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Wichtig ist, dass man nicht aufhért zu fragen. Neugier hat ihren eigenen
Seinsgrund. Man kann nicht anders als die Geheimnisse von Fwigkeit, Leben
oder die wunderbare Struktur der Wirklichkeit ehrfurchtsvoll zu bestaunen.
Es geniigt, wenn man versucht, an jedem Tag lediglich ein wenig von diesem

Geheimnis zu erfassen. Diese heilige Neugier soll man nie verlieren.”

ALBERT EINSTEIN
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Kurzreferat

Neben dem Wunsch nach immer effizienteren Motoren werden insbesondere Fahrzeuge
mit einem hohen Mafl an Dynamik gefordert. Der moderne Ottomotor 16st diesen Zielkon-
flikt mit einer Technologiekombination aus Hubraumverkleinerung und Hochaufladung,
genannt Downsizing. Die Arbeitsprozessoptimierung eines solchen Motors ist Inhalt der
Dissertation. Dabei stehen die Reduzierung der Ladungswechselverluste im Teillastbetrieb

und die Probleme bei Volllast im Vordergrund der experimentellen Untersuchungen.

Als Versuchstriager dient ein 1,41 TSI-Motor mit 125 kW. Er ist um ein mechanisch va-
riables Ventiltriebsystem und eine Brennraummaskierung gegeniiber der Serienausfiih-
rung erweitert. Mehrere Leitungen zur externen Abgasriickfithrung erlauben verschiedene
Riickfithrungsstrategien bei Volllast. Daneben besteht die Option, ein in der Funkendauer

variables Ziindsystem einzusetzen und die Ansaugluft mit Wasserstoftf anzureichern.

Fiir die Reduzierung der Ladungswechselverluste im Teillastbetrieb sind bei Downsizing-
Motoren die Einlassventilhubreduzierung und die interne Abgasriickfithrung wirkungsvol-
le Ansétze. Die Untersuchungen belegen, dass die Abgasriickfithrung die wirksamere Me-
thode ist, sofern es gelingt, den Ansaugvorgang damit weitgehend zu entdrosseln. Diesem
theoretischen Optimum steht allerdings die Restgasvertriglichkeit des Motors entgegen.
Das beste Ergebnis wird mit einem kombinierten Brennverfahren erreicht, bei dem zu-
néchst die maximale Restgasmenge zuriickgehalten und erst im Anschluss der Einlassven-
tilhub reduziert wird. Die Erh6hung der Restgasvertréglichkeit kann sowohl mit Hilfe einer
verlingerten Funkendauer als auch durch Anreicherung der Ansaugluft mit Wasserstoff
erreicht werden. Die Ladungswechselverluste konnen so gegeniiber dem Ausgangskonzept
um iiber 50 % verringert werden, wohingegen mit der Einlassventilhubreduzierung allein

lediglich eine Reduzierung von ca. 20 % zu erreichen ist.

Damit das reduzierte Hubvolumen der Downsizing-Motoren nicht zu einer Verschlech-
terung der Drehmomentreserve fithrt, muss der Volllastmitteldruck angehoben werden.
Das kann mit Hilfe einer verkiirzten Auslassventil-Offnungsdauer und einer langen Ven-
tiliiberschneidung erreicht werden. Diese Variabilitdt konnte die kostenintensivere zwei-
stufige Aufladung ersetzen. Die Klopfempfindlichkeit bei Volllast kann durch die gekiihlte

externe Abgasriickfithrung positiv beeinflusst werden.
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Abstract

In addition to the desire for more and more low-consumption engines, cars with a high
degree of dynamics are required nowadays. The modern gasoline engine meets this trade-
off with a composite technology combining a reduction of displacement and high-pressure
supercharging, called downsizing. The improvement of working process of such an engine
is the content of this doctoral thesis. The focus of the experimental researches is therefore

put on the reduction of pumping losses at part load and problems at full load.

A 1,41 TSI engine with 125 kW serves as the base power unit for the investigations. It is
extended with a mechanically variable valve train system and an intake-valve masking. A
flexible external exhaust gas recirculation system allows several recirculating strategies at
full load. Furthermore, there is an option to use an ignition system with variable ignition

duration and the possibility to enrich the intake air with hydrogen.

The reduction of intake valve lift and the internal exhaust gas recirculation are two effec-
tive approaches for downsizing engines to decrease the pumping losses. The experimental
investigations prove that the exhaust gas recirculation is the more efficient method if it
succeeds to dethrottle the intake process completely. However, this theoretical optimum
conflicts with the tolerable residual-gas amount. The best point is reached with a com-
bined combustion process, in which the maximum amount of exhaust-gas is recirculated
first, followed by the intake valve lift reduction. The increase of the tolerable residual-
gas amount can be achieved with assistance by an extended ignition duration, as well as
through the enrichment of the intake air with hydrogen. This way the pumping losses can
be reduced to about 50 % compared to the basic concept, whereas the intake valve lift

reduction on its own can just reach a reduction of 20 %.

The full load power must be increased, so that the reduced displacement doesn’t lead to a
degradation of the torque reserve. This can be realized by having a shortened exhaust valve
opening time and a large degree of valve overlapping. This variability could replace the
more cost-intensive two-stage compressor system. The knock sensitivity can be influenced

favourably by the cooled external exhaust gas recirculation.
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Verzeichnis der Begriffe und Definitionen

Phasenlage

Als Phasenlage wird der Abstand des Ventilhubscheitelpunktes zum Ladungswechsel-OT
definiert. Sie wird in °KW angegeben und beschreibt die relative Winkellage der Nocken-

welle zum Ladungswechsel-OT.

Phasenlagenvariation

Als Phasenlagenvariation wird die Verdrehung der Nockenwelle relativ zur Kurbelwel-
le definiert. Der Betrag der Verdrehung wird in °KW angegeben und bezieht sich auf
die Referenzposition. Eine dem Betrag nach positive Phasenlagenvariation wird als eine
Verdrehung in Kurbelwellendrehrichtung, eine dem Betrag nach negative Phasenlagenva-

riation als eine Verdrehung entgegen der Kurbelwellendrehrichtung definiert.

Referenzposition

Als Referenzposition wird die absolute Winkellage der Nockenwelle zur Kurbelwelle defi-
niert, die sich bei laufendem Motor, anstehendem Oldruck und ohne aktive Phasenlagen-

verstellung einstellt. Sie ergibt sich aus der Montageposition der Nockenwellen.

Offnungsdauer

Als Offnungsdauer wird der Abstand zwischen der Offnungsflanke und der SchlieBflanke
der Ventilhubkurve bei 1 mm Ventilhub definiert. Die Offnungsdauer wird in °KW ange-
geben.

Steuerzeiten

Die Steuerzeiten des Ventiltriebs sind Auslass Offnet (AO), Auslass SchlieBt (AS), Einlass
Offnet (EO) und Einlass SchlieBt (ES). Die Angabe der Steuerzeiten erfolgt absolut in
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Verzeichnis der Begriffe und Definitionen

°KW und bei 1 mm Ventilhub.

Ventiliiberschneidung

Als Ventiliiberschneidung wird der Bereich zwischen den Steuerzeiten Einlass Offnet und
Auslass Schliefit definiert. Innerhalb dieses Bereiches sind sowohl das Ein- als auch das
Auslassventil geoffnet. Der Bereich wird in ° KW angegeben und bei 1 mm Ventilhub ge-

messen. Schlieft das Auslassventil, bevor das Einlassventil 6ffnet, ergibt sich eine negative

Ventiliiberschneidung.

Die Ventiltriebsparameter sind in dem folgenden Diagramm veranschaulicht
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1 Einleitung und Aufgabenstellung

Von Kaiser Wilhelm II., deutscher Kaiser und Konig von Preuflen zwischen 1888 und
1918, ist das folgende Zitat iiberliefert:

Jch glaube an das Pferd. Das Automobil ist eine voribergehende Erschei-

nung.

Henry Ford, Griinder der Ford Motor Company, war zwar von dem Erfolg des Automobils
iiberzeugt, sah sich aber einer tiefen Skepsis der Bevélkerung gegeniiber der neuen Technik

ausgesetzt:

Wenn ich die Menschen gefragt hdtte, was sie wollen, hdtten sie gesagt:
schnellere Pferde.*

Bekanntlich hat sich das Automobil gegeniiber dem Pferd durchgesetzt und dariiber hin-
aus langst den Status des reinen Transportmittels abgelegt. Das Auto bedeutet fiir viele
Menschen Freiheit und individuelle Mobilitdt. Um das Auto herum hat sich ein Wirt-
schaftszweig entwickelt, von dem inzwischen jeder siebte Arbeitsplatz in Deutschland
abhéngt [Wissmann 2007].

Doch die automobile Erfolgsgeschichte hat uns nicht nur Mobilitdt und Wohlstand ge-
bracht. Gerade in Ballungsrdumen hat die immer groflere Anzahl an Fahrzeugen eine
zunehmende Luftverschmutzung mit zum Teil gesundheitsschidigenden Ausmaflen zur
Folge. Der Verbrauch von fossilen Energietrigern erzeugt einen COs-Ausstofl von meh-
reren Millionen Tonnen jahrlich und ist fiir den Treibhauseffekt mitverantwortlich. Die
Vorkommen an fossilen Energietrégern sind dariiber hinaus begrenzt. Die Verteilung der
Vorkommen hat zu politischen Konflikten bis hin zu militédrischen Auseinandersetzungen

gefithrt und tut dies auch weiter.

Durch die anhaltende Debatte iiber die Klimaerwdrmung und deren mogliche Konse-
quenzen hat auch das Umweltbewusstsein in der Bevolkerung deutlich zugenommen. Der
Verbrennungsmotor als Antrieb des Automobils ist dabei in den Fokus der o6ffentlichen
Kritik geraten, obwohl sein Anteil an den gesamten COq-Emissionen in Europa mit 12 %

geringer ausfllt als der Anteil der Privathaushalte [Kroner 2007].



1 Einleitung und Aufgabenstellung

Neben dem Wunsch nach immer emissionsdrmeren und kraftstoffsparenderen Motoren,
werden Fahrzeuge mit einem immer hoheren Mafl an Fahrdynamik, Sicherheit und Kom-
fort gefordert. Die Autos werden in der Folge zunehmend gréfler und schwerer. Die Leis-
tung der Motoren hat mit dieser Entwicklung Schritt gehalten, um auch einen weiteren
wichtigen Punkt nicht zu vernachléssigen: den Faktor Fahrspafl. Wiirde Henry Ford die
Menschen heute fragen, was sie wollen, so wiirden sie wohl nach noch dynamischeren und

zugleich effizienteren Fahrzeugen verlangen.

Der moderne Ottomotor begegnet diesem Zielkonflikt mit einer Technologiekombination
aus Hubraumverkleinerung und Hochaufladung, genannt Downsizing. Dabei handelt es
sich um ein Verfahren, mit denen Motoren mit kleinem Hubraum gleiche Werte beziiglich
des Fahrverhaltens erreichen wie hubraumgrofie Motoren. Neben dem Vorteil der geringe-
ren Reibleistung werden Ottomotoren dadurch bei hoheren Lasten und damit mit einem

besseren Wirkungsgrad betrieben.

Damit das reduzierte Hubvolumen der Downsizing-Motoren nicht zu einer Verschlechte-
rung der Drehmoment- und Leistungsreserve fiithrt, muss der Volllastmitteldruck ange-
hoben werden. Downsizing-Motoren werden daher mit aufwéndigen und kostenintensiven
Aufladesystemen, beispielsweise einer Kombination aus Abgasturbolader und Kompres-
sor, versehen. Die gestiegene Belastung der Motoren im Volllastbetrieb erfordert Gegen-
mafinahmen, um die Klopfempfindlichkeit und die Bauteilbelastung zu reduzieren. Dies
geschieht meist durch zusétzliche Kraftstoffzugabe und durch eine spite Energieumset-

zung — beides wirkt sich allerdings nachteilig auf den Kraftstoffverbrauch aus.

Ferner ist der Teillastbetrieb, bedingt durch die quantitative Lastregelung stéchiometrisch
betriebener Ottomotoren, durch hohe Ladungswechselverluste gekennzeichnet. Teure und
aufwindige Teillast-Brennverfahren — wie beispielsweise die geschichtete Benzindirektein-
spritzung — rentieren sich allerdings nur bei Motoren mit groflem Hubraum und sind

dementsprechend fiir Downsizing-Motoren ungeeignet.

Im Rahmen dieser Dissertation werden verschiedene Mafinahmen an einem hochaufge-
ladenen Ottomotor untersucht und deren Moglichkeiten und Potentiale zur Arbeitspro-
zessoptimierung bewertet. Dabei stehen die Reduzierung der Ladungswechselverluste im
Teillastbetrieb und die Problembereiche bei Volllast im Mittelpunkt der experimentellen

Untersuchungen.

Ein 1,41 TSI-Motor (125kW) mit Benzindirekteinspritzung und Doppelaufladung der
Firma Volkswagen dient als Basisaggregat fiir die Versuche. Er ist um ein mechanisch va-
riables Ventiltriebsystem und eine Brennraummaskierung erweitert. Mehrere Leitungen

zur externen Abgasriickfithrung erlauben verschiedene Riickfithrungsstrategien bei Voll-



last. Ferner besteht die Option, ein in der Funkendauer variables Ziindsystem einzusetzen
und die Ansaugluft mit Wasserstoff anzureichern. Der in Serie verbaute Kompressor ist de-
montiert. Fiir die Inbetriebnahme des neu entwickelten Ventiltriebsystems und fiir einige
Untersuchungen bei Teillast, kommt zudem ein 1,61 FSI-Motor (85 kW) mit Benzindi-
rekteinspritzung der Firma Volkswagen zum Einsatz. Der Versuchsaufbau ist in Kapitel 3

naher beschrieben.

Die experimentellen Untersuchungen im Teillastbetrieb beschéftigen sich mit der Redu-
zierung der Ladungswechselverluste (Kapitel 4). Die Potentiale einer Einlassventilhubre-
duzierung sind weitgehend bekannt; in Kombination mit einem Downsizing-Motor sind al-
lerdings neue Randbedingungen zu beriicksichtigen: Durch die Betriebspunktverlagerung
wird der Anteil der niedrigen Teillast im Fahrzyklus verringert. Konzepte, die ausschlief3-
lich zur Reduzierung der Ladungswechselverluste eingesetzt werden, erfordern daher ein
effizientes Kosten-Nutzen-Verhéltnis. Die Einlassventilhubreduzierung muss sich demnach
— trotz hoherer Potentiale — mit der kostengiinstigeren internen Abgasriickfiihrung messen
lassen. Dies gilt umso mehr, je besser es gelingt, die Restgasvertraglichkeit des Motors zu
erhohen. Neben der Analyse der beiden Konzepte Einlassventilhubreduzierung und Ab-
gasriickfithrung (Kapitel 4.2), bilden daher auch die Themenkomplexe Ladungsbewegung
(Kapitel 4.1) und die Entflammung hochverdiinnter AGR-Frischgasgemische (Kapitel 4.3)

einen zentralen Schwerpunkt der experimentellen Untersuchungen bei Teillast.

Fiir den Volllastbetrieb steht die Beseitigung der Problembereiche hochaufgeladener Ot-
tomotoren im Mittelpunkt der Versuche. Diese sind das geringe Drehmoment im unteren
Drehzahlbereich sowie die Klopfneigung (Kapitel 5). Mit Hilfe des variablen Ventiltriebs
soll versucht werden, den nach Abschluss des Ladungswechsels im Zylinder verbliebenen
Restgasanteil zu minimieren. Dies erhoht insbesondere im unteren Drehzahlbereich den
Liefergrad und damit das maximale Volllastdrehmoment. Dabei ist von Interesse, ob es
unter Umsténden gelingt, mit Hilfe des variablen Ventiltriebs den Kompressor zu ersetzen
(Kapitel 5.1). Ferner bewirkt ein geringer interner Restgasanteil eine reduzierte Klopfnei-
gung im Volllastbetrieb, wodurch sich weitere Potentiale im Bestreben nach reduziertem
Kraftstoffverbrauch ergeben. Ein konkurrierendes Konzept ist die gekiihlte externe Ab-
gasriickfithrung, deren Auswirkungen auf die Klopfneigung ebenfalls untersucht werden
(Kapitel 5.2).

Die Ausarbeitung beginnt zunédchst mit einer Zusammenstellung der wichtigsten theore-
tischen Grundlagen (Kapitel 2).






2 Stand der Technik

2.1 Der Arbeitsprozess des Ottomotors

Die Umsetzung der chemisch im Kraftstoff gebundenen Energie innerhalb des Verbren-
nungsmotors ist ein auflerordentlich komplizierter Prozess. Im Folgenden werden das
Gesamtsystem Verbrennungsmotor bilanziert und wichtige Prozessschritte der Energie-
wandlung néher analysiert. AnschlieBend werden die Einzelverluste des ottomotorischen

Arbeitsprozesses anhand einer Wirkungsgradkette vorgestellt.

