalen Linien die Basis fiir 180 bar Zylinderspitzendruck und 1600 bar Raildruck
dar. Die orangefarbenen Punkte markieren die jeweiligen Werte fiir 155 bar Zylinder-
spitzendruck und 2000 bar Raildruck.

Eine Erh6hung des Raildrucks bei gleichzeitiger Absenkung des Zylinderspitzendrucks
fiihrt dazu, dass der Einspritzbeginn nach spét gestellt werden muss. Dadurch liegt
auch der MFB50%-Punkt spater und fiihrt zu einer geringfiigigen Verschlechterung des
spez. Kraftstoffverbrauchs von ~ 2 g/kWh. Jedoch wird durch den hohen Raildruck
die Gemischbildung signifikant verbessert, wodurch sich die niedrigeren Rauchwerte
von FSN < 1.5 ergeben. Trotz Absenkung des Zylinderspitzendrucks erhéht sich der
Reibmitteldruck um =~ 7 kPa, weil die erhthte Antriebsleistung der Hochdruckpumpe
den mafsgeblichen Faktor darstellt.
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Fiir ¢ = 15.5 erfolgte die Rail- und Zylinderspitzendruckvariation auch bei 2000 min .
Hier zeigte sich ausgehend von 1600 bar Raildruck und 180 bar Zylinderspitzendruck,
dass eine Absenkung des Zylinderspitzendrucks nur auf 175 bar, bei gleicher Leistung
und Erhéhung des Raildrucks auf 2000 bar, moglich ist. Auf Grund des hohen Rail-
drucks kénnen die Rauchemissionen gesenkt werden, jedoch steigt der Reibmitteldruck
auf Grund der hoheren Antriebsleistung der Hochdruckpumpe um ~ 19 kPa an und
fithrt zu einer Verschlechterung des spez. Kraftstoffverbrauchs von =~ 1.4 g/kWh. In
den Abbildungen 5.30 und 5.31 ist dieser Sachverhalt dargestellt.

Sowohl fiir 4000 min~! als auch fiir 2000 ~! zeigt sich, dass eine Spitzendruckabsen-
kung und Erhohung des Raildrucks bei konstanter Leistung zu einer Verschlechterung
des spez. Kraftstoffverbrauchs fiihrt. Lediglich die Rauchemissionen kénnen durch den
hoheren Raildruck gesenkt werden.
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Fiir ¢ = 14 kann der Zylinderspitzendruck fiir 1600 bar Raildruck auf 150 bar ab-
gesenkt werden bei konstanter Leistung. Gleichzeitig erreicht der spez. Kraftstoffver-
brauch hier sein Minimum. Bei 180 bar Zylinderspitzendruck liegt der MFB50%-Punkt
zu frith und verschiebt sich durch die Absenkung in einen giinstigeren Bereich. Des
Weiteren verbessern sich die Rauchemissionen und der Reibmitteldruck sinkt.

Bei einer Anhebung des Raildrucks auf 2000 bar kann der Zylinderspitzendruck be-
reits auf 130 bar abgesenkt werden bei einem konstanten spez. Kraftstoffverbrauch
von 245 g/kWh. Der hohe Raildruck bewirkt wiederum eine Verbesserung der Rau-
chemissionen.

In den Abbildungen 5.32 und 5.33 wird dieser Sachverhalt fiir ¢ = 14 nochmals dar-
gestellt.
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Abb. 5.32: Leistung, BMEP und BSFC bei Abb. 5.33: MFB50%, Rauch und FMEP bei
e=14 e=14

Fiir ¢ = 18 kann der Zylinderspitzendruck, bei einer Erhéhung des Raildrucks auf
2000 bar und gleicher Leistung, auf 160 bar abgesenkt werden. Dabei verschlechtert
sich der spez. Kraftstoffverbrauch geringfiigig, weil der Einspritzbeginn nach spit ge-
stellt werden muss. Auf Grund des hohen Raildrucks verbessern sich die Rauchemis-
sionen signifikant und die Brenndauer sinkt wegen der hoéheren Einspritzrate. Auf
Grund des hoheren Raildrucks und des kaum reduzierten Zylinderdrucks steigt der
Reibmitteldruck stark an, weil die Antriebsleistung der Hochdruckpumpe den aus-
schlaggebenden Faktor darstellt.
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In Abbildungen 5.34 und 5.35 sind die Injektorspannung, der Zylinderdruck- und der
Heizverlauf fiir ¢ = 18/14 bei 2000/1000 bar Raildruck fiir 180/140 bar maximalen
Zylinderspitzendruck dargestellt.

Aus dem Verlauf der Injektorspannung zeigt sich deutlich, dass der Einspritzbeginn
fiir hohere Raildriicke nach spét wandert, um den Zylinderspitzendruck einzuhalten.
Diese Spatstellung des Einspritzbeginns spiegelt sich im Heizverlauf und damit im
MFB50%-Punkt sowie im Zylinderdruckverlauf wider.

Bei einem maximalen Zylinderspitzendruck von 180 bar zeigt sich der sehr friihe Ein-
spritzbeginn fiir ¢ = 14 und 1000 bar Raildruck (=~ 40 °KW v. OT) — fiir 2000 bar
Raildruck erfolgt die Einspritzung ~ 28 °KW v. OT. Deutlich zu erkennen ist die
Abhéngigkeit des Ziindverzugs vom Raildruck und letztlich der dadurch bedingten
besseren Gemischbildung und héheren Einspritzrate. Dariiber hinaus beeinflusst auch
die Temperatur im Zylinder den Ziindverzug. Diese ist bei sehr friihem Einspritzbe-
ginn geringer und fiihrt ebenfalls zu einem ldngeren Ziindverzug. Trotz der fritheren
Einspritzung unterscheidet sich der Brennbeginn nur um wenige “KW.

Fiir ¢ = 18 verschiebt sich der Einspritzbeginn nach spéit, um den maximalen Zylin-
derspitzendruck einzuhalten. Hier fillt der Ziindverzug sowohl bei 1000 bar als auch
bei 2000 bar Raildruck deutlich geringer aus auf Grund der héheren Verdichtungsend-
temperatur.
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Abb. 5.34: Druck-, Heizverlauf und Injektorspannung bei 4000 min~! - 180 bar
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Bei einem maximalen Zylinderspitzendruck von 140 bar muss der Einspritzbeginn
sowohl fiir ¢ = 14 als auch € = 18 nach spit gestellt werden, um den geringeren Zylin-
derspitzendruck einzuhalten — fiir ¢ = 14 um etwa 11 °KW und fiir ¢ = 18 etwa 8§ ° KW
spiter. Dies spiegelt sich ebenfalls im Heiz- und Druckverlauf wider, deren Maxima

dadurch weiter nach OT liegen.

Der Ziindverzug fallt hier fiir ¢ = 14 deutlich geringer aus auf Grund der h6heren Tem-
peratur im Zylinder, fiir ¢ = 18 bleibt er in etwa konstant. Ebenso nimmt der Einfluss
des Raildrucks auf den MFB50%-Punkt deutlich ab, sodass die Verbrennungsschwer-

punkte fiir e = 14 bzw. 18 bei 1000/2000 bar nahezu identisch sind.
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5.2.3 Zylinderspitzen- und Ladedruckvariation

Es wurde untersucht, wie sich Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch
bei Variation des Zylinderspitzen- und Ladedrucks verhalten. Die Untersuchungen er-
folgten bei 3000 min~! und 2000 bar Raildruck, wobei der Ladedruck von 2 = 1.2 bar
variiert wurde. Im Vordergrund stand eine Leistungssteigerung gegeniiber der Serie zu
realisieren. Die Untersuchungen erfolgten nicht im Nennleistungspunkt bei 4000 min =,
weil in diesem Punkt nur eine geringe Spreizung des Ladedrucks realisiert hitte wer-
den koénnen. Diese ergibt sich aus dem Ladedruck bei der VT G-Stellung ,offen” und
dem Ladedruck bei der maximalen Drehzahl des Turboladers.