2.1.1 Bilanzen und Einzelprozesse der Energiewandlung

Eine globale Beurteilung des Arbeitsprozesses von Verbrennungsmotoren kann in Ener-
giebilanzen nach dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik erfolgen, wobei je nach Fest-
legung der Systemgrenzen der gesamte Motor oder nur ein Teilbereich, wie beispielsweise

der Brennraum, untersucht wird, Bild 2.1.
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Bild 2.1: (a) Energieflussdiagramm der Verbrennungskraftmaschine

(b) Energieflussdiagramm des Systems Brennraum
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Ist der Verbrennungsmotor, der gegebenenfalls mit einer Stromungsmaschine — beispiels-
weise einem Abgasturbolader — gekoppelt ist, durch seine Systemgrenze definiert, setzt
sich die dem Prozess zugefithrte Energie aus dem Brennstoffenergiestrom Qp und dem
Enthalpiestrom der zugefithrten Luft Hy zusammen. Die aus dem System abgefiihrten
Energiestrome lassen sich in die mechanische Nutzleistung P, und den Abgasenthalpie-
strom H, unterteilen. Der Rest wird als Wirme iiber das Kithlmedium, den Olkreislauf
sowie durch Konvektion und Strahlung an die Umgebung abgegeben. Dieser allgemein als
Qap bezeichnete Anteil enthélt auch die Reibungsverluste und die erforderliche Energie fiir
den Antrieb der notwendigen Nebenaggregate des Motors. Die Energiebilanz des Motors

innerhalb der skizzierten Systemgrenze lautet demnach [Pischinger 2002]:
QB:Pe+(HA_HE)+Qab . (21)

Ziel der Motorenentwicklung ist die Reduzierung der mit dem Abgas und iiber die Kiihlung
abgefiihrten Energiestrome (inklusive der Reibungsverluste) zur Erhéhung der von dem
Motor zur Verfiigung gestellten Nutzleistung. Der Erfolg wird durch das Verhéltnis von
Nutzleistung zu Brennstoffenergiestrom — dem effektiven Wirkungsgrad 7., — ausgedriickt
[Golloch 2005]:

— Pe
Qs

Wird der Brennraum fiir sich als instationéres, offenes System betrachtet, ldsst sich nach

e (2.2)

dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik eine zeitverdnderliche Energiebilanz aufstel-
len. Diese liefert gegeniiber der Energiebilanz des gesamten Motors ausfiihrlichere Infor-
mationen iiber den motorischen Arbeitsprozess, beispielsweise iiber den Verlauf der Wir-
mefreisetzung in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels. Die Energiebilanz nach Bild 2.1 (b)

fantet: v d d d d d dU
_po QB_ QW+hE mE—hAﬂ—hBB mLeck:_‘
dp  de dy de dy de dy

(2.3)

Bei jedem Arbeitsspiel finden unterschiedliche thermodynamische Prozesse statt wie Stoff-
transport, Energietransport und die Anderung der im System gespeicherten Energie. Zur
Berechnung dieses Systems stehen neben dem Erhaltungssatz der Energie der Erhaltungs-

satz der Masse
dm dmyg dma  dmiesx n dmg

. — 2.4
dp dp  dy dy de 24)
und die thermische Zustandsgleichung des Arbeitsgases zur Verfiigung
% dp dT dR dm
—+V—=mR— T— + RT— . 2.5
Pio + 1, - +m 1 + a5 (2.5)
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Durch entsprechende Annahmen in der Modellierung und durch die Vorgabe von Anfangs-
bedingungen zu einem bestimmten Kurbelwinkelbereich lassen sich sdmtliche Terme der
drei Gleichungen berechnen, wobei insbesondere der Brennverlauf dQg/dy beziehungswei-
se das Verhéltnis des Integrals des Brennverlaufs zu der insgesamt eingebrachten Brenn-
stoffwédrme, die sogenannte Umsetzrate, von Interesse sind. Sie liefern wichtige Informatio-
nen verbrennungsspezifischer Parameter wie Beginn, Dauer, Verlauf und Geschwindigkeit
der Verbrennung, Bild 2.2.
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Bild 2.2: (a) Beispiel eines Brennverlaufs

(b) Beispiel einer Umsetzrate mit einigen verbrennungsspezifischen Parametern

Der zeitliche Verlauf der Wandwérmeverluste dQw /dp entzieht sich einer exakten analy-
tischen Beschreibung, weshalb deren Bestimmung in der Literatur seit vielen Jahren ein
breiter Raum gewidmet ist. Ausgehend von dem Newtonschen Ansatz fiir den Wandwér-
mestrom gilt [Merker 2006]:

dQw
—_— = Oéi'Ai'T i_Tas . 2.6
=D A (T T (2.6
Fiir die Bestimmung des Wirmeiibergangskoeffizienten « existieren verschiedene Ansét-
ze, beispielsweise von Woschni, Hohenberg oder Bargende. Fiir die ebenfalls unbekannte
mittlere Temperatur Ty der Brennraumwand muss mit Hilfe von empirischen Anséatzen

eine Losung zur Abschétzung eines realistischen Wertes gefunden werden [Manz 2000].

Fiir die Berechnung der Zustandsgrofien des Arbeitsgases, wie die innere Energie U oder
die spezifische Enthalpie h, werden spezielle Stoffgroflenprogramme, beispielsweise nach

Justi oder Zacharias, verwendet [Schreiber 2006].
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Der zeitliche Verlauf des Brennraumdrucks kann messtechnisch mit Hilfe piezoelektrischer
Druckaufnehmer erfasst werden. Die Qualitdt der Druckindizierung — insbesondere die
exakte Bestimmung des oberen Totpunktes — ist von auflerordentlich grofier Bedeutung.
Bereits Abweichungen von 1-2°KW kénnen zu einem um iiber 10 % zu hohen und damit
fehlerhaften Energieumsatz fithren, [Pischinger 2002-2].

Fiir die Bestimmung der ein- und ausstréomenden Massen mg und m kommt im Rahmen
einer Ladungswechselrechnung bei Kenntnis der Druckverldufe im Ein- und Auslasskanal
die sogenannte Durchflussgleichung zum Ansatz. Die Leckagemassen myeq konnen zu-
meist vernachléssigt werden [Pischinger 2002]. Die Kenntnis der einzelnen Massenstrome
ist Voraussetzung fiir die Bestimmung der Gaszusammensetzung des folgenden Hoch-

druckprozesses.

Die Energieumwandlung im Ottomotor kann in verschiedene Einzelprozesse untergliedert
werden, von denen nahezu alle einen direkten oder indirekten Einfluss auf die einzelnen
Terme der Energiebilanz haben. Im Folgenden wird daher auf die Prozesse ndher einge-
gangen, die fiir das Verstédndnis und fiir die Vollstéandigkeit der Arbeit relevant sind und

einen direkten Bezug zum Thema haben.

LADUNGSWECHSEL UND STROMUNG

Der Ladungswechsel hat die Aufgabe, die verbrannten Gase aus dem Zylinder zu entfernen
und Frischladung zuzufithren. Dariiber hinaus soll fiir die Gemischbildung und Verbren-
nung ein geeignetes Stromungsfeld innerhalb des Brennraumes bereit gestellt werden.
Der Ladungswechsel hat einen wesentlichen Einfluss auf wichtige Motoreigenschaften wie
Volllastwerte, Kraftstoffverbrauch oder Abgasqualitit [Eichlseder 2008].

Im Teillastbetrieb entstehen bei quantitativer Lastregelung stochiometrisch betriebener
Ottomotoren hohe Ladungswechselverluste, deren Reduzierung seit langem ein breites
Spektrum an Forschungs- und Entwicklungstétigkeiten gewidmet wird. Als wirkungsvolle
Ansétze haben sich der variable Ventiltrieb und die Abgasriickfithrung bewéhrt. Bei dem
variablen Ventiltrieb erfolgt die Lastregelung iiber den angesaugten Luft- oder Gemisch-
volumenstrom mit Hilfe eines variablen EinlassschlieBzeitpunktes. Dabei wird das Ein-
lassventil entweder sehr frith geschlossen (Friihes Einlass Schlieit) oder erst wihrend des
Kompressionshubes (Spétes Einlass Schliefit). Da die Drosselklappe vollsténdig geoffnet
ist, sinkt die Ladungswechselarbeit deutlich ab. Das Prinzip der Abgasriickfithrung beruht
darauf, dass die wiahrend des Ladungswechsels angesaugte Frischluftmenge bei konstan-
ter Drosselklappenstellung um das Mafl des zuriickgefiihrten Abgases reduziert wird. Um

die Frischluftmenge konstant zu halten, muss der Saugrohrdruck durch Offnen der Dros-
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selklappe angehoben werden, was zu einer Reduzierung der Ladungswechselarbeit fiihrt.
Die Abgasriickfiihrung kann intern oder extern erfolgen. Bei der internen Abgasriickfiih-
rung wird der Abgasgehalt durch eine Phasenlagenvariation der Nockenwellen wéhrend
des Ladungswechsels variiert. Bei der externen Abgasriickfiihrung wird das Abgas dem

Auslasskanal entnommen und der einstromenden Ladungsmasse beigemischt.

Im Volllastbetrieb hat der Ladungswechsel die Aufgabe, der Verbrennung moglichst viel
Luftmenge zur Verfiigung zu stellen. Entscheidend dafiir ist eine moglichst vollstéandige
Restgasausspiilung. Bei Saugmotoren ist die Giite des Ladungswechsels entscheidend fiir
den Verlauf des Volllastdrehmomentes. Bei abgasturboaufgeladenen Motoren kann ein un-
zureichender Ladungswechsel zwar durch einen hoheren Aufladegrad kompensiert werden;
als problematisch erweist sich dann aber der untere Drehzahlbereich, da hier die Abgas-
enthalpie zumeist nicht ausreicht, um den erforderlichen Aufladegrad zu erreichen. Ferner
erhoht das nach dem Ladungswechsel im Brennraum verbliebene Restgas die Gefahr einer

klopfenden Verbrennung, wodurch das maximal erreichbare Drehmoment limitiert wird.

Der Ablauf des Gemischbildungs- und Verbrennungsprozesses im Ottomotor wird in sehr
hohem Mafle durch die Stromungsstruktur im Zylinder beeinflusst. Diese kann ausschlief3-
lich wiahrend des Einlasstaktes erzeugt werden, wodurch dem Einstromvorgang wéhrend
des Ladungswechsels eine grofie Bedeutung zukommt [Eichlseder 2008]. Sobald das Ein-
lassventil geschlossen ist, wird die Stromungsstruktur von der Kolbenbewegung und dem
Zustand im Zylinder gepriagt — im ungiinstigsten Fall wird sie dabei vollstdndig abge-
baut. Da fiir den Verbrennungsprozess selbst der Stromungszustand zum Ziindzeitpunkt
entscheidend ist, besteht insbesondere bei der Ventilsteuerzeitenstrategie ,,Frithes Einlass

Schlieit* die Gefahr einer unzureichenden Ladungsbewegung.

ZUNDUNG UND ENTFLAMMUNG

In einem konventionellen Ottomotor wird das Gemisch durch eine Ziindquelle zu einem
vorgegebenen Zeitpunkt entflammt und anschlieffend unter Warmeabgabe verbrannt. Die
Ziindung ist eine durch thermische und chemische Prozesse beschleunigte Kettenreaktion,
bei der freie Radikale als Zwischenprodukte entstehen. Die eigentliche Verbrennung setzt
erst nach einer fiir Kettenreaktionen typischen Ziindverzugszeit ein [Golloch 2005]. Dem
Ziindvorgang folgt die Entflammungsphase mit der Ausbildung eines stabilen Flammen-
kerns und im Folgenden die turbulente Flammenausbreitung. Wesentlichen Einfluss auf
die Ziindung und anschlieBende Flammenausbreitung haben die Gemischzusammenset-
zung, der thermodynamische Zustand im Brennraum, der Kraftstoff, die Ladungsbewe-

gung sowie die Ziindquelle selbst [Eichlseder 2008].
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Bei besonders reaktionstragen Gemischen infolge von Ladungsverdiinnung, beispielsweise
durch Abgasriickfiihrung, werden die zyklischen Schwankungen als limitierende Gréfie bei
der Ausdehnung des ladungsverdiinnten Betriebsbereiches angesehen. Als Griinde sind die
verldngerte Ziindverzugszeit oder eine unter Umstédnden mangelhafte Homogenisierung zu
nennen. Im Extremfall kénnen Verbrennungsaussetzer auftreten, wenn der Ziindvorgang

keinen stabilen Flammenkern ausbilden kann.

VERBRENNUNG

Zur vollstéindigen Verbrennung eines Kraftstoffes ist eine Mindestsauerstoffmenge erfor-
derlich, die aus den Gesetzen der stochiometrischen Verbrennung berechnet werden kann.
Unter der Annahme einer Luftzusammensetzung von 21 % Sauerstoff und 79 % Stickstoff
ist fiir die Verbrennung von einem Kilogramm Kraftstoff der Zusammensetzung CyH,0O,
die Mindestluftmenge von

c h 0
12,011 " 1032 32

notwendig. Dabei sind ¢, h und o die auf die Brennstoffmasse bezogenen Massenanteile

Lunin = 137,4 - ( (2.7)

der einzelnen Komponenten [Joos 2006].

Die Luftverhéltniszahl A beschreibt das Verhéltnis der tatséchlich zugefiithrten Luftmasse
my, zu der theoretischen Mindestluftmasse (my,)min:
ho ML m (238)

(mL)min Lmin -mp

Fiir die Verbrennung spielt der sogenannte Gemischheizwert Hg eine wichtige Rolle, der
bei Ottomotoren mit Benzindirekteinspritzung die eingebrachte Brennstoffenergie auf das
angesaugte Luftvolumen bezieht. Er ist ein Maf fiir die Energie, die mit 1 m?® Frischladung
in den Zylinder eingebracht werden kann. Fiir luftansaugende Motoren berechnet sich der

Gemischheizwert wie folgt [Pischinger 2002]:

mp-Hy, Hy-pLev
He = = Y 2.9
¢ Vi A Linin (2:9)

Ausgangspunkt fiir die Beschreibung der Verbrennung ist die Theorie der laminaren
Flammenausbreitung. Danach besteht der fiir die Verbrennung giiltige Mechanismus in
der kontinuierlichen Aufheizung von aufeinander folgenden Schichten des unverbrannten
Gemisches durch Warmeleitung, bis bei einer bestimmten Temperatur Ziindung eintritt
[Eichlseder 2008]. Im Verbrennungsmotor wird allerdings eine durchweg turbulente Flam-
menausbreitung beobachtet, die neben der laminaren Brenngeschwindigkeit auch von der

turbulenten Stromungsbewegung abhéngt.
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Neben der normalen durch den Ziindfunken ausgelésten Verbrennung koénnen besonders
bei hochaufgeladenen Ottomotoren Verbrennungsanomalien auftreten. Die Ursachen kon-
nen sehr unterschiedlich sein: Bei der sogenannten Gliithziindung wird die unverbrannte
Ladung durch eine heifle Oberfliche ortlich entziindet, wobei der Zeitpunkt sowohl vor
als auch nach der eigentlichen Fremdziindung sein kann. Bei der sogenannten klopfenden
Verbrennung wird unverbranntes Gemisch derart komprimiert und erhitzt, dass Selbst-
ziindung einsetzt [Eichlseder 2008]. Sowohl die Gliithziindung als auch die klopfende Ver-
brennung kénnen zur Schidigung im Brennraum des Motors infolge unzuléssiger Druck-

und Temperaturgradienten fiihren.

2.1.2 Wirkungsgradkette und Verlustanalyse

Die Groen der Energiebilanz — Arbeit, Wandwéarme und Enthalpiedifferenz — liefern kei-
ne Informationen dariiber, welche vermeidbaren Einzelverluste beispielsweise durch einen
nicht idealen Brennverlauf verursacht werden. Die detaillierte Auflistung und Quantifizie-

rung dieser Einzelverluste ist die Aufgabe der Verlustteilung [Pischinger 2002].

Basis der Verlustteilung ist ein thermodynamisch idealisierter Vergleichsprozess, mit dem
der theoretisch zu erreichende Wirkungsgrad errechnet werden kann. Die Giite eines realen
Motorprozesses kann anhand der Abweichungen zu diesem Idealprozess beurteilt werden
[Witt 1999]. Fiir die Betrachtung des idealen ottomotorischen Prozessablaufes hat sich die
Darstellung des Gleichraumprozesses etabliert. Die Zustandsénderungen sind durch eine
isentrope Verdichtung und Expansion sowie eine isochore Wirmezu- und Warmeabfuhr
gekennzeichnet. Der Wirkungsgrad dieses Vergleichsprozesses héngt nur von dem Verdich-
tungsverhéltnis € und der Gaszusammensetzung als Funktion des Isentropenexponenten

r ab und berechnet sich wie folgt:

Ner=1—¢€7". (2.10)

Der Wirkungsgrad des Gleichraumprozesses stellt fiir den betrachteten Arbeitsprozess
das Optimum dar und wird daher h&ufig als das Grenzpotential des Motors bezeichnet.
Samtliche motorischen Mafinahmen zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs zielen dem-
nach darauf ab, den realen Prozessablauf des Ottomotors an den des Vergleichsprozesses

anzunahern.

Ein Ma$ fiir die Annéherung an dieses Ideal stellen die einzelnen Giitegrade 7, dar.
Sie umfassen alle Verluste, die der wirkliche Arbeitsprozess gegeniiber dem Gleichraum-

prozess aufweist und stellen das relevante Mafl dar, um die Giite eines Motorprozesses

11



2 Stand der Technik

relativ zum Vergleichsprozess zu beurteilen [Pischinger 2002]. Der innere Giitegrad gibt
Aufschluss iiber die Giite der innermotorischen Prozessabldufe und definiert den inneren
Wirkungsgrad n;. Entsprechend dem ottomotorischen 4-Takt-Prinzip kann der innere Gii-
tegrad weiter in einen Giitegrad des Hochdruckprozesses 7, yp und in einen Giitegrad des
Ladungswechsels 7, 1w unterteilt werden. Der mechanische Giitegrad bewertet schlielich

die weiteren Verluste, die bis zur Leistungsiibergabe an das Getriebe auftreten:

Ne = NGR * Mg, HD Ng,IW Tg,M - (2.11)
———

7i,HD
N 7
TV

i

Fiir die Verlustanalyse ist es zweckdienlicher, die Giitegrade in eine additive Kette von

Einzelverlusten aufzuteilen, die eine Beurteilung von Teilbereichen der Prozessfithrung

erlauben:
Ne = Nar — Aljgup —Angrw —Afjgr - (2.12)
N i,HD B
"

Wegen der Komplexitidt der Zusammenhénge ist es nicht moglich, sdmtliche Einfliisse
einzeln messtechnisch oder rechnerisch exakt zu erfassen. Da sich die einzelnen Verluste
gegenseitig beeinflussen, ist neben der Art der Berechnung auch deren Reihenfolge von
Bedeutung [Pischinger 2002]. Die Berechnung der Verlustteilung im Rahmen dieser Aus-
arbeitung tibernimmt ein thermodynamisches Auswerteprogramm, dessen Grundlage der
von Weberbauer und weiteren Autoren verdffentlichte Ansatz einer ,allgemein giiltigen
Verlustteilung fiir neue Brennverfahren“ bildet. Nach diesem Ansatz gliedern sich die Ver-
luste des Hochdruck- und des Ladungswechselprozesses sowie die mechanischen Verluste
in die folgenden Einzelverluste [Weberbauer 2005, Golloch 2005]:

Angup = Anre, + Anrs + Anuy + Angy + Anre + Anww + Anex + Anko - (2.13)

Angrw = Anrr + Anrr (2.14)
Angm = Angeib + AnjaNa - (2.15)
Die einzelnen Terme haben dabei folgende Bedeutung:

— Angy: Verluste durch reale Ladung
— Angs: Verluste durch reale Schwerpunktlage

— Anyy: Verluste durch unvollstéandige Verbrennung

12



2.1 Der Arbeitsprozess des Ottomotors

Angy: Verluste durch reale Verbrennung
— Angrg: Verluste durch Realgasverhalten

— Anww: Verluste durch Wandwérme

Angx: Verluste durch unvollstéindige Expansion

— Anko: Verluste durch verzogerte Kompression

Anry: Verluste durch idealen Ladungswechsel

— Anpr: Verluste durch realen Ladungswechsel

— AnReip: Verluste durch Reibung

— Ana na: Verluste durch die Antriebsleistung der Nebenaggregate.

Bei diesem Ansatz der Verlustteilung werden zunéchst sdmtliche Verluste betrachtet, die
auf die Prozessfiihrung zuriickzufiithren sind. Ausgehend vom Gleichraumprozess ist der
erste Schritt in der Verlustteilung der vollkommene Motor mit realer Ladung (Angy).
Dieser orientiert sich bereits stark am zu analysierenden Motor beziehungsweise Betriebs-
punkt, beriicksichtigt also, ob ein Volllast- oder Teillast-Betriebspunkt betrachtet wird.
Die Stoffwerte der realen Masse sind ausschliellich Funktionen der Zusammensetzung. In
den néchsten Schritten werden die Verluste beriicksichtigt, die entstehen, wenn die Wir-
mefreisetzung nicht im oberen Totpunkt, sondern im Brennverlaufsschwerpunkt stattfin-
det (Angrs), wenn eine unvollstéindige Verbrennung vorliegt (HC- und CO-Rohemissionen,
Anuy) und wenn der Dauer und Form des realen Brennverlaufs Rechnung getragen wird
(Energieumsetzung findet nicht vollstdandig im Brennverlaufsschwerpunkt statt, Angy).
Anschlieflend ist der Verlust durch Realgasverhalten (Angrg) zu beriicksichtigen. Mit die-
sem Schritt wird den kalorischen Eigenschaften des Zylinderinhalts in Abhéngigkeit von
Druck, Temperatur und Zusammensetzung Rechnung getragen. Als néchstes werden die
Wirkungsgradverluste berechnet, die aufgrund der Wirmeabfuhr an die Zylinderwén-
de des Motors (Anww) sowie durch die Beriicksichtigung der realen Steuerzeiten in der
Expansionsphase (Auslassventil 6ffnet vor UT, Angx) und in der Kompressionsphase
(Einlassventil schlieft nach UT, Anko) entstehen.

Die Verluste des Ladungswechsels gliedern sich in die idealen Ladungswechselverluste
(Anpp), die lediglich aus den gemittelten Ein- und Auslassdriicken berechnet werden und
beriicksichtigen, ob beispielsweise ein Volllast- oder Teillast-Betriebspunkt vorliegt, und
in die realen Ladungswechselverluste (Anpg), bei denen die Druckschwingungen im Ein-

und Auslasskanal vor den Ventilen beriicksichtigt werden.
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2 Stand der Technik

Zuletzt werden die mechanischen Verluste durch Reibung (Ange,) und Antrieb der Nebe-
naggregate (Ana na) einbezogen. Fiir eine ausfiihrlichere Beschreibung der Einzelverluste
wird auf die Literaturquellen [Weberbauer 2005], [Bargende 2001] und [Golloch 2005]

verwiesen.

Eine sehr anschauliche Ubersicht iiber die verschiedenen Wirkungsgrade n, Giitegrade
ne und Einzelverluste An erlaubt das Sankey-Diagramm, Bild 2.3. Die dem Prozess zu-
gefithrte Gesamtenergie reduziert sich demnach zunéchst um das Mafl der Verluste des
idealen Vergleichsprozesses und anschliefend um die Einzelverluste des Hochdruckprozes-
ses, des Ladungswechsels und die mechanischen Verluste. Die Giitegrade berechnen sich

aus dem Verhiltnis zweier aufeinander folgender Wirkungsgrade.

100% . AL |
‘ DA E L |
i MNer | Algs L 1
- ) ANy, |
:AnRV v n. .- MNino |

ang e

Mo Ang,HD }AHWW i i i
AnGR iP]Ex H i
ko oo |

o VTR
ANl A 1 M Mo

AN oM,

T‘Ie } Reib } - —£ :
ANgw 1 Ay ngMn

Bild 2.3: Sankey-Diagramm der motorischen Wirkungs- und Giitegrade sowie der
Einzelverluste (in Anlehnung an [Golloch 2005])

2.2 Grundlagen der experimentellen Schwerpunkte

Die Motivation der vorliegenden Ausarbeitung ist die Arbeitsprozessoptimierung hoch-
aufgeladener Ottomotoren. Wie bereits erwahnt, stehen dabei die Reduzierung der La-
dungswechselverluste im Teillastbetrieb und die Problembereiche bei Volllast im Mit-
telpunkt der experimentellen Untersuchungen. Im Folgenden wird daher nédher auf den

Ladungswechsel und insbesondere auf die Bilanzierung der Verluste eingegangen. Sie stel-
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2.2 Grundlagen der experimentellen Schwerpunkte

len den zentralen Punkt fiir die Bewertung der Versuchsergebnisse dar und sind fiir das
Verstandnis der Arbeit mafigebend. Anschliefend wird ausfiihrlich auf die Ursachen der
Problembereiche bei Volllast — das geringe Drehmoment im unteren Drehzahlbereich und
die Klopfproblematik — eingegangen. Ihre Kenntnis ist fiir die Beurteilung der experimen-

tellen Ergebnisse im Volllastbetrieb von grofler Bedeutung.

2.2.1 Kenngroflen und Bilanzierungsarten des

Ladungswechsels

Die Ladungswechselverluste kénnen bei Ottomotoren mit gedrosselter Laststeuerung einen
Anteil von iiber 10 % an den Gesamtverlusten im Teillastbetrieb beitragen [Bosch 2003].
Die Reduzierung der Ladungswechselverluste war und ist daher Gegenstand umfangrei-
cher Untersuchungen und bildet den ersten der beiden experimentellen Schwerpunkte
dieser Arbeit (Kapitel 4). Im Folgenden werden wichtige, den Ladungswechsel charakteri-
sierende Kenngroflen vorgestellt und eine differenzierte Betrachtung der beiden gebrauch-

lichen Bilanzierungsarten des Ladungswechsels vorgenommen.

Fiir die ndhere Betrachtung und zur Beurteilung der Giite des Ladungswechsels sind
dimensionslose Kennzahlen definiert worden. Die wichtigsten sind der Luftaufwand A,,

der Liefergrad A\ und der Fanggrad ;.

Der Luftaufwand kennzeichnet die Giite des Ladungswechsels und ist definiert als Quoti-
ent aus gesamter, pro Zyklus geforderter Ladungsmasse mg zu der theoretisch méglichen

Ladungsmasse my, [Pischinger 2002]:
Ao = LB (2.16)
Mth
Die theoretisch mogliche Ladungsmasse berechnet sich aus der theoretischen Fiillung des

Hubvolumens eines Zylinders 1}, mit Ladung entweder im Zustand der Umgebung

m
M = po- Vi = At = — (2.17)
Mtn1

oder im Zustand unmittelbar vor dem Einlassventil [Pischinger 2002]
mg

Mih2 = PEV * Ve = Aa2 = (2.18)

Mo
Der Liefergrad kennzeichnet den Erfolg des Ladungswechsels und ist das Verhiltnis der

im Zylinder verbleibenden, neu eingestromten Frischladung myy zur theoretischen La-

dungsmasse myp; oder myyo [Pischinger 2002]:

Mzy Mzy
)\11 - Y 5 )\12 == Y . (219)
Mnh1 M2

15



2 Stand der Technik

In dieser Arbeit wird bei der Auswertung der experimentellen Untersuchungen grund-
satzlich der Vergleich mit dem Zustand unmittelbar vor dem Einlassventil (A, und Aj)

gewihlt, da nur so die Giite des Ladungswechsels unabhéngig von dem Aufladegrad richtig
wiedergegeben werden kann.

Der Fanggrad ist das Verhiltnis von Frischladung mgzy zur gesamten angesaugten La-
dungsmasse mgp und gibt somit jenen Anteil der Ladungsmasse an, der tatsdchlich im

Zylinder verbleibt [Pischinger 2002]:

A = (2.20)
mg

Zwischen den Kenngréfien besteht somit folgender Zusammenhang;:

_Au_ A

= . 2.21
)\al )\a2 ( )

At
Fiir den Begriff der Ladungswechselarbeit bei einem realen Motor gibt es in der Literatur
unterschiedliche Betrachtungsweisen, je nachdem, welche Arbeitsfliche im p-V-Diagramm
gemeint ist: die UT-UT-Methode und die Schnittpunktsmethode, Bild 2.4 (siehe [L&b-
bert 2006], [Witt 1999], [Scharrer 2005]).

Hochdruckprozess: | + llI Hochdruckprozess: |
Ladungswechselprozess: Il + llI Ladungswechselprozess: Il
= % | Schnittpunkt
Qo Qo
X X
[S] o
= 2
° °
(] (]
© ©
£ £
> =
N N
Hubvolumen V, ——~ Hubvolumen V, ———~

() (b)

Bild 2.4: Bilanzierungsarten des Ladungswechsels
(a) UT-UT-Methode
(b) Schleifen- oder Schnittpunktsmethode

Die UT-UT-Methode bilanziert die Ladungswechselverluste von dem unteren Totpunkt
des Hochdruckprozesses bis zum unteren Totpunkt des Ladungswechselprozesses. Die Fla-
che rechts der Kompressionslinie (Fliache III) wird definitionsgemafl dem Hochdruckpro-

zess als positive und dem Ladungswechselprozess als negative Arbeit zugeordnet.

16



2.2 Grundlagen der experimentellen Schwerpunkte

Die Schleifen- oder Schnittpunktsmethode beginnt und endet im Schnittpunkt der Aus-
schiebelinie mit der Kompressionslinie. Bei dieser Definition wird die Fliache rechts von
der Kompressionslinie nicht beriicksichtigt. Da jedoch bereits ab dem unteren Totpunkt
Arbeit fiir das Ausschieben aufgebracht werden muss, ist diese Fliche als negative Arbeit
zu werten. Fiir eine exakte Bilanzierung der Ladungswechselverluste ist die Schnittpunkts-
methode deshalb weniger geeignet [Witt 1999].

Zu diesem Ergebnis kommt unter anderem auch [Lobbert 2006], aus dessen Arbeit das
folgende Beispiel iibernommen ist: Untersucht werden die Unterschiede beider Bilanzie-
rungsarten an einem Beispiel der Steuerzeit Auslass Offnet. Die Auswirkungen dieser
Steuerzeit auf den indizierten Mitteldruck sind aus zahlreichen Versuchen und Simulatio-
nen bekannt. Wihrend ein Offnen des Auslassventils deutlich vor dem unteren Totpunkt
eine Reduzierung des Hochdruckteils infolge erhchter Expansionsverluste nach sich zieht,
bewirkt das Offnen des Auslassventils deutlich nach dem unteren Totpunkt eine erhdh-
te Ausschiebearbeit. Ein maximaler indizierter Mitteldruck ergibt sich als Kompromiss
aus Expansionsverlusten und Ausschiebearbeit mit einer Steuerzeit Auslass Offnet kurz
vor dem unteren Totpunkt. Dieses Verhalten wird als Ergebnis einer Simulationsrech-
nung sowohl von der Schnittpunktsmethode als auch von der UT-UT-Methode korrekt
wiedergegeben, so dass mit beiden Verfahren ein identischer und korrekter indizierter
Mitteldruck berechnet wird, Bild 2.5.

2,5 5,2 *4{SP—Methode und UT—UT—Methode}i
frihes AO
------ optimales AQ| [friihes AO 0 frihes AO

2,0 | — spétes AO O optimales AO
5 spates AO 3 5.07® spatesAO |
a C
€15 c

= optimales AO = .
o x 8 e = O mman
<x.J 1 0 \ s (j) w Pia \\\\\
E \ S jpug .
o \ g 4,6 /t \‘\\
-CE) 0,5 —— s ’
N k=
0 4,4
0 200 400 600 100 135 170 205 240

Hubvolumen V,, in cm3 Steuerzeit AO in °KW ——

(a) (b)

Bild 2.5: Gegeniiberstellung der Ladungswechsel-Bilanzierungsarten anhand einer Variation
der Steuerzeit Auslass Offnet in der Simulation (in Anlehnung an [Lobbert 2006)):
(a) Ladungswechselschleife dreier verschiedener AO-Steuerzeiten
(b) Indizierter Mitteldruck der Schnittpunkts- und der UT-UT-Methode

Unterschiede in den Bilanzierungen zeigen sich jedoch bei der Betrachtung der Mittel-
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driicke des Ladungswechsels- und des Hochdruckprozesses. Der Abfall des Hochdruckmit-
teldrucks infolge hoherer Expansionsverluste bei einer Steuerzeit Auslass Offnet deutlich
vor dem unteren Totpunkt wird durch die UT-UT-Methode korrekt abgebildet, genauso
wie der Anstieg des Ladungswechselmitteldrucks infolge erhchter Ausschiebearbeit bei
einer Steuerzeit Auslass Offnet deutlich nach dem unteren Totpunkt, Bild 2.6 (a).

Ein grundsétzlich anderes Verhalten zeigt die Schnittpunktsmethode. Da die Ventilsteu-
erzeit Auslass Offnet keinen Einfluss auf den Schnittpunkt der Kompressionslinie mit der
Ausschiebelinie hat, berechnet die Schnittpunktsmethode in allen Féllen eine konstante
Ladungswechselarbeit. Das hat zur Folge, dass der Verlust, der durch die erhthte Ausschie-
bearbeit bei dem Offnen der Auslassventile deutlich nach dem unteren Totpunkt entsteht,

statt dem Ladungswechsel- dem Hochdruckprozess zugeordnet wird, Bild 2.6 (b).