Die Turbineneintrittstemperatur (T5;) und die Rauchemissionen (FSN) stellten da-
bei wiederum die limitierenden Faktoren dar, wobei FSN < 2 und T3, < 770 °C
eingehalten werden mussten. Die Begrenzung der Einspritzmenge erfolgte jedoch fast
ausschlieklich durch die Turbineneintrittstemperatur und den Zylinderspitzendruck.
Die Ergebnisse sind in den Abbildungen 5.36 bis 5.41 dargestellt.

Die Kurven bei ¢ = 18 enden bei hoheren Zylinderspitzendriicken als bei ¢ = 14, weil
der Einspritzbeginn bereits so spit erfolgt, dass die Verbrennung keinen Einfluss mehr
auf den Zylinderspitzendruck hat und dieser bereits durch den Verdichtungsenddruck
erreicht wird.

Die Reduktion des Zylinderspitzendrucks fithrt zu einer Abnahme der Leistung und
des eff. Mitteldrucks sowie einer Zunahme des spez. Kraftstoffverbrauchs, weil der
Einspritzbeginn nach spét gestellt werden muss. Diese Nachteile fallen bei niedrigeren
Ladedriicken geringer aus, weil hier der MFB50%-Punkt noch eine giinstigere Lage
besitzt.

Analog zur Absenkung des Ladedrucks nehmen der eff. Mitteldruck und die Leistung
ab. Dies kann durch die abnehmende Zylinderfiillung und der daraus resultierenden
verringerten Einspritzmenge erkldrt werden. Der spez. Kraftstoffverbrauch hingegen
verbessert sich, da einerseits der Einspritzbeginn nach friih gestellt werden kann und
sich dadurch der MFB50%-Punkt in einen besseren Bereich verschiebt und andererseits
durch den verringerten Ladedruck die Ladungswechselverluste (IMEPL) abnehmen.
Aus diesen Ergebnissen konnen die Einfliisse der Abgasturboaufladung hinsichtlich
Emissionen, Verbrauch und Leistung klar erkannt werden.

Der Vergleich von ¢ = 14 und 18 zeigt deutlich, dass fiir ¢ = 14 die Leistung und
der eff. Mitteldruck, bei 180 bar Zylinderspitzendruck und 2 bar Ladedruck, in ihren
jeweiligen Bestpunkten um a~ 4 kW und = 1.2 bar gesteigert werden kénnen. Gleich-
zeitig reduziert sich der spez. Kraftstoffverbrauch um ~ 4 g/kWh.

Dies zeigt deutlich die Vorteile einer niedrigen Verdichtung an der Volllast, wo durch
hohe Aufladegrade eine Leistungs- und Wirkungsgradsteigerung erreicht werden kann.
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In den Abbildungen 5.42, 5.43 und 5.44 sind die Ergebnisse der Zylinderspitzen- und
Ladedruckvariation fiir ¢ = 15.5 dargestellt. Der Vergleich mit ¢ = 18 zeigt deutlich,
dass das hohe Verdichtungsverhéltnis signifikante Nachteile in allen Bereichen aufweist.
Bei 180 bar Zylinderspitzen- und 2 bar Ladedruck betrigt der Nennleistungsverlust
~ 4.5 kW und der maximale eff. Mitteldruck nimmt um ~ 1.1 bar ab. Der minimale
spez. Kraftstoffverbrauch steigt dabei um ~ 4 g/kWh. Ebenso verschlechtern sich die
Rauchemissionen und der Reibmitteldruck.

Der Vergleich mit ¢ = 14 zeigt, dass diese Unterschiede verschwindend gering ausfal-
len. Bei einer Absenkung des Zylinderspitzendrucks auf 140 bar, weist ¢ = 14 Vorteile
hinsichtlich Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch auf.

79



Variables Verdichtungsverhiltnis (VCR — Variable Compression Ratio)

Leistung / kW

BSFC / g/kWh

Zylinderspitzendruck / bar

0 Epsilon 15.5 3000 min-'!
95 a‘/f\/c
o
85F ‘ /———"—_—
80+ FEEEED SRS
75 - : . bt
70+ : s 42500
| — — 2350
e ———
e i
[ S— 2050
1900
41750
245
240+
2351 g {
230+ \
2251 522::;;;\;§§:'1,——1
220t -
21 5 1 1 1 1 1
130 140 150 160 170 180 190

BMEP / kPa

Abb. 5.42: BSFC, Leistung und BMEP bei

80

-
(23]
o O

FMEP / kPa
2 8

N
N
o

IMEPL / kPa
88345

o
T3 /°C
~N N
N N
o o

Epsilon 15.5

3000 min-!

140

150 160 170 180
Zylinderspitzendruck / bar

190

Abb. 5.43: FMEP, IMEPL, T3, und Rauch

e =155 bei e = 15.5
[
(e} . .
. Epsilon 15.5 3000 min-!
c 28
° \v 5
§ 10} T—
m 4+
'_
< e}
>
111.
3 800 %
T /i 7 °
H : ://7 15.0 E
e e £
- / - § /’f —12.0 Ke))
L {10 8
— 10 g
7]
£
1]
a4+
s
X 42r
= 40f
g
3 38
c 36
c
9_) 34 1 1 1 1 1
m 130 140 150 160 170 180 190

Zylinderspitzendruck / bar

Abb. 5.44: MFB50%, Einspritzbeginn und

Brenndauer bei ¢ = 15.5



Volllastuntersuchungen

In den Abbildungen 5.45 und 5.46 sind die Heiz- und Druckverldufe fiir 180 bar Zy-
linderspitzendruck bei 2 bzw. 1.2 bar Ladedruck fiir die drei Verdichtungsverhiltnisse
dargestellt. Diese Abbildungen sollen den Einfluss des Ladedrucks sowie des Verdich-
tungsverhaltnisses auf Heiz- und Druckverlauf exemplarisch veranschaulichen.
Deutlich zu erkennen ist die Verschiebung des Verbrennungsschwerpunkts nach spét
mit zunehmenden Ladedruck, weil der Einspritzbeginn nach spét gestellt werden muss
um den Zylinderspitzendruck einzuhalten.
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5.2.4 Zusammenfassung Volllastuntersuchungen

Bei den Volllastuntersuchungen standen die Potentiale zur Leistungssteigerung im Vor-
dergrund. Des Weiteren wurde untersucht, ob bei einer konst. Leistung die Absenkung
des Zylinderspitzendrucks moglich ist und dadurch die Reibung im Triebwerk gemin-
dert werden kann.

Die Volllastkurve fiir 180 bar Zylinderspitzendruck zeigte, dass zwischen £ = 15.5 und
18 beinahe keine Unterschiede zwischen Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraft-
stoffverbrauch auftraten, e = 14 wies hier klare Nachteile auf. Lediglich bei den Rau-
chemissionen wies dieses Vorteile auf. Diese stiegen bei ¢ — 18 stark an, auf Grund
des vermehrten Anteils der Diffusionsverbrennung.