5,2 UT-UT-Methode r-0,8 T T 527 -0,8 T
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Steuerzeit AQ in ° KW ——~
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Bild 2.6: Gegeniiberstellung der Ladungswechsel-Bilanzierungsarten anhand einer Variation
der Steuerzeit Auslass Offnet in der Simulation (in Anlehnung an [Lébbert 2006]):
(a) Hochdruck- und Ladungswechselmitteldruck der UT-UT-Methode
(b) Hochdruck- und Ladungswechselmitteldruck der Schnittpunktsmethode

Das folgende Gedankenexperiment verdeutlicht weitere Nachteile der Bilanzierungsart
nach der Schnittpunktsmethode: Der Schnittpunkt der Kompressionslinie mit der Aus-
schiebelinie wird bei Teillast durch den Zylinderdruck im unteren Totpunkt des Ladungs-
wechsels und somit iiber die Zylinderfiillung und die Steuerzeit Einlass Schliefit bestimmt.
Bei der Schnittpunktsmethode beginnt und endet der Ladungswechsel definitionsgeméf
in diesem Schnittpunkt. Die Steuerzeit Einlass Schliefit hat demzufolge nicht nur einen
starken Einfluss auf das Ende, sondern auch auf den Anfang des Ladungswechsels — eine
nur wenig nachvollziehbare Auswirkung. Hingegen lisst die Steuerzeit Auslass Offnet, die

bekanntlich den Ladungswechsel einleitet, keinen Einfluss auf den Schnittpunkt erkennen.
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2.2 Grundlagen der experimentellen Schwerpunkte

Bei der Schnittpunktsmethode haben demnach weder Anfang noch Ende des Ladungs-
wechsels einen Bezug zu den realen Steuerzeiten. Zwar beriicksichtigt auch die UT-UT-
Methode nicht die realen Steuerzeiten, sie gibt aber deren Einfluss auf den Hochdruck-

beziehungsweise Ladungswechselprozess korrekt wieder.

Ein weiteres, wichtiges Kriterium fiir die Verwendung der UT-UT-Methode ist die Beriick-
sichtigung der Fliche rechts der Kompressionslinie (Fliache 11T im Bild 2.4). Obwohl diese
Fliche, die in der Literatur haufig als Kompressionsverlust bezeichnet wird, sowohl posi-
tiv als auch negativ in die Bilanzierung einfliefit — und damit keinen direkten Einfluss auf
den indizierten Mitteldruck zu haben scheint — spielt die Grofle der Fléche eine wichtige
Rolle fiir den nachfolgenden Arbeitsprozess und sollte daher nicht vernachlissigt werden.
Dies lésst sich mit Hilfe der beiden Begriffe ,, geometrisches Verdichtungsverhéltnis“ und

seffektives Verdichtungsverhéltnis“ gut erklaren.

Das geometrische Verdichtungsverhéltnis €4, ist definiert als der Quotient aus maximalem
und minimalem Zylindervolumen [Spicher 2002]. Das maximale Zylindervolumen setzt
sich aus dem Hubvolumen 1}, und dem Kompressionsvolumen V, zusammen; das minimale
Zylindervolumen entspricht dem Kompressionsvolumen:

Vi + Ve

g = — 3 - (2.22)

Das effektive Verdichtungsverhaltnis e.g unterscheidet sich gegeniiber dem geometrischen
Verdichtungsverhéltnis durch das effektive Hubvolumen (V4,)eg:

(‘/il)eﬂC + ‘/c

7 (2.23)

Ceff =
Wiéhrend das geometrische Hubvolumen durch die Motorgeometrie (Bohrung, Kurbel-
wellenradius) festgelegt ist, wird das effektive Hubvolumen durch die quantitative Last-
regelung des Ottomotors beeinflusst. Der verringerte Frischluftbedarf bei Teillast wird
durch Drosselung oder spezielle Ventilsteuerzeitenstrategien wie FES oder SES erreicht.
Das tatséchlich angesaugte Luftvolumen ist dadurch gegeniiber dem theoretisch maximal
zufithrbaren Luftvolumen reduziert. Diese Diskrepanz wird mit Hilfe des effektiven Hub-
volumens beschrieben, das damit ein MaB fiir die fiktive Reduzierung des geometrischen

Hubvolumens darstellt.

Je geringer der Luftbedarf, umso geringer fillt das effektive Hubvolumen aus und umso ge-
ringer wird nach Gleichung 2.23 auch das effektive Verdichtungsverhéltnis. Bild 2.7 zeigt
anhand eines konventionell gedrosselten Ottomotors das effektive Verdichtungsverhéltnis
in einem Last-Drehzahl-Kennfeld. Demnach ist insbesondere im niederen Teillastbetrieb

ein nicht unerheblicher Wirkungsgradnachteil zu beklagen.
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effektiver Mitteldruck p,,,

\ ~~~~~~~~~~~~~~~~~~~~~ -[effektives VerdichtungsverhéltnisI

S—a S~

Drehzahln ——

Bild 2.7: Effektives Verdichtungsverhéltnis eines konventionell gedrosselten Ottomotors in
einem Last-Drehzahl-Kennfeld (in Anlehnung an [Basshuysen 2008])

Eine Moglichkeit, das effektive Hubvolumen und damit auch das effektive Verdichtungs-
verhéltnis zu erhéhen, besteht in der Anhebung der angesaugten Ladungsmasse, beispiels-
weise durch Abgasriickfiithrung und Aufladung. Dadurch steigt auch das Druckniveau zu
Beginn der Verdichtung, und die Kompressionsverluste werden reduziert. Zwischen dem
effektiven Verdichtungsverhéltnis und den Kompressionsverlusten besteht demnach ein
direkter Zusammenhang. Es ist daher von ausschlaggebender Bedeutung, die Kompres-
sionsverluste in der Ladungswechselbilanz zu beriicksichtigen, und im Bestreben nach
reduziertem Kraftstoffverbrauch nicht nur — wie vielfach angewendet — die Drosselverlus-

te, sondern auch die Kompressionsverluste zu minimieren.

Aus den genannten Griinden wird in der vorliegenden Arbeit daher nur die UT-UT-

Methode als Bilanzierungsart der Ladungswechselverluste verwendet.

2.2.2 Problembereiche hochaufgeladener Ottomotoren

Bei dem Betrachten eines beliebigen Kraftstoffverbrauchskennfeldes wird deutlich, dass
eine Betriebspunktverlagerung zu hoheren Lasten eine Senkung des spezifischen effektiven
Kraftstoffverbrauchs zur Folge hat. Dieser Zusammenhang kann bei allen Motoren beob-

achtet werden — unabhéngig von dem Brennverfahren oder konstruktiven Besonderheiten.
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In Abhéngigkeit des Mitteldrucks steigt der effektive Wirkungsgrad degressiv an [Golloch
2005]. Bild 2.8 verdeutlicht diesen Zusammenhang am Beispiel eines abgasturboaufgela-

denen Ottomotors.
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Bild 2.8: Kraftstoffverbrauchskennfeld eines abgasturboaufgeladenen Ottomotors und Einfluss
der Last auf den effektiven Wirkungsgrad (in Anlehnung an [Golloch 2005])

Eine Erhohung des Motorwirkungsgrades, insbesondere bei kleinen Lasten, kann demzu-
folge durch eine Betriebspunktverlagerung erreicht werden. Hieraus resultiert der Kraft-
stoffverbrauchsvorteil der im Hubraum reduzierten Downsizing-Motoren. Unter der An-
nahme eines konstanten Drehmomentes von beispielsweise Mp = 32 Nm fiihrt eine Redu-
zierung des Hubraumes von Vi = 2,01 auf Vi o = 1,41 zu einer Erhéhung des effektiven

Mitteldrucks von pye1 = 2,0bar auf pye2 = 2,9bar und damit zu einer entsprechenden

Wirkungsgradzunahme.
Allgemein gilt:
Vi1 * Pme 1 VH,2 * Pme,2
Mp = — = = = konst. 2.24
P AT AT ons ( )
V me
AL _ Pmed (2.25)
VH,Q Pme,1
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Es muss allerdings beriicksichtigt werden, dass hubraumkleinere Turbomotoren aufgrund
geringerer Verdichtungsverhéltnisse und erhéhter Ladungswechselarbeit hohere effektive
Kraftstoffverbriauche aufweisen als hubraumgréfiere Saugmotoren bei gleichem effektiven
Mitteldruck. Der Vorteil, der durch die Laststeigerung erreicht wird, fallt entsprechend
geringer aus. Erst ab einem Downsizingfaktor von ca. Viy1/Vir2 = 1,4 ergibt sich ein nen-
nenswerter Betriebsbereich, in dem signifikante Verbrauchsvorteile erzielt werden [Ko-

nigstein 2008].

Die Betriebspunktverlagerung zu hoheren Mitteldriicken erfordert jedoch fiir die Voll-
last einen hohen Aufladegrad, um das geforderte Drehmoment zu erreichen. Derart hoch
aufgeladene Motoren weisen eine Reihe von Problembereichen und Risiken bei Volllast-

betrieb auf, die die absolute Hohe von spezifischer Leistung und Drehmoment begrenzen,

Bild 2.9 [Golloch 2005].

Abgastemperatur

~

=~ Klopfproblematik,
"""""""""" *-\--\--- Zylinderspitzendruck

effektiver Mitteldruck p,,.

Drehzahln ——

Bild 2.9: Ursachen der Begrenzung stationérer Volllastlinien fiir einen Ottomotor mit
Benzindirekteinspritzung (in Anlehnung an [Golloch 2005])

Insbesondere im unteren Drehzahlbereich ruft die zu geringe Abgasenthalpie ein verringer-
tes stationdres Drehmoment und ein mangelhaftes Instationédrverhalten nach Lastwech-
selanderung hervor. Ein kleinerer Abgasturbolader, der diese Problematik entschérfen
wiirde, kann aufgrund des erforderlichen hohen Aufladegrades im weiteren Drehzahlbe-
reich nicht eingesetzt werden. Moderne Ottomotoren mit Hochaufladung werden daher

héufig mit aufwandigen und kostenintensiven Aufladesystemen, beispielsweise einer Kom-

bination aus Abgasturbolader und Kompressor, versehen.
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2.2 Grundlagen der experimentellen Schwerpunkte

Als Folge der hohen Zylinderspitzendriicke und Druckgradienten besteht bei hochaufge-
ladenen Ottomotoren die Gefahr einer klopfenden Verbrennung. Auch die mechanische
Belastung steigt an; Akustik- und Schwingungseigenschaften werden dariiber hinaus ne-
gativ beeinflusst [Hiereth 2003]. Die gestiegene Belastung bei Volllast erfordert Gegen-
mafinahmen, wie die Verschiebung der Hauptenergieumsetzung bis weit nach dem oberen
Totpunkt. Dadurch steigt nicht nur der Kraftstoffverbrauch, sondern auch die Abgastem-
peratur an. Unter Umstdnden muss eine zusétzliche Kraftstoffmenge die Verbrennungs-

spitzentemperatur senken.

Die durch die genannten Problembereiche gesetzten Grenzen des Arbeitsprozesses sind
jedoch nicht fest vorgegeben, sondern kénnen durch neue Ansédtze und Verbesserungen
in den verschiedenen Teilbereichen eines Motors zunehmend in Richtung hoéherer Mit-
teldriicke verschoben werden. Voraussetzung dafiir ist allerdings der Einsatz neuer Mo-
torkomponenten sowie eine angepasste Prozessfiihrung [Golloch 2005]. Im Rahmen der
experimentellen Untersuchungen werden in Kapitel 5 hierfiir der variable Ventiltrieb und

die externe Abgasriickfithrung eingesetzt.
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3 Versuchsaufbau

Im folgenden Kapitel werden zunéchst die Serienmotoren vorgestellt, die als Versuchs-
trager fiir die experimentellen Untersuchungen dienen. Im Anschluss werden der Aufbau
und die Funktion der zur Arbeitsprozessoptimierung verwendeten Systeme beschrieben.
Diese sind das variable Ventiltriebsystem, das System zur externen Abgasriickfithrung,

die Systeme zur Ladungsbewegung und die Systeme zur Entflammung.

3.1 Die Versuchstriger

Die den Versuchen zugrunde liegenden Serienmotoren entstammen der Baureihe EA 111
des Volkswagen Konzerns. Dabei handelt es sich um einen 1,61 FSI-Motor mit Benzindi-
rekteinspritzung sowie um einen 1,41 TSI-Motor mit Benzindirekteinspritzung und Dop-
pelaufladung. Obwohl nur letzterer ein Downsizing-Motor mit Hochaufladung ist, wird
ganz bewusst auch ein Saugmotor fiir die Untersuchungen verwendet. Zum einen kann
somit bereits im Vorfeld ein in seiner Variabilitdt reduziertes Ventiltriebsystem auf seine
Funktionalitdt untersucht werden; zum anderen handelt es sich bei diesem Aggregat um
ein Motorenkonzept, welches hinsichtlich seiner Ansaugkanal- und Saugrohrgestaltung,
Ladungsbewegung und Zylindergleichverteilung fiir niedrige Betriebspunkte optimiert ist.
Es eignet sich daher besonders fiir die experimentellen Untersuchungen im Teillastbetrieb.
Die volle Ventiltriebsvariabilitdt kommt jedoch erst an dem 1,41 TSI-Motor zum Einsatz.
Beide Motoren werden ausschliefSlich homogen und mit stéchiometrischer Gemischzusam-

mensetzung betrieben.

Der 1,61 FSI-Motor ist serienméflig mit einem Phasenlagenversteller fiir die Einlassno-
ckenwelle ausgestattet und zeichnet sich durch eine gute Restgasvertréglichkeit aus. Die
dafiir notwendige Ladungsbewegung wird durch Schaltklappen im Saugrohr realisiert,
die durch die halbseitige VerschlieBung der unteren Ansaugkanalhélfte eine Tumble-Stro-
mung der Frischluft im Brennraum erzeugen. Auch der 1,41 TSI-Motor verfiigt iiber
einen Phasenlagenversteller der Einlassnockenwelle und iiber Ladungsbewegungsklappen.

Die Verdichtung der Ansaugluft erfolgt drehzahlabhéingig mittels eines Kompressors oder
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3 Versuchsaufbau

eines Abgasturboladers. Die wichtigsten Motorkenngrofien kénnen Tabelle 3.1 entnom-

men werden.

Tabelle 3.1: Motordaten des 1,61 FSI-Motors [VW 2003] und des 1,41 TSI-Motors [VW 2006]

1,61 FSI 1,41 TSI

Zylinderanzahl 4 4
Zylinderabstand 82 mm 82 mm
Hubraum Vi 1598 cm? 1390 cm?®
Hub h 86, 9 mm 75,6 mm
Bohrung d 76,5 mm 76,5 mm
Pleuelldnge Ip1 138 mm 144 mm
Kompressionsverhéltnis € 12:1 10:1
Leistung P, 85 kW 125 kW

bei Drehzahl n 5800 1/min 6000 1/min
Drehmoment My 155 Nm 240 Nm

bei Drehzahl n 5800 1/min 1750-4500 1 /min

Um eine objektive Moglichkeit zur Bewertung der Versuchsergebnisse zu erlangen, ist
es notwendig, diese mit einer thermodynamisch optimierten Basis zu vergleichen. Das
linke Diagramm im Bild 3.1 zeigt Verbrauchsstreubédnder unterschiedlicher Konzepte in
Abhéngigkeit des Reibmitteldrucks im Betriebspunkt n = 2000 1/min und py,. = 2 bar.
Damit lassen sich verschiedene Motoren und deren thermodynamische Giite — die durch
den vertikalen Abstand eines Konzeptes von den diagonal verlaufenden unteren Bereichs-

grenzen gekennzeichnet wird — gegeniiberstellen [Wurms 2006].

Im Diagramm ist auch der Verbrauchswert des 1,61 FSI-Motors abgebildet. Wie zu erken-
nen ist, befindet er sich am unteren Rand des Streubandes seines Konzeptes und erreicht
sogar das Verbrauchspotential von Motoren mit Phasenlagenverstellern fiir die Ein- und

Auslassnockenwelle.

Die thermodynamische Giite des 1,41 TSI-Motors ist im rechten Diagramm des Bildes 3.1
dargestellt. Zu sehen sind die Verbrauchswerte ausgewéhlter Ottomotoren im Neuen-
Européischen-Fahrzyklus (NEFZ). Das Diagramm erlaubt eine Gegeniiberstellung von
Motoren unterschiedlicher Leistung und Geometrien und verdeutlicht die konzeptionellen

Vorteile des Downsizing-Konzeptes.