Bei 140 bar Zylinderspitzendruck verliefen fiir ¢ = 14 und 15.5 die Leistung, der eff.
Mitteldruck und der spez. Kraftstoffverbrauch nahezu identisch. Jedoch verschlechter-
ten sich diese Grofen im Vergleich zu 180 bar und ¢ = 18/15.5 etwas. Dies kann darauf
zuriickgefiihrt werden, dass durch die Zylinderspitzendruckabsenkung der Einspritzbe-
ginn nach spét gestellt werden musste. Dadurch stieg die Turbineneintrittstemperatur
an und begrenzte somit die Volllasteinspritzmenge, wodurch der eff. Mitteldruck und
die Leistung abnahmen.

Die Zylinderspitzen- und Raildruckvariationen ergaben, dass fiir ¢ = 18 bei konstan-
tem Raildruck eine Absenkung des Zylinderspitzendrucks sofort zu einer Reduktion
der Leistung und Zunahme des spez. Kraftstoffverbrauchs fiilhrt. Wo hingegen bei
¢ = 14 die Leistung fiir Raildriicke > 1600 bar iiber einen weiten Bereich konstant
blieb und der spez. Kraftstoffverbrauch analog zum Zylinderspitzendruck sank und
sein Minimum bei 150 bar erreichte. Dies konnte auf die bessere Lage des Verbren-
nungsschwerpunkts zuriickgefiithrt werden. Aufterdem zeigte sich, dass trotz 2000 bar
Raildruck fiir ¢ = 18 nur Rauchwerte FSN = 1.5 erreicht werden konnten — bei ¢ = 14
jedoch iiber weite Bereiche eine FSN < 1 erreicht wurde.

Des Weiteren stellte sich fiir € = 14/15.5 heraus, dass eine Absenkung des Zylinderspit-
zendrucks bei gleichzeitiger Anhebung des Raildrucks ohne Leistungsverlust moglich
war. Bei einer Erhohung des Raildrucks von 1600 bar auf 2000 bar konnte der Zylin-
derspitzendruck bei ¢ = 15.5 auf 155 bar abgesenkt werden, jedoch nahm der spez.
Kraftstoffverbrauch um ~ 3 g/kWh zu.

Bei ¢ = 14 konnte der Zylinderspitzendruck auf 130 bar abgesenkt werden ohne eine
Verschlechterung des spez. Kraftstoffverbrauchs.

Die Zylinderspitzen- und Ladedruckvariationen ergaben, dass die Leistung und der eff.
Mitteldruck analog zur Absenkung des Ladedrucks abnahmen, da sich die Zylinderfil-
lung reduzierte und dadurch die Einspritzmenge abnahm. Mit steigendem Ladedruck
verschlechterte sich der spez. Kraftstoffverbrauch, weil einerseits der Einspritzbeginn
nach spit gestellt werden musste, um den Zylinderspitzendruck einzuhalten, und an-
dererseits analog zum Ladedruck die Ladungswechselverluste zunahmen.
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Es zeigte sich zudem, dass fiir ¢ = 14 bei 180 bar Zylinderspitzendruck und 2 bar
Ladedruck eine hohere Leistung erzielt werden konnte als fiir ¢ = 18, bei einem gleich-
zeitig geringeren spez. Kraftstoffverbrauch. Gegeniiber ¢ = 15.5 ergaben sich jedoch
geringfiigige Nachteile fiir ¢ = 14 hinsichtlich Leistung, eff. Mitteldruck und spez.
Kraftstoffverbrauch von = 0.5 kW, ~ 0.15 bar und ~ 0.8 g/kWh.

Eine Absenkung des Verdichtungsverhéltnisses auf ¢ = 14 bei 180 bar Zylinderspitzen-
und Serienladedruck fiihrt zu einem Leistungsnachteil gegeniiber ¢ = 15.5. Durch
die Kombination eines niedrigen Verdichtungsverhéltnisses und einer Zylinderspitzen-
druckabsenkung kénnen Leistungsvorteile erreicht werden. Um fiir ¢ = 14 eine Leis-
tungssteigerung bei 180 bar Zylinderspitzendruck gegeniiber der Serienkonfiguration
zu erreichen miisste der Ladedruck weiter erhoht werden.

Aus diesen Untersuchungen lassen sich folgende Ergebnisse fiir das VCR-System ab-
leiten.

Die Volllastkurven mit Serienladedruck fiir 180 bar Zylinderspitzendruck ergaben fiir
€ = 14 einen Nennleistungsnachteil von =~ 5.5 kW gegeniiber der Serienkonfiguration
mit ¢ = 15.5. Bei den Raildruckvariationen zeigte sich ebenfalls ein Leistungsverlust
gegeniiber ¢ = 15.5/18.

Die Ladedruckvariationen ergaben, dass fiir 180 bar Zylinderspitzendruck und 2 bar
Ladedruck eine Leistungssteigerung gegeniiber ¢ = 18 moglich ist bei einem gleichzei-
tig geringeren spez. Kraftstoffverbrauch. Im Vergleich zu ¢ = 15.5 kann keine Leis-
tungssteigerung erreicht werden, jedoch sind die Unterschiede hinsichtlich Leistung,
eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch duferst gering. Um eine Leistungsstei-
gerung gegeniiber der Serie zu erreichen miisste der Ladedruck noch weiter angehoben
werden.
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5.3 Teillastuntersuchungen

Die Teillastuntersuchungen umfassten AGR-, Einspritzbeginnvariationen mit/ohne AGR
und Lastschnitte. Im Vordergrund stand der Vergleich von spezifischem Kraftstoffver-
brauch und Emissionen bei gleichem Verbrennungsschwerpunkt bzw. NOy-Massenstrom.

5.3.1 Einspritzbeginn-Variation ohne AGR

Die Einspritzbeginn-Variationen wurden ohne AGR und Piloteinspritzungen durch-
gefiihrt. Die Messungen umfassten drei Drehzahlen (1250/1750,/2500 min~!), wobei
sechs Lastpunkte (2/4/6/8/12/16 bar) angefahren wurden. Den Ausgangspunkt stell-
te eine Schwerpunktslage der Verbrennung von ~ 20 °KW n. OT dar. Diese konnte
fiir ¢ = 14 und niedrige Lasten nicht erreicht werden, da die Verbrennung teilweise
aussetzte und der Einspritzbeginn nicht weiter nach spat gestellt werden konnte. Hier
stellten die HC-Emissionen den limitierenden Faktor dar. Danach erfolgte die Verstel-
lung des Einspritzbeginns mit einer konst. Schrittweite von 1 ° KW nach friih bis die
Schwerpunktslage ~ 0 ° KW erreichte.

Im folgenden Abschnitt werden die Ergebnisse fiir die ausgewéhlten Punkte 2/8/16 bar
bei 1750/2500 min~! erliutert. In Abbildung 5.47 und 5.48 sieht man deutlich die Vor-
teile eines hohen Verdichtungsverhiltnisses bei niedrigen Lasten. Die hohere Verdich-
tungsendtemperatur resultiert in einer vollstdndigeren Verbrennung. Dies zeigt sich in
den merklich niedrigeren HC- und CO-Emissionen im Vergleich zu ¢ = 14 und fiihrt
zu einem geringeren spez. Kraftstoffverbrauch. Die Rauchemissionen hingegen fallen
hoéher aus, auf Grund der durch die Diffusionsverbrennung begiinstigten Ruftbildung.
In Abbildung 5.49 und 5.50 sind die Ergebnisse fiir 8 bar eff. Mitteldruck dargestellt.
Man sieht, dass die Vorteile der hohen Verdichtung mit zunehmender Last geringer
ausfallen und sich die Emissionen als auch der Verbrauch annéhern. Der Anstieg bei
den HC- und CO-Emissionen bei ¢ = 14 wird durch die spéte Einspritzung verur-
sacht. Der Kolben befindet sich bereits in der Expansionsphase und dadurch nimmt
die Temperatur im Brennraum ab, wodurch die Verbrennung unvollstdndiger ablauft.
Die NOy-Emissionen fallen fiir ¢ = 14/18 analog zur fritheren Lage des MFB50%-
Punkts héher aus auf Grund der steigenden Zylinderspitzentemperaturen, welche die
NO4-Bildung begiinstigen.