Beide Motoren erfiillen somit die Forderung nach thermodynamisch optimierten Syste-
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3.2 Autbau und Funktion der verwendeten Systeme
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Bild 3.1: (a) Verbrauchsstreubénder unterschiedlicher Konzepte (in Anlehnung an [Lobbert
2006])
(b) NEFZ-Verbrauch des 1,41 TSI-Motors im Vergleich zu ausgewéhlten
Ottomotoren (in Anlehnung an [Krebs 2005])

men und sind damit eine gute Grundlage, um tragfihige Aussagen iiber den Erfolg der

untersuchten MaBlnahmen treffen zu konnen.

3.2 Aufbau und Funktion der verwendeten Systeme

3.2.1 Das variable Ventiltriebsystem

Das variable Ventiltriebsystem basiert auf der CamInCam®-Technologie der Firma Mah-
le. Mit diesem modular aufgebauten System koénnen unter Einhaltung verschiedenster
Randbedingungen wie Kosten, Bauraum und Motorbauart die vielfdltigen Anforderun-
gen hinsichtlich Art und Steigerung der Variabilitdt im Ventiltrieb erfiillt werden [Mohr
2005, Schneider 2008]. Im Folgenden werden der Aufbau, die Funktion und die Variabili-

tat des Ventiltriebsystems nédher erlautert.

AUFBAU DES VENTILTRIEBSYSTEMS

Die wichtigsten Komponenten des Ventiltriebs sind das Nockenwellensystem, das Hebel-
system, die Tragwelle mit den Federelementen und die hydraulischen Fliigelzellenverstel-

ler.

Das Nockenwellensystem besteht aus zwei konzentrisch angeordneten Wellen, Bild 3.2.
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3 Versuchsaufbau

Die duflere Welle ist ein klassisches Nockenwellenrohr, wie es bei gebauten Nockenwellen
eingesetzt wird. Zusétzlich sind in diesem Rohr weitere Aussparungen vorhanden, damit
die variablen Nocken mit der innen liegenden Welle verbunden werden kénnen. Zwischen
den festen Nocken, die mit dem &ufleren Nockenwellenrohr einen festen Verbund bilden,
befinden sich variable Nocken, die auf dem dufleren Nockenwellenrohr drehbar aufgebracht
sind. Diese variablen Nocken werden mit der innen liegenden Welle verstiftet und bilden
einen festen Verbund mit der inneren Welle. Bei dem hier gezeigten Aufbau sind die
Offnernocken mit dem Nockenwellenrohr und die SchlieBernocken mit der innen liegenden
Welle verbunden [Hoffmann 2007], [Schneider 2008].

innen liegende Welle

Verbindungsstift \'
Nockenwellenrohr ‘\
\ fester Nocken

variabler Nocken

Aussparung fur den Verbindungsstift

54

Bild 3.2: Vereinfachte Darstellung der variablen Nockenwelle mit fest gefiigten und einem

variablen Nocken (in Anlehnung an [Hoffmann 2007])

Das Hebelsystem setzt sich, wie im Bild 3.3 zu sehen, aus einem Zwischenhebel und zwei
Schlepphebeln zusammen. Der Zwischenhebel ist iiber eine Koppelachse an den beiden
Schlepphebeln gelagert und trigt drei Rollen zum Abgriff an den verschiedenen Arbeits-
kurven. Die beiden Offnerrollen stehen in stéindigem Kontakt zu den Offnernocken, und die
einzelne SchlieBerrolle steht je nach Nockenwellenposition im Kontakt mit dem variablen
Schlielernocken. Das Hebelsystem stiitzt sich einerseits auf den Ventilen und anderer-
seits auf den im Zylinderkopf integrierten hydraulischen Ventilspielausgleichselementen
ab [Hoffmann 2007].

Die auf einer Tragwelle montierten Federelemente gewéhrleisten den stéindigen Kontakt

des Zwischenhebels mit den Offnernocken. Die Schenkelfedern stiitzen sich dabei sowohl
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3.2 Autbau und Funktion der verwendeten Systeme

innen liegende Welle Schnellstartgeberrad —~
Nockenwellenrohr
Schenkelfeder
SchlieBernocken
Offnernocken
Schlepphebel

Zwischenhebel

Schenkelfeder

Phasenlagen-
versteller

Tragwelle der

Offnerrollen SchlieBerrolle Federelemente

(a) (b)

Bild 3.3: Aufbau des variablen Ventiltriebsystems (in Anlehnung an [Hoffmann 2007))
(a) Aufbau und Integration des Zwischenhebels in das Ventiltriebsystem
(b) Einlassventiltrieb mit Tragwelle der Federelemente sowie Phasenlagen- und

Hubversteller

an dem Zwischenhebel als auch an der Umgebung ab. Die Tragwelle gewéhrleistet — ne-
ben einer einfachen Montage und Einstellung der Federelemente — auch den notwendigen
Bauraum fiir die Stabziindspulen [Hoffmann 2007].

In einem Nockenwellensystem sind jeweils zwei hydraulische Fliigelzellenversteller inte-
griert. Wéahrend der Hubversteller die Aufgabe iibernimmt, die Ventilhubhohe bzw. die
Offnungsdauer stufenlos einzustellen, regelt der Phasenlagenversteller, wie bei heutigen
Ventiltriebsystemen iiblich, die Phasenlage der Nockenwelle zur Kurbelwelle. Der Pha-
senlagenversteller entspricht einem Fliigelzellenversteller aus der Serie, wohingegen der
Hubversteller ein auf einen weiteren Verstellwinkel optimierter Fliigelzellenversteller mit
reduzierter Kammerzahl ist [Hoffmann 2007].

FUNKTION DES VENTILTRIEBSYSTEMS

Wihrend einer Nockenwellenumdrehung laufen die beiden Offnerrollen des Zwischenhe-
bels auf den Offnernocken durch die Anlauframpe. Da zu diesem Zeitpunkt die SchlieBer-
rolle nicht im Eingriff mit dem Schlieernocken ist, wird der Zwischenhebel so lange in eine
Kippbewegung um die Koppelachse gezwungen, bis das Spiel zwischen der Schlieflerrolle
und dem Schliefernocken eliminiert ist. Danach durchlaufen beide Rollen die Offnerkon-
tur der Offnernocken, wodurch sich, da nun alle Nocken im Eingriff mit den zugehorigen
Rollen sind, das Ventil zu 6ffnen beginnt. Ist der eingestellte Ventilhub erreicht, rollt
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3 Versuchsaufbau

die SchlieBlerrolle des Zwischenhebels auf der Schlieerkontur ab und bewirkt das Schlie-
Ben der Ventile. Im Anschluss an die SchlieBerkontur hebt die Schlielerrolle von dem
SchlieBernocken ab. Nun bewegen die Offnernocken den Zwischenhebel wieder in die Aus-

gangsposition. Wahrend des letzten Bewegungsabschnittes ist der Schlieernocken nicht
im Eingriff [Hoffmann 2007].

Der Ventilhub entsteht durch die Uberlagerung der beiden voneinander unabhingigen
Konturen von Offner- und SchlieBernocken. Als Ubertragungsglied der beiden iiberla-
gerten Arbeitskurven auf das Ventil dient dabei der Zwischenhebel. Die Variation im
Ventilhub bzw. in der Offnungsdauer wird durch eine relative Phasenverschiebung der
SchlieBerkontur zur Offnerkontur mittels eines hydraulischen Fliigelzellenverstellers einge-
stellt. Bild 3.4 zeigt eine schematische Darstellung des beschriebenen Variationsschemas
anhand ausgewihlter SchlieBerkonturlagen.

— fixe Offnerkonturlage

variable SchlieBerkonturlage Hub 1
------ variable SchlieBerkonturlage Hub 2
—-—variable SchlieBerkonturlage Hub 3

resultierender Hub 1
------ resultierender Hub 2
—-—resultierender Hub 3

N
A
fo
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{ £y
\
>
3 s [
5 2 : \
£ = J \
o
= & \
/ \
/ \
/ \
e ~.
Nockenwinkel @y ——— Kurbelwinkel @,y ——

Bild 3.4: Auswahl einiger Arbeitskurven von Offner- und Schliefernocken sowie die daraus

resultierenden Ventilerhebungskurven (in Anlehnung an [Hoffmann 2007])

Um die Nockenwellen in eine definierte Position zu verdrehen, sind die hydraulischen Ver-
steller in den Olkreislauf integriert. Ein Magnetventil gibt die Olkanile zu den Verstellern
entsprechend dem gewiinschten Verdrehwinkel frei. Dadurch flieft das unter Druck ste-
hende Motordl in den Ringkanal der Nockenwelle und von dort in die Kammern des
Fliigelzellenverstellers. Auf diese Weise kénnen sowohl die Phasenlagen beider Nocken-

wellen als auch der Ventilhub oder die Offnungsdauer hydraulisch eingestellt werden. Um
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3.2 Autbau und Funktion der verwendeten Systeme

tragfihige Versuchsergebnisse zu erarbeiten, ist eine hohe Reproduzierbarkeit der ther-
modynamischen Randbedingungen wihrend der Versuche von herausragender Bedeutung.
Daher wird im Rahmen der vorliegenden Ausarbeitung bewusst auf die Moglichkeit ei-
ner rein hydraulischen Verstellung verzichtet. Statt dessen werden der Ventilhub und die

Offnungsdauer mechanisch eingestellt und in der gewihlten Position arretiert.

Allen Nockenwellen ist zudem ein Schnellstartgeberrad zugeordnet, welches von einem
Hallsensor abgetastet wird. Zur Bestimmung der Phasenlage wird dafiir das Signal mit
der aktuellen Position der Kurbelwelle verglichen. Die Bestimmung des aktuellen Ven-
tilhubes bzw. der aktuellen Offnungsdauer wird, wie im Bild 3.5 dargestellt, durch die
Winkeldifferenz beider Hallsensorsignale einer CamInCam®-Nockenwelle gebildet [Hoff-
mann 2007].
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Bild 3.5: Verstellschema des variablen Ventiltriebsystems
(a) der Einlassnockenwelle

(b) der Auslassnockenwelle (nur 1,41 Forschungsmotor)

VENTILTRIEBSVARIABILITAT

Der variable Ventiltrieb bildet bei den Forschungsmotoren das System mit der hochsten
Flexibilitdt und den grofiten Moglichkeiten zur Arbeitsprozessoptimierung. Bild 3.6 zeigt
anhand einiger ausgewihlter Ventilerhebungskurven die umgesetzte Variabilitdt an dem

1,41 Forschungsmotor.

Gegeniiber der Serienkonfiguration des 1,41 TSI-Motors ist neben dem Phasenlagenver-
steller der Einlassnockenwelle auch ein Phasenlagenversteller fiir die Auslassnockenwelle

appliziert. Dariiber hinaus besteht die Moglichkeit, den Einlassventilhub stufenlos von
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Bild 3.6: Ventiltriebsvariabilitdt des 1,41 Forschungsmotors anhand ausgewéhlter

Ventilerhebungskurven

hgy = 9,2mm auf hgy = 1,2mm zu reduzieren. Ferner lisst sich die Auslassventil-Off-
nungsdauer gegeniiber der Serienkonfiguration um 50 °KW verléingern und um 90 °KW
verkiirzen. Mit der Verkiirzung geht auch eine Reduzierung des Auslassventilhubes auf
minimal hay = 5,0 mm einher. Mit den variablen Auslassventilsteuerzeiten soll unter an-
derem versucht werden, das maximale Drehmoment im unteren Drehzahlbereich zu er-
hohen. Aus diesem Grund ist der an dem 1,41 TSI-Motor in Serie verbaute Kompressor

demontiert.

Der 1,61 Forschungsmotor ist ohne die Variabilitit der Auslassventil-Offnungsdauer aus-
gestattet, da diese fiir die Untersuchungen bei Teillast nicht von Bedeutung ist. Ansons-
ten besteht auch an diesem Motor die Moglichkeit einer Einlassventilhubreduzierung und
einer Phasenlagenvariation der Ein- und Auslassnockenwelle, Bild 3.7. Samtliche Ven-
tiltriebsparameter und die Ventilerhebungskurven der Forschungsmotoren sowie die der

Serienmotoren kénnen auch Anhang A.1 entnommen werden.

Der mogliche Verstellbereich des Hubverstellers im Einlassventiltrieb wird vollsténdig fiir
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Bild 3.7: Ventiltriebsvariabilitdt des 1,61 Forschungsmotors anhand ausgewéhlter

Ventilerhebungskurven

die Reduzierung des Ventilhubes genutzt. Im Gegensatz dazu ist der Verstellbereich des
Fliigelzellenverstellers im Auslassventiltrieb so festgelegt, dass sowohl eine Verkiirzung als
auch eine Verldngerung der Auslassventil-Offnungsdauer moglich ist. Die Verkiirzung der
Auslassventil-Offnungsdauer ist durch thermodynamisch nicht mehr sinnvolle Steuerzei-
ten begrenzt. Durch ein zu spites Offnen der Auslassventile nach dem unteren Totpunkt
werden zwar die Expansionsverluste des Hochdruckprozesses minimiert, die Kompression
der Abgase bei noch geschlossenen Auslassventilen und die erhéhte Ausschiebearbeit fiih-
ren jedoch insgesamt zu einem Wirkungsgradverlust. Die Verlangerung der Auslassventil-
Offnungsdauer ist durch die erhhte mechanische Belastung begrenzt. Bei dem frithen
Offnen der Auslassventile ist noch ein hoher Gasdruck im Zylinder vorhanden, der sich
bei dem Offnungsvorgang in den Ventiltrieb iibertrégt. So bewirkt beispielsweise eine Ver-
lingerung der Auslassventil-Offnungsdauer um 50 °KW im Volllastbetrieb eine Erhohung

der maximalen Kontaktkraft im Auslassventiltrieb um 40 %, Bild 3.8.
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Bild 3.8: Erhohung der Kontaktkraft im Auslassventiltrieb infolge erhdhter Zylinderdriicke bei

frithem Auslass Offnen

3.2.2 Die externe Abgasriickfiihrung

An dem 1,41 Forschungsmotor sind mehrere Leitungen zur externen Abgasriickfithrung
verbaut. Sie erlauben eine variable Gestaltung sowohl einer Niederdruck- als auch einer
Hochdruck-Abgasriickfithrung. Die Unterschiede der beiden Verfahren bestehen in der
Entnahme- sowie der Einleitstelle des Abgases. Bei der Niederdruck-Abgasriickfithrung
wird das Abgas hinter der Turbine entnommen und vor dem Verdichter eingeleitet. Bei der
Hochdruck-Abgasriickfithrung befindet sich die Entnahmestelle vor der Turbine, und das
Abgas wird der Frischluft erst hinter dem Verdichter beigemischt. Eine weitere Variante
stellt die Kombination aus Hochdruck-Abgasentnahme und Niederdruck-Abgaseinleitung
dar. Durch die Abgasentnahme vor der Turbine und die Einleitung vor dem Verdichter

kann ein maximales Druckgefille erzeugt werden.

Zur Regulierung des Abgasmassenstroms kommt ein AGR-Ventil zum Einsatz. Neben dem
Ventil sind auch ein AGR-Filter und ein AGR-Kiihler in einem kompakten AGR-Modul
integriert. Das AGR-Filter dient zur Abscheidung von Partikeln, um die Ansaugstrecke
und insbesondere den Verdichter vor Verschmutzung zu schiitzen. Der AGR-Kiihler re-
duziert die Abgastemperatur auf ein fiir das verwendete Material der Ansaugstrecke ver-
tragliches Maf3, ehe der Ladeluftkiihler das Abgas-Frischluft-Gemisch auf die gewiinschte
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3.2 Autbau und Funktion der verwendeten Systeme

Ansaugtemperatur reguliert. Den schematischen Aufbau des Systems zur externen Ab-

gasriickfithrung an dem 1,41 Forschungsmotor zeigt Bild 3.9.

‘Hochdruck-AGR‘ ‘Niederdruck-AGR‘ ‘Hoch-/Niederdruck-AGR

AGR-Modul
Ventil Filter Kihler

= [P IANE

Regelklappe
Abgasgegendruck

Bild 3.9: Schematische Darstellung der verschiedenen AGR-Strategien

Die externe Abgasriickfiihrung kommt im Rahmen der experimentellen Untersuchungen
im Volllastbetrieb zum Einsatz, um die Klopfneigung zu reduzieren und den Kraftstoftver-
brauch sowie die Abgastemperatur zu verringern. Der 1,41 TSI-Motor verfiigt serienméflig

iiber kein System zur externen Abgasriickfithrung.