In den Abbildungen 5.51 und 5.52 sind die Ergebnisse fiir 16 bar eff. Mitteldruck
dargestellt. Hier zeigen sich nahezu keine Unterschiede mehr in den Emissionen bei
e = 14/18. Beim spez. Kraftstoffverbrauch weist das hohe Verdichtungsverhéltnis je-
doch noch einen geringfiigigen Vorteil auf.
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5.3.2 Einspritzbeginn-Variation mit AGR

Die Untersuchungen der Einspritzbeginn-Variation mit AGR erfolgten bei 2000 min~*
und 8 bar eff. Mitteldruck sowie bei einem konst. Raildruck von 1000 bar und einem La-
dedruck von 0.44 bar. Die erste Messreihe erfolgte bei einem konst. NOy-Massenstrom,
welcher durch die Anpassung der Luftmasse — AGR-Rate — eingestellt wurde. Die zwei-
te Messreihe wurde bei konst. Luftmasse durchgefiihrt.

In den Abbildungen 5.53 und 5.54 sind die Ergebnisse der Einspritzbeginn-Variation
mit AGR fiir einen konst. NOy-Massenstrom dargestellt. Hier weist das hohe Ver-
dichtungsverhiltnis einen Vorteile bei den HC- und CO-Emissionen sowie beim spez.
Kraftstoffverbrauch auf. Die CO-Emissionen steigen ab einer Schwerpunktslage von
~ 6 °KW stark an. Dies ist auf die hohe AGR-Rate und die dadurch kiihlere Brenn-
raumtemperatur, welche zu einer unvollstandigeren Verbrennung fiihrt, zuriickzufiih-
ren.

Der Rauchwert liegt deutlich iiber dem des niedrigen Verdichtungsverhéltnisses. Dies
kann auf den héheren Anteil der Diffusionsverbrennung zuriickgefiihrt werden und wird
durch eine hohe AGR-Rate zusétzlich verschlechtert. Durch den fritheren Einspritzbe-
ginn wiirden die NOy-Emissionen ansteigen. Diesem Effekt wird durch eine Redukti-
on der Luftmasse — Erhohung der AGR-Rate — entgegengewirkt. Dadurch steigt der
Rauch, trotz friitherem Einspritzbeginn und Schwerpunktlage, an. Bei ¢ — 18 ist die
AGR-Rate um =~ 4% konstant hoher als bei ¢ = 14. Auf Grund der héheren Zylinder-
spitzentemperaturen bei ¢ = 18 wird die NO-Bildung begiinstigt und daher muss die
AGR-Rate hoher ausfallen.

Die Brenndauer ist bei ¢ = 18 deutlich kiirzer im Vergleich zu ¢ = 14. Diese nimmt
mit fritherem Einspritzbeginn ab, obwohl die AGR-Rate steigt. Dies kann auf die ho-
here Verdichtungsendtemperatur im Brennraum, welche bei fritherem Einspritzbeginn
vorliegt, zuriickgefiihrt werden.

In den Abbildungen 5.55 und 5.56 sind die Ergebnisse der Einspritzbeginn-Variation
mit AGR fiir eine konst. Luftmasse abgebildet. Das hohere Verdichtungsverhiltnis
weist ebenfalls wieder bessere HC-Emissionen auf sowie einen besseren spez. Kraft-
stoffverbrauch.

Die NO,-Emissionen verlaufen fiir beide Verdichtungsverhéltnisse nahezu identisch
und steigen mit fritherem Einspritzbeginn an. Auf Grund des fritheren Einspritzbe-
ginns nehmen die Zylinderspitzentemperaturen zu und begiinstigen dadurch die NO-
Bildung. Analog zum Anstieg der NOy-Emissionen nehmen die Rauchemissionen ab,
wobei hier wiederum ¢ = 18 deutlich hohere Rauchwerte aufweist.

Die Brenndauer fillt fiir das hohe Verdichtungsverhéltnis wiederum deutlich geringer
aus und nimmt mit fritherem Einspritzbeginn ab.
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5.3.3 Abgasriickfiihrraten-Variationen

Die AGR-Variationen erfolgten bei 2000 min~! fiir 8/12/16 bar effektiven Mitteldruck.
Die Bedatung des Steuergerits wurde in der Art und Weise durchgefiihrt, dass sich
die Einspritzparameter sowie der Ladedruck nicht verdnderten. Dadurch konnte si-
chergestellt werden, dass nur die Auswirkungen der AGR-Rate auf die Emissionen
und den spez. Kraftstoffverbrauch untersucht wurden. Ausgehend von einem Rauch-
wert FSN ~ 1.5 wurde die Luftmasse im Steuergerit zunéchst schrittweise reduziert
bis FSN =~ 3 und danach erfolgte, ausgehend vom Startpunkt, eine Erh6hung bis der
Motorbetrieb ohne AGR erfolgte. Daraus resultieren auch die Spriinge in den Verlau-
fen des spez. Kraftstoffverbrauchs. Einerseits fiihrten die hohen Rauchwerte zu einer
Beladung des Dieselpartikelfilters und zu einer Zunahme des Abgasgegendrucks, an-
dererseits schwankten in diesen Punkten die Rauch- und NO,-Emissionen sehr stark,
wodurch die Reproduzierbarkeit des Ausgangspunkts nicht 100-prozentig sichergestellt
werden konnte.

In den Abbildungen 5.57 und 5.58 sind die Ergebnisse der AGR-Variation fiir 8 bar
eff. Mitteldruck dargestellt. Es zeigt sich, dass das hohe Verdichtungsverhéltnis iiber
den gesamten AGR-Bereich niedrigere CO- und HC-Emissionen aufweist, welche auf
die hohe Verdichtungsendtemperatur und die dadurch bedingte vollstdndigere Ver-
brennung zuriickzufiihren sind. Die HC-Emissionen verlaufen nahezu konstant iiber
den gesamten AGR-Bereich, wo hingegen die CO-Emissionen bei hohen AGR-Raten
stark ansteigen und kein Vorteil mehr gegeben ist. Insgesamt fallen die CO- und HC-
Emissionen bereits sehr gering aus und sinken mit zunehmender Last noch weiter, so
dass diese keinen ausschlaggebenden Faktor darstellen.

Des Weiteren lésst sich erkennen, dass fiir gleiche NOy-FEmissionen die AGR-Rate bei
¢ = 18 erhoht werden muss. Auf Grund der héheren Verdichtungsendtemperatur stei-
gen die Zylinderspitzentemperaturen an und begiinstigen die NO4-Bildung. Dadurch
muss die AGR-Rate erhoht werden und dies fiihrt gleichzeitig zu einer Erhchung der
Rauchemissionen.

Analog zur Abnahme der AGR-Rate verschiebt sich der MFB50%-Punkt nach friih,
weil die Verbrennung mit weniger Restgas wieder schneller ablduft. Auch die Brenn-
dauer verkiirzt sich mit sinkender AGR-Rate und ist fiir ¢ = 18 am kiirzesten auf
Grund der héheren Verdichtungsendtemperatur.

Beim spez. Kraftstoffverbrauch weist ¢ = 18 deutliche Vorteile auf, welche mit sinken-
der AGR-Rate weiter zunehmen auf ~ 4 g/kWh gegeniiber ¢ = 15.5. Bei ¢ = 14/15.5
verlauft der spez. Kraftstoffverbrauch bei hoheren AGR-Raten nahezu konstant, wobei
e = 14 einen Nachteil von =~ 1.5 g/kWh aufweist.
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In den Abbildungen 5.59 und 5.60 sind die Ergebnisse der AGR-Variation fiir 12 bar
eff. Mitteldruck dargestellt. Hier zeigt sich, dass mit steigender Last die Vorteile bei
den CO- und HC-Emissionen fiir ¢ = 18 bereits geringer ausfallen bzw. bei hohen
AGR-Raten sogar ein Nachteil in CO-Emissionen auftritt. Die HC-Emissionen verlau-
fen wiederum, unabhingig von der AGR-Rate, nahezu konstant.

Gut zu erkennen ist, dass fiir ¢ = 18 die maximale AGR-Rate bereits reduziert werden
muss, weil es auf Grund des erh6hten Anteils von Diffusionsverbrennung zu einer ver-
starkten Rubbildung kommt. Die AGR-Vertriglichkeit nimmt analog zur steigenden
Last ab.

Auf die Brenndauer hat die zunehmende Last nur einen geringen Einfluss, wobei ¢ = 18
hier wieder die kiirzeste Brenndauer aufweist.

Der spez. Kraftstoffverbrauch sinkt mit steigender Last, wobei die Verbrauchsvorteile
fiir e = 18 mit =~ 4.5 g/kWh gegeniiber ¢ = 15.5 dhnlich ausfallen wie bei 8 bar eff.
Mitteldruck. Die spez. Kraftstoffverbriauche fiir ¢ = 14/15.5 verlaufen nahezu identisch.
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In den Abbildungen 5.61 und 5.62 sind die Ergebnisse der AGR-Variation fiir 16 bar
eff. Mitteldruck dargestellt. Hier fallen die HC-Emissionen nochmals geringer aus und
verlaufen wieder nahezu konstant iiber den gesamten AGR-Bereich.

Die maximale AGR-Rate reduziert sich weiter und vor allem bei ¢ = 18 kommt es zu ei-
nem starken Anstieg der Rauchemissionen bei niedrigen NOy-Emissionen im Vergleich
zu € = 14/15.5. Dies wird wiederum durch den erhéhten Anteil der Diffusionsverbren-
nung verursacht. Des Weiteren steigen auch die CO-Emissionen signifikant an.

Die Brenndauer verkiirzt sich lediglich fiir ¢ = 14/15.5 noch geringfiigig, fiir ¢ = 18
bleibt sie konstant im Vergleich zu 12 bar eff. Mitteldruck. Der MFB50%-Punkt ver-
schiebt sich weiter etwas nach spét und verlduft fiir alle drei Verdichtungsverhéltnisse
nahezu identisch.

Der spez. Kraftstoffverbrauch sinkt ebenfalls weiter, wobei die Vorteile fiir ¢ = 18
gegeniiber ¢ = 15.5 maximal ~ 3.5 g/kWh betragen. Fiir ¢ = 14 verschlechtert sich
der spez. Kraftstoffverbrauch um ~ 2.5 g/kWh im Vergleich zu ¢ = 15.5.
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5.3.4 Lastschnitt

Die Durchfiihrung der Lastschnitte erfolgte fiir 1250/1750 und 2500 min~!, wobei
der gesamte Lastbereich von 0 bar effektiven Mitteldruck bis zur Volllast in 1 bar
Schritten vermessen wurde. Der Rail- und Ladedruck besafen fiir alle Messreihen die
gleichen Werte. Die Ergebnisse dieser Messungen dienten als Grundlage fiir die Beda-
tung des Kennfelds, wobei das Rauchlimit von FSN < 2 beriicksichtigt werden musste.
Im Folgenden werden die Ergebnisse der Lastschnitte fiir 1750 min~! und 2500 min~—*
erlautert.

In den Abbildungen 5.63 bis 5.65 sind die Ergebnisse des Lastschnitts bei 1750 min~*
fir ¢ = 14/15.5 und 18 mit 2 Piloteinspritzungen dargestellt. Hier zeigen sich nur
geringe Unterschiede beim spez. Kraftstoffverbrauch, wobei ¢ = 14 den h6chsten und
¢ = 15.5 den geringsten aufweist. Hier muss jedoch darauf hingewiesen werden, dass
die Messungen fiir ¢ = 14/18 mit einem neuen Turbolader durchgefiihrt wurden. Die-
ser erzeugte bei gleichem Ladedruck einen héheren Abgasgegendruck (ps;), wodurch
die spez. Kraftstoffverbriauche etwas zunahmen.

Die AGR-Vertriglichkeit ist bei ¢ = 18, auf Grund des gréferen Anteils der Diffusions-
verbrennung, geringer. Diese fithrt zu vermehrter Rufsbildung und eine hohe AGR-Rate
wiirde die Rauchemissionen noch zuséatzlich erhohen.

Die CO- und HC-Emissionen fallen bei ¢ = 18 im unteren Lastbereich deutlich gerin-
ger aus auf Grund der hoheren Verdichtungsendtemperatur und den dadurch besseren
Verbrennungsbedingungen. Bei ¢ = 14/15.5 sind diese bei niedrigen Lasten signifikant
héher. Ab ~ 9 bar eff. Mitteldruck sind keine bedeutenden Unterschiede mehr in den
HC-Emissionen erkennbar. Die CO-Emissionen sind fiir ¢ = 14 ab diesem Mitteldruck
am geringsten.

Die NOy-Emissionen fallen fiir ¢ = 18 am hochsten aus. Auf Grund der hohen Verdich-
tungsendtemperatur steigen auch die Zylinderspitzentemperaturen und begilinstigen
die NO,-Bildung. Aufserdem muss die AGR-Rate fiir die Einhaltung von FSN < 2 re-
duziert werden. Zwischen ¢ = 14/15.5 besteht nahezu kein Unterschied. Besonders
deutlich zu erkennen ist der sprunghafte Anstieg der NOy- bzw. Abfall der Rau-
chemissionen ab ~ 18 bar eff. Mitteldruck. Ab diesem Punkt wird der Motor ohne
AGR betrieben. Dadurch 1duft die Verbrennung wieder schneller ab, wodurch sich der
MFB50%-Punkt sprunghaft nach frith verschiebt. Bei ¢ = 18 kann dieses Verhalten
nicht beobachtet werden, da hier auf Grund des héheren Verdichtungsenddrucks be-
reits ab ~ 15 bar eff. Mitteldruck der maximale Zylinderspitzendruck erreicht wird
und daher der Einspritzbeginn nach spat gestellt werden muss.

In Abbildung 5.66 sind die Einspritzparameter dargestellt. Hier sieht man, wann die
Piloteinspritzungen abgeschaltet wurden und welche Einspritzmengen eingestellt wa-
ren. Das Timing-Pilot 2 bezeichnet dabei den Abstand zwischen Piloteinspritzung 2
und Haupteinspritzung, wo hingegen Timing-Pilot 1 den Abstand zwischen den zwei
Piloteinspritzungen bezeichnet.
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Besonders tritt hier die hohe Voreinspritzmenge bei ¢ = 14 hervor. Diese ist fiir die
Glattung des Druckverlaufs notwendig, um eine akzeptable Gerduschemission zu er-
reichen. Durch diese Mafnahme erreicht ¢ = 14 das leiseste Verbrennungsgeriusch
iiber den gesamten AGR-Bereich. Diese Menge wirkt sich jedoch auch negativ auf die
AGR-Vertriglichkeit aus.
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In den Abbildungen 5.67 bis 5.70 sind die Ergebnisse des Lastschnitts fiir 2500 min™!
fiir ¢ = 15.5 und 18 mit zwei Piloteinspritzungen dargestellt.