3.2.3 Die Systeme zur Ladungsbewegung

Ein weiterer, wesentlicher Baustein zur Arbeitsprozessoptimierung ist die Ladungsbewe-
gung. An dem Forschungsmotor kommen zwei Systeme zur Erzeugung der Ladungsbe-
wegung zum Einsatz: Neben der Verwendung der in Serie erprobten Ladungsbewegungs-
klappen (LBK) im Ansaugkanal ist der Brennraum mit einer 180 °-Maskierung um die
Einlassventilsitze versehen, Bild 3.10. Beide Systeme versetzen das Gemisch in eine so-

genannte Tumble-Bewegung, einer Rotationsbewegung um die Motorléngsachse.

Die aktivierte Ladungsbewegungsklappe verschliefit die untere Hélfte des Ansaugkanals
und leitet die Frischluft gezielt iiber den oberen Bereich der Einlassventile. Die Brenn-
raummaskierung schirmt die Unterseite des Einlasskanals ab. Dies fiihrt dazu, dass der

Grof3teil der Stromung iiber die Oberseite des Einlassventiltellers geleitet und so eine sta-
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3 Versuchsaufbau

Bild 3.10: (a) Leitblech der Ladungsbewegungsklappe

(b) Brennraummaskierung des 1,41 Forschungsmotors

bile Ladungsbewegung ausgebildet wird [Szengel 2007]. Hohe und Form der Maskierung
wurden auf Basis vorhergehender Simulationen und Untersuchungen definiert und sind
nicht Bestandteil dieser Arbeit.

3.2.4 Die Systeme zur Entflammung

Zur Beeinflussung der Entflammung kommen an dem Forschungsmotor zwei Systeme
zum Einsatz: Zum einen ein Ziindsystem, mit dem die Funkendauer stufenweise von
tz = 0,2ms bis auf t; = 5, 2ms verlangert werden kann, und zum anderen eine Versuchs-
einrichtung, mit deren Hilfe die Ansaugluft mit einer definierten Menge an Wasserstoff

angereichert werden kann.

DAS ZUNDSYSTEM

Das Ziindsystem ist urspriinglich fiir den Einsatz in Ottomotoren mit geschichteter Ben-
zindirekteinspritzung entwickelt worden. Dieses Brennverfahren weist bekanntermafien
eine hohe Empfindlichkeit hinsichtlich zyklischer Schwankungen auf. Eine lange Ziindfun-

kendauer soll die Gefahr von Verbrennungsaussetzern minimieren.

Bild 3.11 zeigt das Wirkprinzip des verwendeten Ziindsystems im Vergleich zu einem
System aus der Serie und einem hoch energetischen Ziindsystem. Der Vorteil liegt dem-
nach in der geringen Verlustenergie; denn wihrend ein hoch energetisches Ziindsystem

zur Erzeugung einer langen Ziindfunkendauer viel Energie benétigt, kann das verwendete
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3.2 Autbau und Funktion der verwendeten Systeme

Ziindsystem durch den speziellen Stromverlauf die Ziindfunkendauer variabel gestalten

und die Verlustenergie gering halten.

)(\ bendtigte Zeit
&

konventionelles ca. 60 mJ
Zundsystem

Verlustenergie

hoch energetisches
Zundsystem

+«— Hoher Strom zum L&sen von Verschmutzungen
%Q auf der Zindkerze
'n!

variable Energie:
20-300 mJ

Continuous-Multi- R
Spark-Ignition ca. 1ms
Zindsystem

ca. 3,2ms

Bild 3.11: Wirkprinzip des verwendeten Ziindsystems im Vergleich zu einem konventionellen

und einem hochenergetischen Ziindsystem (in Anlehnung an [Tokuda 2006])

Als Eingangsgrofien fiir das Ziindsystem werden lediglich die Ziindsignale sowie das Span-
nungssignal einer Ziindstrecke benttigt. Mittels eines Potentiometers kann dann die ge-
wiinschte Ziindfunkendauer in fiinf Positionen gewéhlt werden. Weitere Eingriffe in die

Motorelektronik sind nicht notwendig.

DIE WASSERSTOFFANREICHERUNG

Neben der Modifizierung des Ziindsystems kann auch die Beimischung eines reaktiven
Gases die Entflammung und Verbrennung eines mageren Gemisches begiinstigen. Wasser-
stoff ist durch seine hohe Ziindwilligkeit und die hohe laminare Flammengeschwindigkeit
hierfiir besonders geeignet. Um die Auswirkungen einer Wasserstoffanreicherung zu un-
tersuchen, wurde am Priifstand die Moglichkeit geschaffen, den Wasserstoff aus einer

Druckgasflasche zu entnehmen und der Ansaugluft beizumischen.

Der Einsatz von Wasserstoff — wenn auch nur in geringen Mengen — erfordert einige zu-
sétzliche Sicherheitsmafinahmen am Priifstand. Ein hoch sensibler Sensor iiber dem Motor
misst den Wasserstoffgehalt in der Umgebungsluft und sendet den Wert an einen Gas-

messcomputer. Dieser 16st bei Uberschreiten des eingestellten Grenzwertes einen Alarm
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3 Versuchsaufbau

aus, welcher sowohl akustisch als auch optisch mittels einer Warnlampe angezeigt wird.
Parallel unterbricht der Gasmesscomputer die Stromzufuhr fiir den Priifstand, ldsst aber
die Luftumwélzung aktiv, so dass der ausgetretene Wasserstoff aus dem Priifstand ge-
saugt wird. Ein Sicherheitsventil, welches in die Wasserstoffleitung integriert ist, schlief3t
im Falle einer Alarmauslésung und verhindert so ein Nachstrémen des Wasserstoffes aus
der Druckgasflasche. Sémtliche verwendeten Leitungen sind aus feuerfestem Material und
gasdicht miteinander verbunden. Vor und nach jeder Versuchsreihe wird der Versuchsauf-
bau mit einem Gaslecksuchgerit auf mogliche Undichtigkeiten iiberpriift. Der Sensor wird
dariiber hinaus in regelméfiigen Abstéinden mit Hilfe eines Probegases kontrolliert. Den
Aufbau der Versuchseinrichtung zeigt Bild 3.12.

Gasmesscomputer inkl.
Alarmlampe und -hupe  \yasserstoff-

Transmitter

Flaschendruck. | Massendurch-
flussregler

minderer

Magnetventil

Edelstahlwellen-

Edelstahlrohr schlauch

Bild 3.12: Schematische Darstellung des Versuchsaufbaus der Wasserstoffzufiihrung

Die gewiinschte Wasserstoffmenge wird mit einem Massendurchflussregler vom Priifstand
aus geregelt und gemessen. Der Wasserstoff wird kurz hinter der Drosselklappe eingeleitet.
Das positive Druckgefille zum Saugrohr gewihrleistet den Massentransport ohne einen

zusatzlichen Energieaufwand.
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4 Arbeitsprozessoptimierung im
Teillastbetrieb

Die experimentellen Untersuchungen zur Arbeitsprozessoptimierung hochaufgeladener Ot-
tomotoren im Teillastbetrieb stiitzen sich auf die Einlassventilhubreduzierung und die
Abgasriickfithrung. Der erste Abschnitt dieses Kapitels behandelt den Themenkomplex
der Ladungsbewegung, da beide Konzepte nur dann wirkungsvoll umgesetzt werden kon-
nen, wenn eine ausreichende Ladungsturbulenz sichergestellt ist. Anschliefend werden die
Potentiale der Einlassventilhubreduzierung und der Abgasriickfithrung eingehend analy-
siert und die Vorziige einer kombinierten Strategie beider Verfahren dargelegt. Der daran
anschliefende Abschnitt beschéftigt sich mit der Entflammung hochverdiinnter AGR-
Frischgasgemische. Das Kapitel schliefft mit einer Diskussion und Zusammenfassung der

gewonnenen Erkenntnisse.

4.1 Ladungsbewegung in Abhéingigkeit des

Einlassventilhubes

Bei einem homogenen betriebenen Ottomotor wird die Giite des Verbrennungsablaufs
entscheidend durch eine hohe Ladungsbewegung und Ladungsturbulenz wéhrend der Ge-
mischbildung und Verbrennung verbessert [Eichlseder 2008]. Dies gilt umso mehr, wenn
Brennverfahrenskonzepte wie die Einlassventilhubreduzierung oder die Abgasriickfiihrung
zum Einsatz kommen. Denn je ausgeprégter die Steuerstrategie ., Frithes Einlass Schliefit*
(FES) ist, desto langer ist auch die zusétzliche Expansion der Zylinderfiillung bei geschlos-
senen Ventilen und damit die Zeit fiir den Abbau der Ladungsbewegung. Die Qualitét der
Energieumsetzung wird demnach mit zunehmender Reduzierung des Einlassventilhubes
stark beeintréchtigt. Auch bei der Abgasriickfiihrung, die meist bei groflen Einlassven-
tilhiiben umgesetzt wird, ist eine hohe Ladungsbewegung erforderlich, da bei steigender
Ladungsverdiinnung die abnehmende Konzentration der Verbrennungsreaktanten sowie

die sinkende Prozesstemperatur zu einer Absenkung der laminaren Brenngeschwindigkeit
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

fiihren.

Eine Arbeitsprozessoptimierung, welche sich im betrachteten Betriebspunkt auf die Ein-
lassventilhubreduzierung und die Abgasriickfithrung stiitzt, kann daher nur dann wir-
kungsvoll umgesetzt werden, wenn sowohl bei hohem als auch bei kleinem Einlassventilhub
eine ausreichende Ladungsbewegung erzeugt und aufrecht erhalten werden kann. Der For-
schungsmotor ist dafiir mit zwei Ladungsturbulenz erzeugenden Systemen ausgestattet:
zum einen mit den in Serie erprobten Ladungsbewegungsklappen (LBK) im Ansaugkanal
und zum anderen mit einer im Brennraum integrierten 180 °-Einlassventilsitzmaskierung.
Beide Systeme versetzen das Gemisch in eine sogenannte Tumble-Bewegung, eine Rota-

tionsbewegung um die Motorldngsachse.

In diesem Zusammenhang soll die Frage geklédrt werden, wieviel Ladungsbewegung die
beiden Systeme in Abhéingigkeit des Einlassventilhubes erzeugen. Das Ergebnis ist ent-
scheidend fiir die weitere Bewertung der beiden Brennverfahrenskonzepte Einlassventil-
hubreduzierung und Abgasriickfithrung. Fiir jeden Einlassventilhub stehen vier unter-
schiedliche Konfigurationen zur Verfiigung: ein Zylinderkopf mit Brennraummaskierung
und ein Serienzylinderkopf; beide jeweils mit der Option, die Ladungsbewegungsklappen
zu aktivieren oder zu deaktivieren. Bild 4.1 zeigt die Versuchsmatrix exemplarisch fiir

einen Einlassventilhub von hgy = 9,0 mm und hAgy = 2,2 mm.

Ladungsbewegung in
Abhéngigkeit des Einlassventilhubes

2

—[ a) LBK aktiviert ] —[ c) LBK aktiviert ] -[ e) LBK aktiviert ] -[ g) LBK aktiviert ]
—[b) LBK deaktiviert] —[d) LBK deaktiviert] -[f) LBK deaktiviert] -[h) LBK deaktiviert]

Bild 4.1: Versuchsmatrix zur Untersuchung der Ladungsbewegung

Samtliche Varianten sind am Stromungspriifstand des Institutes fiir Mobile Systeme der
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4.1 Ladungsbewegung in Abhéngigkeit des Einlassventilhubes

Universitdt Magdeburg untersucht worden. Zusétzlich ist der maskierte Zylinderkopf in
Kombination mit dem variablen Ventiltrieb auf dem Motorenpriifstand zum Einsatz ge-
kommen. Aufbau und Funktion des Stréomungspriifstandes sind im Anhang A.2 beschrie-

ben.

Die Hohe der Ladungsbewegung kann auf unterschiedliche Weise bestimmt werden. Am
Stromungspriifstand werden beispielsweise die Geschwindigkeitsvektoren der einstromen-
den Luft gemessen. Zusétzlich stellt auch die Menge an durchgesetzter Luft einen wichti-
gen Messwert dar, womit sich dimensionslose Kennzahlen bestimmen lassen, die die Giite
der Kanal- und Ventilgestaltung beschreiben. An einem Motorenpriifstand lassen sich mit
Hilfe der Brenndauer und des Brennverzuges Riickschliisse auf die Ladungshewegung zie-
hen. Wird die Winkellage der Hauptenergieumsetzung konstant gehalten, kann auch der

Ziindwinkel zu Vergleichszwecken herangezogen werden.

Bild 4.2 stellt die am Stromungspriifstand ermittelten Stromungsprofile bei einem Ein-

lassventilhub von Ary = 9mm dar.

a) ZK-Serie /|LBK aktiviert b) ZK-Serie / LBK deaktiviert v, in m/s
. P R

.

¢) ZK-Maskierung /|LBK aktiviert

1 -20

-30

Bild 4.2: Gegeniiberstellung der unterschiedlichen Strémungsprofile bei einem Einlassventilhub

von hgy = 9,0mm in der Messebene 15mm (in Anlehnung an [Naumann 2007])

Die erste Zeile zeigt die Ergebnisse des Serienzylinderkopfes, die zweite die des maskier-
ten Zylinderkopfes. In der linken Spalte ist die Ladungsbewegungsklappe aktiviert, in der
rechten deaktiviert. Die Abbildungen zeigen eine Draufsicht auf den Zylinder mit den

Einlassventilen in der unteren Hélfte. Eine positive Stromungsgeschwindigkeit entspricht
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

einer abwérts gerichteten Stromung, eine negative Stromungsgeschwindigkeit einer auf-
wérts gerichteten Stromung. Es ist zu erkennen, dass lediglich in der linken Spalte bei
jeweils aktivierter LBK eine gerichtete Ladungsbewegung in Form einer Tumble-Stro-
mung mit hohen Strémungsgeschwindigkeiten erzielt wird. Eine Wirkung der Maskierung

ist nicht zu erkennen.

Bild 4.3 zeigt in analoger Weise die Stromungsprofile bei einem Einlassventilhub von
hgy = 2,2mm. Bei dem kleinen Einlassventilhub kommt die Wirkung der Maskierung
zur Geltung. Der ohnehin nur geringe Stromungsquerschnitt am Einlassventil wird durch
die Maskierung im unteren Bereich verschlossen, so dass die Luft gezielt {iber den oberen
Einlassventilbereich geleitet wird. Der gewéhlte Einlassventilhub liegt in diesem Fall im
Wirkungsbereich der Maskierung, die in der Folge die Tumble-Bewegung der einstréomen-
den Luft auslost. Mit der Ladungsbewegungsklappe hingegen kann keine ausreichende

Ladungsbewegung erreicht werden.

e) ZK-Serie / LBK aktiviert f) ZK-Serie / LBK deaktiviert v, inm/s
"M\\, N . 4/;’[}0\\\

”’L\\\‘

g)|ZK-Maskierung|/ LBK aktiviert

1 -20

-30

Bild 4.3: Gegeniiberstellung der unterschiedlichen Strémungsprofile bei einem Einlassventilhub

von hgy = 2,2mm in der Messebene 15 mm (in Anlehnung an [Naumann 2007])

Bild 4.4 zeigt anhand der gemessenen Volumenstrome eine Ubersicht der vier untersuch-
ten Varianten und verdeutlicht die bisher gewonnenen Erkenntnisse. Die Abhéngigkeit
der unterschiedlichen Varianten von dem Einlassventilhub ist deutlich zu erkennen. Bis
zu einem Einlassventilhub von ungefdhr hgy = 4 mm reduziert einzig die Brennraummas-
kierung den Volumenstrom. Ist ihr Wirkungsbereich iiberschritten — ab einem Einlass-

ventilhub von ungefihr hgy = 6 mm — stellt sie der Stromung keinen Widerstand mehr
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4.1 Ladungsbewegung in Abhéngigkeit des Einlassventilhubes

entgegen. Ab diesem Punkt wirkt ausschlielich die Ladungsbewegungsklappe.

70
o= ‘:’_’.}_
"
60 e //7'“ ‘
s
/ e
A [Einfluss der LBK| |
50 / 7
/
A l
0 /
= 40 G
VS Einfluss der / ’/_—/—/ QQQQQQQQ
Z Maskierung / Ry
S 30 e
2 N g
o /r< L4
S T N A
520 4 N
2 VA _ : :
VAR —— Zylinderkopf Serie, LBK deaktiv
10 / = ———- Zylinderkopf Serie, LBK aktiv
%/ —-—-Zylinderkopf Maskierung, LBK deaktiv
-------- Zylinderkopf Maskierung, LBK aktiv
0 : : : : I
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Einlassventilhub hgy in mm ——

Bild 4.4: Finfluss der LBK-Position und der Brennraummaskierung auf den Volumenstrom bei

unterschiedlichen Einlassventilhiiben

Die Untersuchungen am Stromungspriifstand fithren damit zu einem deutlichen Ergebnis,
Bild 4.5:

Ladungsbewegung in W
Abhéngigkeit des Einlassventilhubes

a) LBK aktiviert J c) LBK aktiviert J g) LBK aktiviert

h) LBK deaktiviert

Bild 4.5: Auswahl geeigneter Systeme zur Ladungsbewegung bei unterschiedlichen

Einlassventilhiiben als Ergebnis der Untersuchungen am Stréomungspriifstand
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

Bei einem groflen Einlassventilhub, welcher beispielsweise bei der Abgasriickfiithrung ein-
gesetzt wird, kann nur die Ladungsbewegungsklappe eine ausreichende Ladungsbewegung
erzeugen. Der Wirkungsbereich der Maskierung ist iiberschritten, so dass sie keinen nen-
nenswerten Beitrag zur Stromungsausbildung der einstrémenden Luft leistet. Bei einem
kleinen Einlassventilhub, welcher bei der Einlassventilhubreduzierung vorkommt, kann
die Ladungsbewegungsklappe die gewiinschte Tumble-Stromung hingegen nicht erzeugen;

hierfiir ist eine Maskierung notwendig.

Anhand der am Stromungspriifstand ermittelten Stromungsprofile lassen sich Tumble-
Kennzahlen bestimmen, die als Maf fiir die Intensitéit der Tumble-Stromung herangezogen

werden konnen, Bild 4.6 obere Diagramme.

7 : : : : 7
b | [—— zKserie, LBK deakiiv o i
__ 6+ ==== ZK Serie, LBK aktiv _/’,."" 6
{%‘ —-=- ZK mit Maskierung, LBK deaktiv /.’/_T"' %
§ 5 {eeesecen ZK mit Maskierung, LBK aktiv .4:-" 5 g
P
5 R . 5
s 4 hey = 9,0 mm 7| .7 \ 4 5
5 | w =~ o E - 5
S 3| Einfluss der LBK]| hey = 2,2 mm | Einfluss der Maskierung | 3 S
- N —_— = =
T 2 \ 2
N N
K N O St R e @
o) ————
g ! ~ 1€
= =
10 15 20 25 30 35 40 45 10 15 20 25 30 35 40 45
Messebene in mm ——= Messebene in mm ——=
30
- | [ LBK deaktiviert mit Maskierung
N |7/ L BK aktiviert mit Maskierung
=120
L | n = 2000 1/min
g,(\), 15 Pme = 2 bar
T 10 Agnw=0° (t(W
Q2 A paw = 20 ° KW
< 5 Algy =8 °KW n. ZOT
£ 0 (XagRlext = 0 %
Einlassventilhub Einlassventilhub Einlassventilhub
hgy =9 mm hgy =5 mm hgy =3 mm

Bild 4.6: Einfluss der LBK-Position und der Brennraummaskierung auf das Tumble-Niveau bei
unterschiedlichen Einlassventilhiiben sowie der Einfluss einer LBK-Variation auf den
Ziindwinkel an dem 1,61 Forschungsmotor mit Brennraummaskierung bei

unterschiedlichen Einlassventilhiiben

Auch in dieser Darstellung wird die Abhéangigkeit der Ladungsbewegung von dem Ein-

lassventilhub und dem verwendeten System deutlich. Auffillig ist das etwa um den Faktor
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4.2 Reduzierung der Ladungswechselverluste

3—4 hohere Tumble-Niveau der Brennraummaskierung bei kleinem Einlassventilhub ge-

geniiber der Ladungsbewegungsklappe bei grofem Einlassventilhub.

Dennoch gelingt es nicht, dieses erhéhte Ladungsbewegungsniveau in eine schnellere Ener-
giewandlung umzusetzen, Bild 4.6 unteres Diagramm. Es zeigt den Einfluss einer LBK-
Variation auf den Ziindwinkel an dem 1,61 Forschungsmotor mit Brennraummaskierung
bei unterschiedlichen Einlassventilhiiben. Die Winkellage der Hauptenergieumsetzung ist
konstant. Bei einem Einlassventilhub von hgy = 9mm ist der Einfluss der Ladungsbe-
wegungsklappe auf die Hohe der Ladungsbewegung zu erkennen. Die Maskierung leistet
keinen Beitrag, da ihr Wirkungsbereich iiberschritten ist. Bei einem Einlassventilhub von
hgyv = 3mm kommt der Einfluss der Maskierung hingegen zur Geltung. Die Brenndauer
kann allerdings — trotz des deutlich hoheren Tumble-Niveaus gegeniiber der Ladungsbe-
wegungsklappe — nicht verkiirzt werden. Hier erweisen sich das frithe Schlieen des Ein-
lassventils und die damit verbundene lange Zeitdauer zum Abbau der Ladungsbewegung

als nachteilig.

Zusammenfassung

Mit Hilfe von Priifstandsuntersuchungen und umfangreichen Messungen an einem Stro-
mungspriifstand konnte die Wechselwirkung zwischen der Brennraummaskierung und der

Ladungsbewegungsklappe bei unterschiedlichen Einlassventilhiiben gezeigt werden.

Die Brennraummaskierung erzeugt bei kleinen Einlassventilhiiben ein sehr hohes Maf3
an Ladungsbewegung. Sobald ihr Wirkungsbereich iiberschritten ist, bleibt sie jedoch
wirkungslos. Ab diesem Punkt kann nur noch die Ladungsbewegungsklappe Ladungsbe-
wegung erzeugen. Sie hat hingegen bei kleinen Einlassventilhiiben keine Wirkung. Fiir die
Umsetzung eines Brennverfahrens mit Einlassventilhubreduzierung ist demnach eine Mas-
kierung notwendig; fiir die alleinige Abgasriickfithrung ist die Ladungsbewegungsklappe

vorzuziehen.

4.2 Reduzierung der Ladungswechselverluste

Die thermodynamische Optimierung des Brennverfahrens im Teillastbetrieb verfolgt haupt-
séchlich das Ziel, die Ladungswechselverluste und damit den Kraftstoffverbrauch des Ot-
tomotors zu senken. Die quantitative Lastregelung eines konventionellen Ottomotors er-
fordert eine genau auf die Kraftstoffmasse abgestimmte Luftmasse. Diese wird mit Hilfe
des Saugrohrdrucks durch die Drosselklappe und/oder mit Hilfe des angesaugten Luftvo-

lumens iiber die Einlassventile eingestellt. Da die iiberwiegende Anzahl der Ottomotoren
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

iiber keine Moglichkeit der Einlassventilhubverstellung verfiigt, wird die erforderliche Luft-
masse iiber den Saugrohrdruck geregelt. Thermodynamisch nachteilig ist dabei die von
dem Kolben aufzubringende Ansaugarbeit, die umso hoher ausféllt, je geringer der Druck
im Saugrohr ist. Eine Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb verfolgt demnach das
vordergriindige Ziel, den Saugrohrdruck unter Konstanthaltung des Betriebspunktes zu

erhohen.

Zwischen den Groflen Luftmasse, Luftvolumen und Saugrohrdruck besteht ein physikali-

scher Zusammenhang, der durch die allgemeine Gasgleichung ausgedriickt wird:

p-V=m-R-T. (4.1)

Unter der Annahme, dass wihrend des Ladungswechsels sowohl die Temperatur als auch
die Gaszusammensetzung konstant sind, nimmt der Ausdruck auf der linken Gleichungs-

seite einen konstanten Wert Kyp fiir einen Betriebspunkt an:

MZR'T:KBP. (4.2)
m

Die allgemeine Gasgleichung gibt in dieser Form in vereinfachter Weise sehr anschaulich
wieder, welche Moglichkeiten bestehen, den Betriebspunkt eines Ottomotors einzustellen.
Bei der konventionellen Lastregelung eines Ottomotors ohne variablen Ventiltrieb wird
die zur stochiometrischen Verbrennung erforderliche Mindestluftmasse (mp,)yin mit Hilfe
des dafiir notwendigen Saugrohrdrucks p,;, iber die Drosselklappe eingestellt. Unabhén-
gig von dem gewihlten Betriebspunkt bleibt das angesaugte Luftvolumen (Veviub)max
konstant. Der Index kennzeichnet dabei den Haupteinflussfaktor auf das Luftvolumen,

den maximalen Einlassventilhub.

Pmin * (VEVHub)max
(mL)min

= Kpp . (4.3)

Unter der Annahme eines konstanten Wirkungsgrades — als Voraussetzung fiir diese
idealisierte Betrachtung — lédsst sich der konstante Faktor Kgp und damit der Betriebs-
punkt eines Ottomotors mit Hilfe diverser Kombinationsmoglichkeiten der drei Variablen
Druck, Volumen und Masse einstellen. Die Vielfiltigkeit der Variationsmoglichkeiten ist
im Bild 4.7 dargestellt.

Im Kennfeld links oben ist der Ausgangspunkt eines quantitativ geregelten Ottomotors
nach Gleichung 4.3 zu erkennen. Wie eingangs erwihnt, ist es das Ziel einer Arbeitspro-
zessoptimierung bei Teillast, den Saugrohrdruck auf das Niveau des Umgebungsdrucks

anzuheben, um die Ladungswechselverluste zu minimieren. Dies kann beispielsweise durch
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p

(VEVHub)max* (.\ max

o)

=]

=

T

(0]

>

[)]

(2]

o

=

S5

[

[}

IS

3 A

(] p-

> m = Kep
(Vevhuo)min — [Annahme: n= konst.}

Pmin

(m L)min Masse —— (mL)min + Mpmax

Bild 4.7: Das Prinzip der Massenerh6hung und Volumenreduzierung im Druck-Volumen-

Masse-Kennfeld eines konstanten Betriebspunktes

eine Einlassventilhubreduzierung erreicht werden, die das Volumen der angesaugten Luft
verringert und so den hoheren Saugrohrdruck kompensiert. Die Luftmasse bleibt dabei
konstant. Das Konzept der Volumenreduzierung ist im Kennfeld an der linken Begren-

zungslinie abgebildet:

Pmin (VEVHub)maX _ Pmax * (VEVHUb)miH — KBP . (44)
(mL)min (mL)min

Eine weitere Moglichkeit besteht in der Erhohung der angesaugten Masse, bestehend aus
der Mindestluftmasse und einer Inertgasmasse, beispielsweise Abgas. Bei diesem Ver-
fahren bleibt der Einlassventilhub konstant. Das Konzept der Massenerhthung ist im

Kennfeld an der oberen Begrenzungslinie abgebildet:

Pmin * (VEVHub)ma.x _ Pmax * (VEVHub)ma.x _ KBP . (45)
(mL)min (mL)min + Mmax

Beide Konzepte, das Konzept der Volumenreduzierung und das Konzept der Massener-

hohung, werden im Folgenden einzeln vorgestellt und thermodynamisch bewertet.
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

4.2.1 Das Konzept der Volumenreduzierung

Die Diagramme im Bild 4.8 zeigen die Auswirkungen einer Einlassventilhubvariation auf
die Ladungswechselverluste. Dabei sind insbesondere die Verldufe der einzelnen Teilver-

luste der angewandten UT-UT-Methode interessant.
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Bild 4.8: Einfluss einer Einlassventilhubvariation auf die Ladungswechsel-, Drossel- und

Kompressionsverluste

Es ist zu erkennen, dass die zunehmenden Kompressionsverluste den stetig abnehmen-
den Drosselverlusten entgegenwirken. Der Grund liegt in der Expansion des Kolbens bei
geschlossenen Ventilen, wodurch das Temperatur- und das Druckniveau zu Beginn der
Verdichtung gesenkt werden. Die Folge ist ein verringertes effektives Verdichtungsver-

haltnis.

Ebenfalls abgebildet sind die Ladungswechselschleifen des maximalen und des minima-
len Einlassventilhubes. Neben den héheren Kompressionsverlusten fallen bei dem kleinen
Einlassventilhub auch die Drosselverluste auf. Sie konnen zwar deutlich reduziert, aber

trotz des Umgebungsdrucks im Saugrohr nicht vollstéindig vermieden werden. Der Grund
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4.2 Reduzierung der Ladungswechselverluste

liegt in der Drosselung im Ventilspalt. Einer , drosselfreien Laststeuerung® wird dieses
Verfahren nicht gerecht.

Bild 4.9 zeigt den Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswech-
selverlusten bei der Einlassventilhubvariation. Dem Kurvenverlauf liegen mehrere Mess-
punkte zugrunde, um die Wahrscheinlichkeit fehlerhafter Interpretationen durch Messun-

genauigkeiten moglichst gering zu halten.
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Bild 4.9: Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswechselverlusten bei

einer Einlassventilhubvariation

Der exponentielle Verlauf dieser Kurve bestétigt die bisher gewonnenen Erkenntnisse. Bei
einer Verstellung von hgy = 9mm auf hgy = 5 mm besteht noch ein linearer Zusammen-
hang zwischen der Zunahme des Saugrohrdrucks und der damit einhergehenden Reduzie-
rung der Ladungswechselverluste. Je kleiner der Einlassventilhub aber wird, umso steiler
wird auch der Kurvenverlauf. Urséchlich dafiir sind die steigenden Kompressionsverluste
und die zunehmende Drosselung im Ventilspalt. Insbesondere die kleinen Einlassventilhii-

be sind demnach mit thermodynamischen Verlusten behaftet, die es zu vermeiden gilt.
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

4.2.2 Das Konzept der Massenerhohung

Das rechte untere Diagramm im Bild 4.10 zeigt den Verlauf der einzelnen Ladungs-
wechselverluste bei einer AGR-Variation. Die Abgasriickfiihrung bewirkt im betrachte-
ten Betriebspunkt, dass die wiahrend des Ladungswechsels angesaugte Frischluftmenge
bei konstanter Drosselklappenstellung um das Mafl des zuriickgefiihrten Abgases redu-
ziert wird. Um dennoch die erforderliche Mindestluftmasse zufiithren zu konnen, muss der
Saugrohrdruck angehoben werden. Durch die Abgasriickfithrung erhoht sich auch die im
Zylinder befindliche Gesamtmasse, wodurch das Druck- und das Temperaturniveau zu
Beginn der Verdichtung angehoben werden. Die Abgasriickfiithrung verringert demnach —
im Gegensatz zur alleinigen Einlassventilhubreduzierung — sowohl die Drossel- als auch
die Kompressionsverluste. Die Wirkungen der beschriebenen Effekte sind auch an den

Verldufen der Ladungswechselschleifen im oberen rechten Diagramm zu erkennen.
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Bild 4.10: Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswechselverlusten bei
einer AGR-Variation sowie deren Einfluss auf die Ladungswechsel-, Drossel- und

Kompressionsverluste

Das linke Diagramm zeigt in analoger Weise zur Darstellung der Einlassventilhubvariation
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4.2 Reduzierung der Ladungswechselverluste

(siehe Bild 4.9) den Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswech-
selverlusten bei einer AGR-Variation. Da sowohl die Kompressions- als auch die Drossel-

verluste gesenkt werden, ergibt sich folgerichtig ein linearer Zusammenhang.

Aus theoretischer Sicht ist die Abgasriickfithrung demnach effizienter als die Einlassven-
tilhubreduzierung. Praktisch wire dieses Optimum allerdings nur dann umzusetzen, wenn
es gelange, die Abgasriickfithrung solange fortzufiihren, bis der Zustand der drosselfreien
Laststeuerung erreicht wiirde. Da jedoch die Restgasvertréglichkeit des Motors begrenzt
ist, endet die Variation bei Erreichen der Stabilitéitsgrenze, aber noch deutlich vor Errei-
chen des maximalen Saugrohrdrucks. In der Summe ist dadurch bei der AGR-Variation
eine geringere Reduzierung der Ladungswechselverluste zu verzeichnen als bei der Ein-

lassventilhubvariation.

Mit Hilfe der im Vorfeld definierten Annahmen und Vereinfachungen zur Lastregelung
kann die theoretisch notwendige AGR-Rate berechnet werden, die fiir eine drosselfreie

Laststeuerung in dem betrachteten Betriebspunkt notwendig wire. Danach gilt:

KBP _ Pmin * (VEVHub)maX _ Pmax * (VEVHub)maX (4 6)
(mL)min (mL)min + (mmaX)AGR
= (mL>min _ Pmin (47>

(mL>min + (mmax)AGR Pmax .
Mit Hilfe der Definition der Luftrate

my,
r,=1—2Tpgr = —— 4.8
- T i+ macr (48)
lasst sich Gleichung 4.7 umformen:
Pmin

max

1 — (ZAGR)max = (4.9)

Pmin

pmax

= (‘TAGR)maX =1- (41())

Fiir den vorliegenden Fall ergéibe sich damit bei einem minimalen Saugrohrdruck von
Pmin = 383 mbar und einem Zielwert von pu.. = 950 mbar eine AGR-Rate von ca. 60 %,

um die drosselfreie Laststeuerung ausschliefllich mittels Abgasriickfiithrung zu erreichen.