Hier weist ¢ = 18 einen geringfiigig besseren spez. Kraftstoffverbrauch auf als ¢ = 15.5,
wobei dieser Vorteil maximal ~ 2 g/kWh betrégt.

Hier weist das hohe Verdichtungsverhiltnis ebenfalls wieder héhere Rauchemissionen
auf, welche durch die hohe AGR-Rate zusétzlich verschlechtert werden. Der Rauchwert
darf FSN = 2 nicht iiberschreiten. Dies fiihrt dazu, dass die AGR-Rate reduziert wer-
den muss und die NOy-Emissionen ansteigen bzw. nicht weiter gesenkt werden kénnen.
Die NOy-Emissionen sind fiir ¢ = 18 hoher und steigen mit zunehmender Last starker
an als bei ¢ = 15.5. Ab 20 bar eff. Mitteldruck wird der Motor ohne AGR betrieben,
wodurch es wieder zu einer sprunghaften Zunahme der NO,- bzw. Abnahme der Rau-
chemissionen kommt. Dadurch verschiebt sich der MFB50%-Punkt fiir ¢ = 15.5 nach
friih, bei € = 18 tritt dies nicht auf, da der maximale Zylinderspitzendruck bereits bei
19 bar eff. Mitteldruck erreicht wurde.

Im niedrigen Lastbereich sind die CO- und HC-Emissionen fiir ¢ = 18 deutlich ge-
ringer wegen der héheren Verdichtungsendtemperatur. Ab ~ 9 bar eff. Mitteldruck
sind beinahe keine Unterschiede mehr erkennbar. Lediglich die CO-Emissionen sind
geringfiigig hoher bei ¢ = 18.

In Abbildung 5.70 sind die Einspritzparameter dargestellt und man erkennt, dass die
zweiten Voreinspritzungen friither als wie bei 1750 min~! fiir ¢ = 18 und 15.5 deak-
tiviert werden. Hier steht ebenfalls wieder die Minderung des Verbrennungsgeriduschs
im Vordergrund.
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5.3.5 Bestpunkt

Die Bestpunktsuche erfolgte in einem Drehzahlbereich von 2000 <+ 2500 min~!. In
diesem Fenster konnten die Bestpunkte mit dem geringsten spezifischen Kraftstoffver-
brauch bei 2250 min~! und 16 bzw. 19 bar effektiven Mitteldruck fiir ¢ = 15.5 und 18
gefunden werden. Fiir ¢ = 14 wurden lediglich die Einspritzparameter von € = 15.5
bei 19 bar bzw. € = 18 bei 16 bar {ibernommen.

Anschliefsend erfolgten die Variationen von Rail- und Ladedruck sowie des Einspritz-
beginns um deren Einfluss zu eruieren und den spez. Kraftstoffverbrauch eventuell
weiter zu senken. In der Tabelle 5.2 sind die Bestpunkte fiir 16 bar effektiven Mit-
teldruck und die dabei eingestellten Einspritzparameter angefiihrt. In der Tabelle 5.3
sind die Ergebnisse fiir 19 bar effektiven Mitteldruck aufgelistet, wobei fiir ¢ = 15.5
bei 16 bar bzw. fiir ¢ = 18 bei 19 bar nicht lange gesucht wurde, wie an der Lage des
MFB50%-Punkts erkannt werden kann.

Tabelle 5.2: Bestpunkte fiir 16 bar eff. Mitteldruck

e =155 =18 ¢ = 14 Einheit

spez. Kraftstoffverbrauch 204.6 200.0 205.9 g/kWh

Ladedruck 125.0 131.5 1319 kPa
MFB50% 9.9 7.8 7.8 °KW n. OT
Raildruck 1360 1240 1240 bar
Einspritzbeginn 2.2 6.8 7.0 KW v. OT

Tabelle 5.3: Bestpunkte fiir 19 bar eff. Mitteldruck

e =155 ¢ =18 ¢ = 14 Einheit

spez. Kraftstoffverbrauch 202.3 201.0 205.0 g/kWh

Ladedruck 164.4 159.4 164.0 kPa
MFEFB50% 8.3 12 7.6 °KW n. OT
Raildruck 1260 1360 1260  bar
Einspritzbeginn 7.2 3.4 9.0 KW v. OT

Es ist zu erkennen, dass das hohe Verdichtungsverhéltnis den insgesamt besten Ver-
brauch hat bei 16 bar eff. Mitteldruck. Bei hoheren Lasten verschlechtert sich der
Verbrauch fiir € = 18 und verbessert sich fiir ¢ = 14/15.5, sodass der Vorteil nur mehr
sehr gering ausfillt.

Auf Grund des hoheren Verdichtungsenddrucks wird bei ¢ = 18 der maximale Zylin-
derspitzendruck bereits bei 16 bar eff. Mitteldruck erreicht und der MFB50%-Punkt
kommt im thermodynamisch optimalen Bereich zu liegen.
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Bei ¢ = 14/15.5 wird der maximale Zylinderspitzendruck noch nicht erreicht und der
eff. Mitteldruck kann auf 19 bar erh6ht werden, wodurch bei e = 18 der Einspritzbeginn
bereits nach spat gestellt werden muss und eine Verschiebung des MFB50%-Punkts
aus dem Optimum bewirkt.
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5.3.6 Design of Experiments - CAMEOQO

DoE — Design of Experiments — ermoglicht es iiberall dort, wo die Ergebnisse von
mehreren Einflussgréfsen abhingen, in relativ kurzer Zeit eine optimale Kombination
dieser Parameter zu ermitteln. Die deutsche Ubersetzung lautet ,statistische Versuchs-
planung® [2].

Im Zuge dieser Masterarbeit wurde DoE verwendet, um einen Betriebspunkt (1750 min~
4 bar, 1 Pilot) hinsichtlich spezifischen Kraftstoffverbrauch, Emissionen und Gerdusch
zu optimieren. Hierfiir kam das Softwarepaket AVL-CAMEQO zum Einsatz. Im ersten
Schritt erfolgte die Festlegung der Variationsbreite fiir die einzelnen Einflussgrofsen.
Zur Absicherung gegen Schiden mussten Limits hinsichtlich Temperaturen, Driicke
und Emissionen festgelegt werden. Danach wurde eine bestimmte Anzahl von Mess-
punkten in diesem Priifraum verteilt, welche anschlieffend automatisch angefahren,
stabilisiert und gemessen wurden. An Hand dieser Rohdaten erfolgte die Modellbil-
dung. Durch die Vorgabe von Randbedingungen (NOy-, Rauch- und Gerduschemission)
konnte eine Optimierung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs, auf Basis des ermittel-
ten Modells, vorgenommen werden. Anschliefsend erfolgte die Validierung der Punkte
am Motorpriifstand.

In der Tabelle 5.4 sind die Ergebnisse des Modells und der Messung angefiihrt. Es sollte
der sperzifische Kraftstoffverbrauch, unter den Radbedingungen von NO, < 11.8 g/h
und FSN < 2, minimiert werden. Dabei zeigt sich eine sehr gute Ubereinstimmung
von Modell und Messung. Die NOy-Emissionen fallen etwas zu hoch aus, jedoch ist
auch der Rauchwert noch unter dem Modellwert.

Tabelle 5.4: Minimierung von BSFC mit Randbedingungen

CAMEO Messung Einheit

spez. Kraftstoffverbrauch 238.6 239.1 g/kWh
MEB50% 4.25 4.0 °KW n. OT
FSN 0.78 0.72 -

NO, 11.8 12.9 g/h

In Abbildung 5.71 und 5.72 sind die Spannungsfelder von spezifischen Kraftstoffver-
brauch und NO,-Emission sowie von Rauch- und NO,-Emission dargestellt. Bei der
Vorgabe beide Grofe zu Minimieren kommt es zur Ausbildung einer Pareto-Front, da
sich diese gegenseitig beeinflussen.

Zu beachten ist dabei, dass die Verbrennungsstabilitat relativ schlecht war. Dies kann
durch die Vorgabe von weiteren Randbedingungen verbessert werden.
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5.3.7 Zusammenfassung Teillastuntersuchungen

Bei den Teillastuntersuchungen standen die Auswirkungen des hohen Verdichtungs-
verhiltnis auf Emissionen und spez. Kraftstoffverbrauch im Fokus bzw. welche Wir-
kungsgradsteigerung dadurch im Teillastbetrieb erreicht werden kann.

Die Einspritzbeginn-Variationen ohne AGR ergaben, dass ¢ = 18 klare Vorteile hin-
sichtlich HC- und CO-Emissionen sowie spez. Kraftstoffverbrauch, vor allem in nied-
rigen Lastbereichen, gegeniiber ¢ = 14 besals. Bei niedrigen Lasten und spater Lage
des Verbrennungsschwerpunkts kam es bei ¢ = 14 zu einem signifikantem Anstieg der
CO- und HC-Emissionen auf Grund der geringeren Brennraumtemperatur. Lediglich
die NO4- und Rauchemissionen fielen fiir ¢ = 18 in manchen Bereichen etwas hoher
aus. Hin zu héheren Lasten fielen die Unterschiede in den Emissionen immer geringer
aus, der niedrigere spez. Kraftstoffverbrauch blieb jedoch bestehen.

Bei den Einspritzbeginn-Variationen mit AGR zeigten sich bereits die héheren Rau-
chemissionen bei ¢ = 18 auf Grund der durch den erhéhten Anteil von Diffusions-
verbrennung begiinstigten Ruftbildung. Der spez. Kraftstoffverbrauch war jedoch iiber
den gesamten Variationsbereich besser.

Die Variation fiir einen konst. NOy-Massenstrom ergab, vor allem bei friiher Lage
des MFB50%-Punkts, hohe Rauchemissionen fiir ¢ = 18. Wegen der durch die frii-
he Einspritzung auftretenden héheren Zylinderspitzentemperaturen musste fiir gleiche
NO4-Emissionen die AGR-Rate erhoht werden. Dadurch verschlechterten sich die Rau-
chemissionen und lagen deutlich iiber denen von ¢ = 14. Die CO-Emissionen stiegen
ebenfalls analog zur fritheren Schwerpunktslage der Verbrennung an, weil durch die
héhere AGR-Rate die Verbrennung unvollstandiger ablduft. Die HC-Emissionen ver-
liefen konstant und waren niedriger als bei ¢ = 14.

Die Variation fiir eine konst. Luftmasse ergab, dass die CO- und NO,-Emissionen fiir
e = 14/18 nahezu identisch verliefen. Die Rauchemissionen fielen fiir ¢ = 18 wiederum
deutlich hoher aus, wohingegen die HC-Emissionen unter denen von ¢ = 14 lagen.

Die AGR-Variationen ergaben, dass ¢ = 18 den geringsten spez. Kraftstoffverbrauch
aufwies. Des Weiteren zeigten sich vor allem bei niedrigen Lasten Vorteile in den
CO- und HC-Emissionen, welche jedoch mit abnehmender AGR-Rate geringer ausfie-
len oder ganz verschwanden. Durch die niedrigere AGR-Rate steigt die Brennraum-
temperatur und die Verbrennung lauft dadurch vollstindiger ab. Bei gleichen NOy-
Emissionen lagen die Rauchemissionen fiir ¢ — 18 iiber denen von ¢ — 14/15.5. Mit
steigender AGR-Rate verschlechterte sich auch der spez. Kraftstoffverbrauch und né-
herte sich dem von € = 15.5 an, wobei hier immer noch ein geringer Vorteil fiir ¢ = 18
bestand.
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Bei dem Lastschnitt fiir 1750 min~! mit zwei Piloteinspritzungen ergaben sich fiir
e = 18 lediglich Vorteile in den CO- und HC-Emissionen im unteren Lastbereich. An-
sonsten wies ¢ = 15.5 die geringsten NOy- und HC-Emissionen auf sowie den besten
spez. Kraftstoffverbrauch iiber den gesamten Lastbereich.

Bei dem Lastschnitt fiir 2500 min~! mit zwei Piloteinspritzungen ergab sich fiir £ = 18
ein maximaler Vorteil im spez. Kraftstoffverbrauch von 2 g/kWh. Die Rauch- und
NOy-Emissionen fielen jedoch hoher aus. Im niedrigen Lastbereich wies das hohe Ver-
dichtungsverhéltnis wiederum Vorteile in den CO- und HC-Emissionen auf.

Hier muss jedoch nochmals darauf hingewiesen werden, dass die Messungen fiir e = 14/18
mit einem neuen Turbolader durchgefiihrt wurden. Dieser erzeugte bei gleichem La-
dedruck einen hoheren Abgasgegendruck, wodurch sich der spez. Kraftstoffverbrauch
etwas verschlechterte.

Die Bestpunktsuche zeigte, dass fiir ¢ = 18 der minimale spez. Kraftstoffverbrauch
200.0 g/kWh betrug bei 2250 min~* und 16 bar eff. Mitteldruck, e = 14 erreichte hier
205.9 g/kWh bzw. ¢ — 15.5 erreichte 204.6 g/kWh.

Der minimale spez. Kraftstoffverbrauch fiir ¢ = 14 betrug 205 g/kWh und wurde bei
2250 min~! und 19 bar eff. Mitteldruck erreicht, e = 18 erreichte hier 201 g/kWh bzw.
e = 15.5 erreichte 202.3 g/kWh.

Daraus zeigte sich, dass der Verbrauchsvorteil von ¢ = 18 maximal 2% gegeniiber
e — 15.5 betrug und damit sehr gering ausfiel.

Zusammenfassend kann fiir ¢ = 18 mit Hinblick auf ein VCR-System folgendes gesagt
werden. Durch € = 18 konnen in der Teillast Verbrauchsvorteile gegeniiber € = 15.5 er-
reicht werden. Diese betragen jedoch maximal ~ 2% und fallen damit sehr gering aus.
Im Gegenzug steigen die Rauchemissionen auf Grund des hoheren Anteils von Diffusi-
onsverbrennung stark an. Dies fiihrt dazu, dass unter der Einhaltung von FSN < 2 die
AGR-Rate reduziert werden muss und dadurch einen Anstieg bei den NO,-Emissionen
bewirkt. Durch die hohere Verdichtungsendtemperatur bei ¢ = 18 steigen auch die
Zylinderspitzentemperaturen an und begiinstigen zusétzlich die NOy-Bildung. Jedoch
konnen durch die héhere Verdichtungsendtemperatur vor allem bei niedrigen Lasten
deutliche Vorteile in den HC- und CO-Emissionen gegeniiber ¢ = 15.5 erzielt werden.
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6 Zusammenfassung und Ausblick

Zu Beginn dieser Masterarbeit wurde am Motorpriifstand des Instituts fiir Verbren-
nungskraftmaschinen und Thermodynamik ein Vergleich der 7-Loch Seriendiise mit
einer 8-Loch Diise durchgefiihrt. Die Voll- und Teillastuntersuchungen zeigten, dass
durch die 8-Loch Diise keine signifikanten Verbesserungen hinsichtlich Emissionen und
spez. Kraftstoffverbrauch eintraten. Die 8-Loch Diise zeigte bei den AGR-Variationen
geringe Vorteile in den Rauchemissionen, jedoch spiegelten sich diese bei den 14-Mode
WLTC Simulationen und WLTC-Testlaufen nicht wider. Es konnte keine eindeutige
Aussage getroffen werden, welche Diisenvariante besser bzw. zu bevorzugen ist. Auf
Grundlage dieser Messergebnisse fiel die Entscheidung dahingehend, dass die weiteren
Untersuchungen mit der 7-Loch Diise durchzufiihren sind, da diese der Serienkonfigu-
ration entsprechen und eine Umriistung nicht gerechtfertigt werden konnte. Aufierdem
ist wegen des hoheren Dralls auf Grund der kleineren Mulde bei € = 18 eine Diise mit
geringer Lochanzahl zu bevorzugen, um ein Verwehen der Einspritzstrahlen ineinander
zu vermeiden.

Der néchste Schritt bestand darin, ein variables Verdichtungsverhiltnis am Motor zu
simulieren und die theoretischen Vorteile dadurch praktisch zu iiberpriifen und mess-
technisch zu erfassen. Dabei wurden drei Verdichtungsverhdltnisse untersucht: ¢ = 14
und 18 sowie 15.5 (Serie) zum Vergleich. Das Verdichtungsverhéltnis wurde durch einen
Kolbenumbau variiert. Die Anderung von € = 15.5 auf 18 erfolgte bei gleicher Quetsch-
spalthéhe durch eine Verkleinerung der Kolbenmulde. Die Anderung von ¢ = 18 auf
14 wurde durch eine Vergroferung des Quetschspaltes erreicht. Die Quetschspaltiande-
rung zwischen € = 14 und 18 betrug dabei 1.44 mm. Dadurch sollte ein zweistufiges
VCR-System mit ,Jangenvariablem Pleuel’fimuliert werden, wobei ¢ = 14 das kurze
Pleuel darstellen sollte. Die Messungen unterteilten sich in Voll- und Teillastuntersu-
chungen.

Bei den Volllastuntersuchungen stand die Leistungssteigerung gegeniiber der Serie im
Vordergrund. Des Weiteren sollte bei einer Absenkung des Zylinderspitzendrucks und
gleichzeitiger Anhebung des Raildrucks eine gleichbleibende Leistung erreicht werden,
um eine Reibungsminderung im Triebwerk zu erreichen.

Bei 180 bar Zylinderspitzendruck unterschieden sich ¢ = 18 und 15.5 kaum hinsichtlich
Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch. Einzig die Rauchemissionen
fielen deutlich hoher aus fiir ¢ = 18 auf Grund des vermehrten Anteils der Diffusions-
verbrennung.
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Die Absenkung des Zylinderspitzendrucks auf 140 bar zeigte, dass ¢ = 14 und 15.5
beziiglich Leistung, eff. Mitteldruck und spez. Kraftstoffverbrauch nahezu identisch
waren. Im Vergleich zu 180 bar fielen diese Gréfen jedoch etwas schlechter aus.

Fiir ¢ = 14 konnte zudem gezeigt werden, dass bei einer Absenkung des Zylinder-
spitzendrucks auf 130 bar und gleichzeitiger Anhebung des Raildrucks auf 2000 bar
der spez. Kraftstoffverbrauch unter die Ausgangsbasis (180bar Zylinderspitzen- und
1600 bar Raildruck) abgesenkt werden konnte bei gleicher Leistung.

Die Ladedruckvariation zeigte zuséitzlich, dass mit € = 14 bei 180 bar Zylinderspitzen-
druck Leistung und eff. Mitteldruck, bei gleichzeitiger Reduktion des spez. Kraftstoft-
verbrauchs, gegeniiber ¢ = 18 gesteigert werden konnten. Im Vergleich zu ¢ = 15.5
konnte jedoch keine Leistungssteigerung erreicht werden. Hierfiir bedarf es einer wei-
teren Erhohung des Ladedrucks iiber 2 bar hinaus.

Bei den Teillastuntersuchungen stellte sich heraus, dass ¢ = 18 den geringsten spez.
Kraftstoffverbrauch aufwies. Dieser Verbrauchsvorteil fiel jedoch geringer aus als er-
wartet und bewegte sich bei ~ 2% gegeniiber ¢ = 15.5. Hingegen stiegen die Rauche-
missionen wegen der vermehrt auftretenden Diffusionsverbrennung stark an, wodurch
die AGR-Rate reduziert werden musste, um das Rauchlimit von FSN < 2 einzuhal-
ten. Diese niedrigere AGR-Rate und die durch die h6here Verdichtungsendtemperatur
steigenden Zylinderspitzentemperaturen fiihrten dazu, dass die NOy-Emissionen ho-
her ausfielen. Bei den CO- und HC-Emissionen weist das hohe Verdichtungsverhéltnis
hingegen klare Vorteile auf, welche vor allem bei niedrigen Lasten deutlich zu erkennen
sind. Auf Grund des hohen Verdichtungsverhéltnisses und der daraus resultierenden
héheren Verdichtungsendtemperatur lauft die Verbrennung stabiler und vollstindiger
ab. Die Bestpunktsuche ergab eine Verbesserung des spez. Kraftstoffverbrauchs fiir
e = 18 von maximal 2% gegeniiber ¢ = 15.5 und fiel damit geringer aus als erwartet
wurde.

Die durchgefiihrten Messungen haben gezeigt, dass an der Volllast mit ¢ = 14 und
180 bar Zylinderspitzendruck erst bei gleichzeitiger Erh6hung des Ladedrucks eine
Leistungssteigerung moglich ist. In der Teillast konnten mit € = 18 Verbrauchsvorteile
erzielt werden, jedoch fielen diese sehr gering aus bei gleichzeitig deutlich ansteigenden
Rauch- und NOy-Emissionen gegeniiber ¢ = 15.5. Durch ein variables Verdichtungs-
verhéltnis konnen durchaus Vorteile erreicht werden, jedoch bedarf es hierfiir weiteren
Anderungen am Motor.
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Anhang

A.1 Ubersicht Messstellen

In Abbildung A.1 sind sdmtliche Messstellen, welche am Versuchstriger appliziert wur-
den, angefiihrt.
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Abb. A.1: Messstelleniibersicht des Versuchtrigers

Die Nummern beschreiben dabei folgende Komponenten:

1. Luftfilter

2. SensyFlow

3. Luftfilter - Motor

4. Verdichter

5. Drallklappe

6. Saugrohr mit integriertem Ladeluftkiihler
7. Hochdruck AGR Leitung

8. Hochdruck AGR Ventil
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10.
11.
12.
13.
14.
15.
16.
17.
18.

19.

. Turbine

DOC

DPF

Abgasklappe (ECU)

Niederdruck AGR Wérmetauscher
Niederdruck AGR Ventil
Kraftstoftfilter

CR Hochdruck Pumpe

Common Rail

Abgaskriimmer

Abgasklappe (PUMA)
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