Wird anstelle des Abgases zusétzliche Luft angesaugt, die nicht an der Verbrennung teil-
nimmt, so ldsst sich das theoretische Optimum ebenfalls darstellen. Genau auf diesem
Prinzip basiert die geschichtete Benzindirekteinspritzung. Dieses Brennverfahren erreicht

gegeniiber allen anderen Konzepten aufgrund der geringsten Ladungswechselverluste den
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

héchsten Wirkungsgrad bei Teillast. Denn gegeniiber der Einlassventilhubreduzierung be-
steht der Vorteil des grofleren Einlassventilhubes und damit der geringeren Drossel- und
Kompressionsverluste. Gegeniiber der Abgasriickfithrung besteht der Vorteil, die Entdros-

selung bis zum Erreichen des Umgebungsdrucks im Saugrohr fortfithren zu kénnen.

Zur Verdeutlichung der theoretischen Vorteile der Massenerh6hung zeigt Bild 4.11 den
Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswechselverlusten bei ei-
ner Lastvariation und vergleicht diesen mit dem bei einer Einlassventilhubreduzierung.
Das Prinzip der Lastvariation kann dabei dem der Abgasriickfiihrung oder der geschich-
teten Benzindirekteinspritzung gleichgestellt werden, mit der Einschriankung, dass die zu-
sitzliche Luftmasse an der Verbrennung teilnimmt und der Betriebspunkt dadurch nicht
konstant ist. Der lineare Verlauf und die deutlich geringeren Ladungswechselverluste ge-
geniiber der Einlassventilhubreduzierung bekréftigen die thermodynamischen Vorteile der

Massenerhohung gegeniiber der Volumenreduzierung.
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Bild 4.11: Gegeniiberstellung des Zusammenhangs zwischen dem Saugrohrdruck und den

Ladungswechselverlusten bei einer Lastvariation und einer Einlassventilhubvariation
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4.2 Reduzierung der Ladungswechselverluste

4.2.3 Kombination beider Konzepte

Die bisherigen Untersuchungen belegen, dass die Abgasriickfiihrung die wirksamere Me-
thode gegeniiber der Einlassventilhubreduzierung ist, sofern es geldnge, den Ansaugvor-
gang damit weitgehend zu entdrosseln. Diesem theoretischen Optimum steht allerdings
die Restgasvertraglichkeit des Motors entgegen. Es bietet sich demnach eine Kombination

beider Konzepte an.

Um die bestmogliche Kombination aus Abgasriickfiihrung und Einlassventilhubreduzie-
rung zu bestimmen, bietet sich folgende experimentelle Vorgehensweise an: Bei verschiede-
nen Einlassventilhiiben wird jeweils eine AGR-Variation durchgefiihrt. Diese wird solange
fortgesetzt, bis entweder der maximale Saugrohrdruck oder die Grenze der Restgasvertrag-
lichkeit erreicht ist. Die geringsten Ladungswechselverluste sind bei dem Einlassventilhub
zu erwarten, bei dem der maximale Saugrohrdruck mit der grofStmoglichen AGR-Rate

erreicht wird. Eine schematische Darstellung dieser Vorgehensweise zeigt Bild 4.12.
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Bild 4.12: Schematische Darstellung moglicher Kombinationen aus Massenerh6hung und

Volumenreduzierung im Druck-Volumen-Masse-Kennfeld

Die Abgasriickfithrung kann dabei intern durch eine Phasenlagenvariation der Ein- oder
Auslassnockenwelle erfolgen. Das im Vergleich zum externen Abgas heiflere interne Abgas

verspricht weitere Vorteile, wie die folgende theoretische Betrachtung zeigt.
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

Das Prinzip der Massenerhchung mit interner Abgasriickfithrung ldsst sich wie folgt be-

schreiben:
Pmax * (VEVHD ) max

(mL)min + (mAGR>int

= (KAGR)int - (4.11)

Analog das Prinzip der Massenerhthung mit externer Abgasriickfithrung:

Pmax * (VEVHub)max
(mL)min + (mAGR)ext

= (KAGR )ext - (4.12)

Da die Temperatur der internen Restgasmasse hoher ist als die der externen Restgasmasse,
folgt:
R (Tacr)imt > R (TAGR)ext (4.13)

= (KaGR)int > (KAGR )ext - (4.14)

Einsetzen von Gleichung 4.11 und Gleichung 4.12 in Gleichung 4.14 ergibt:

Pmax ° (VEVHub>maX Pmax ° (VEVHub)max (4 15)
(mL)min + (mAGR)int (mL)min + (mAGR)ext
= (MAGR)ext > (MAGR)int - (4.16)

Fiir das Erreichen desselben Saugrohrdrucks ist bei der externen AGR somit die Riick-
fithrung einer grofleren Restgasmasse notwendig, als bei der internen AGR. Der Grund
dafiir liegt in der hoheren Temperatur des internen Abgases. Da die Restgasvertriglichkeit
des Motors begrenzt ist, hat die interne Abgasriickfithrung demnach einen entscheiden-
den Vorteil, so dass fiir die weiteren Betrachtungen ausschliellich auf dieses Prinzip der

Abgasriickfithrung zuriickgegriffen wird.

Bild 4.13 zeigt die Auswirkungen des kombinierten Brennverfahrens. Die schwarze Kur-
ve zeigt den bereits bekannten Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den
Ladungswechselverlusten bei der Variation des Einlassventilhubes. Zusétzlich stellen die
grauen Kurven diesen Zusammenhang bei verschiedenen AGR-Raten dar, die bei unter-
schiedlichen Einlassventilhiiben iiber eine Phasenlagenvariation der Ein- und Auslassno-

ckenwelle eingestellt werden.

Der Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswechselverlusten ist
auch bei der internen Abgasriickfithrung annédhernd linear, so wie es bereits bei der exter-
nen Abgasriickfithrung zu beobachten war. Bei einem Einlassventilhub von hgy = 2mm
und hgy = 3mm kann nicht der gesamte Verstellbereich des Phasenlagenverstellers von
40 °KW genutzt werden, da bereits vorzeitig die Saugrohrdruckgrenze im Ansaugkanal

iiberschritten wird. Es ist jedoch bereits ersichtlich, dass mit einem Einlassventilhub von
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Bild 4.13: Zusammenhang zwischen dem Saugrohrdruck und den Ladungswechselverlusten bei

verschiedenen Kombinationen aus Einlassventilhub und interner AGR-Rate

hgyv = 3mm und Abgasriickfithrung geringere Ladungswechselverluste erreicht werden als

mit einem Einlassventilhub von Agy = 2 mm.

Wird der Einlassventilhub schliefllich auf hgy = 5 mm erhoht, lédsst sich der gesamte Ver-
stellbereich der Einlassnockenwelle nutzen. Dadurch werden die Ladungswechselverluste
gegeniiber denen der alleinigen Einlassventilhubreduzierung noch einmal deutlich ver-
ringert. Die mit diesen Einstellungen im Zylinder befindliche Restgasrate ist mit Hilfe
einer 1D-Ladungswechselsimulation bestimmt worden und betragt zagr ~ 25 %. Damit
gelingt es, die Stabilitdtsgrenze annihernd in den Bereich des maximalen Saugrohrdrucks
zu legen — ein eindeutiges Indiz dafiir, dass hier die vorldufig beste Kombination aus

Einlassventilhub und Abgasriickfithrungsrate erreicht ist.

Die Auswirkungen der Nockenwellenvariation bei einem Einlassventilhub von hgy = 9 mm
sind vergleichbar mit denen der im vorherigen Kapitel vorgestellten externen AGR-Va-

riation. Erwartungsgeméfl kann mit dieser Konstellation nicht das maximale Potential

erreicht werden.
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

Bei der Betrachtung der Ladungswechselschleifen sind die Vorteile des kombinierten Brenn-
verfahrens ersichtlich, Bild 4.14.
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Bild 4.14: Gegeniiberstellung der Ladungswechselschleifen ausgewéhlter Einlassventilhub- und
AGR-Kombinationen

Gegeniiber der alleinigen Einlassventilhubvariation kénnen sowohl die Drossel- als auch
die Kompressionsverluste weiter reduziert werden. Die Ursache der geringeren Drossel-
verluste liegt im gréferen Einlassventilhub, in dessen Ventilspalt deutlich weniger Stro-
mungsverluste auftreten. Die lingere Ventiloffnungsdauer und die groBere Zylindermasse

erklaren schlieBlich die verringerten Kompressionsverluste.

Die beschriebenen Vorteile des kombinierten Brennverfahrens gegeniiber der alleinigen
Einlassventilhubvariation fiihren auch zu einer deutlichen Reduzierung des effektiven
Kraftstoffverbrauchs, Bild 4.15. Ausgehend von einem konventionellen Einlassventilhub
von hgy = 9mm kann der Kraftstoffverbrauch mit Hilfe der Einlassventilhubreduzierung
um ca. 5% gesenkt werden. Demgegeniiber kann mit der kombinierten Betriebsstrategie

eine Reduzierung von iiber 15 % erreicht werden.

Auch die NOx-Rohemissionen kénnen mit dem kombinierten Brennverfahren im Vergleich
zu der alleinigen Einlassventilhubreduzierung deutlich gesenkt werden, da das zuriickge-
haltene Abgas die Verbrennungsspitzentemperatur und den maximalen Verbrennungs-
druck senkt — beides wirkt sich positiv auf die Bildung der Stickoxide aus. Bei den un-
verbrannten Kohlenwasserstoffen und den CO-Rohemissionen kann weder eine deutliche

Verbesserung noch Verschlechterung beobachtet werden.
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Bild 4.15: Einfluss der Einlassventilhubreduzierung und des kombinierten Brennverfahrens auf

den Kraftstoffverbrauch und die Rohemissionen

Zusammenfassung

Es konnte nachgewiesen werden, dass es unter thermodynamischen Gesichtspunkten nicht
sinnvoll ist, die Ladungswechselverluste nur iiber den Einlassventilhub zu reduzieren. Die
Abgasriickfithrung besitzt das wesentlich groflere Potential, sofern es gelingt, den An-
saugvorgang damit vollsténdig zu entdrosseln. Der Ausnutzung dieses theoretischen Op-
timums steht allerdings die begrenzte Restgasvertriaglichkeit des Motors entgegen. Das
beste Ergebnis wird mit einem kombinierten Brennverfahren erreicht, bei dem zunéchst
die maximale Restgasmenge zuriickgehalten und erst im Anschluss der Einlassventilhub

reduziert wird.

Mit dieser kombinierten Betriebsstrategie konnen die Ladungswechselverluste, der Kraft-
stoffverbrauch und die NOx-Rohemissionen deutlicher reduziert werden, als es mit der

alleinigen Einlassventilhubreduzierung gelingt.
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

4.3 Erhohung der Restgasvertriglichkeit

Die Ergebnisse der bisher vorgestellten Untersuchungen zeigen, dass ein theoretisches
Optimum existiert, bei dem der Zustand der drosselfreien Laststeuerung ausschliefllich
iiber die Abgasriickfithrung erreicht wird. Der Ausnutzung dieses Potentials steht jedoch
die begrenzte Restgasvertréglichkeit des Motors entgegen. Daran wird deutlich, dass eine
Potentialerweiterung des Brennverfahrens insbesondere iiber eine Steigerung der Restgas-

vertriaglichkeit zu erreichen ist.

Bild 4.16 zeigt den Verlauf des indizierten Mitteldrucks zweier unterschiedlicher Mo-

toren bei Uberschreiten der maximal zulissigen Standardabweichung aufgrund zu hoher

Restgasraten.

4 4
T (Pmi)stg = 0,23 bar W (Pmi)stg = 0,35 bar
a 3 A b 4 A AAA 5 l A a 3 ‘ l
E MR YA 8 3 RTINS A
c c
i ! K T
x 2 Bereich der zulassigen Standardabweichung x 2 Bereich der zuldssigen Standardabweichung
S (+/- 0,15bar vom arithmetischen Mittelwert) S (+/- 0,15bar vom arithmetischen Mittelwert)
S s
- o]
R = <

0 0

0 20 40 60 80 100 0 20 40 60 80 100
Motorzyklus — Motorzyklus —
(a) (b)

Bild 4.16: Verlauf des indizierten Mitteldrucks bei Uberschreiten der maximal zulissigen
Standardabweichung, verursacht durch
(a) inhomogene Gemischverteilung

(b) Verbrennungsaussetzer

Das linke Diagramm zeigt einen kontinuierlich unruhigen Motorlauf aufgrund einer man-
gelhaften Homogenisierung des Luft-Kraftstoff-Abgas-Gemisches. Eine Verbesserung die-
ses Laufverhaltens liele sich beispielsweise durch eine erhéhte Ladungsbewegung errei-
chen. Im rechten Diagramm verursacht ein einzelner Verbrennungsaussetzer das Uber-
schreiten der zuldssigen Standardabweichung; die Schwankungsbreite der restlichen Zy-
klen ist hingegen sehr gering. Verursacht wird der Verbrennungsaussetzer durch ein nicht
brennbares Luft-Kraftstoff-Abgas-Gemisch, das zuféllig gerade zum Ziindzeitpunkt an der

Ziindkerze vorliegt.

Bei dem in dieser Arbeit vorgestellten Brennverfahren wird die Grenze der Restgasvertrag-
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4.3 Erhéhung der Restgasvertréglichkeit

lichkeit fast ausschlieflich durch Verbrennungsaussetzer — gemifl dem rechten Diagramm
— tiberschritten. Eine Steigerung der Ladungsbewegung wiirde in diesem Fall zu keiner
Verbesserung fithren; vielmehr muss die Entflammung des mageren Gemisches sicherge-

stellt werden, um die Verbrennungsaussetzer zuverldssig zu vermeiden.

Im Folgenden werden die Ergebnisse zweier Versuchsreihen vorgestellt, die sich mit der an-
gesprochenen Problematik auseinandersetzen. In der ersten Versuchsreihe wird die Ziind-
funkendauer variiert, in der zweiten Versuchsreihe die Ansaugluft mit Wasserstoff ange-

reichert.

4.3.1 Variation der Ziindfunkendauer

Die sporadisch auftretenden Verbrennungsaussetzer entstehen dadurch, dass zum Ziind-
zeitpunkt kein entflammbares Gemisch an der Ziindkerze vorliegt. Aufgrund der vorhan-
denen Ladungsbewegung ist aber zu erwarten, dass dieser Zustand nicht lange anhélt.
Eine Verlangerung der Funkendauer miisste demnach die Verbrennungsaussetzer verhin-

dern konnen.

Fiir die Versuchsreihe steht ein Ziindsystem zur Verfiigung, mit dessen Hilfe die gewiinsch-
te Funktionalitét erfiillt werden kann. Mit diesem — Continuous Multi-Spark Ignition ge-
nannten — System kann die Funkendauer stufenweise von ¢z = 0,2 ms bis auf t; = 5,2 ms
verldngert werden. Aufbau und Funktion wurden in Kapitel 3.2.4 beschrieben und koén-
nen zudem der im Literaturverzeichnis angegebenen Quelle [Tokuda 2006] entnommen

werden.

Fiir die experimentellen Untersuchungen wird ein Einlassventilhub von hgy = 5 mm ein-
gestellt und die Restgasrate schrittweise erhoht. Die verschiedenen Betriebspunkte werden
dabei mit unterschiedlichen Funkendauern gemessen. Eine Funkendauer von t; = 1,2ms
simuliert hierbei einen Standard-Ziindfunken, wie er in der Serie Verwendung findet.
Bild 4.17 zeigt exemplarisch fiir die gesamte Versuchsreihe die Verldufe der indizier-
ten Mitteldriicke aller vier Zylinder mit einer Funkendauer von t7 = 1,2ms und einer

Funkendauer von t7 = 5,2 ms, jeweils bei einer AGR-Rate von zaqr =~ 30 %.

In diesem Betriebspunkt kann mit der kiirzeren Funkendauer kein aussetzerfreier Mo-
torlauf erreicht werden. Die Grenze der Restgasvertréiglichkeit ist deutlich iiberschritten.
Mit der ldngeren Funkendauer gelingt es hingegen, die Verbrennungsaussetzer zu ver-
meiden. Fiir das Brennverfahren bedeutet das eine gréffere Ausnutzung des vorhandenen
Potentials, da mit der Erhohung der Restgasvertraglichkeit auch eine Anndherung an das

theoretische Optimum einhergeht.
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Bild 4.17: Gegeniiberstellung der Verlaufe der indizierten Mitteldriicke aller Zylinder in einem

Betriebspunkt mit unterschiedlichen Funkendauern

Bild 4.18 zeigt den Zusammenhang zwischen der Standardabweichung des indizierten

Mitteldrucks und der Restgasrate bei insgesamt fiinf verschiedenen Funkendauern.

Mit einer Funkendauer von ¢z = 0,2 ms lésst sich lediglich eine geringe Menge an Restgas
zuriickfithren. Mit einer Funkendauer von ¢t; = 1,2 ms gelingt es zunéchst, die Aussetzer-
grenze in Richtung héherer Restgasraten zu verschieben, bis auch hier die Verbrennungs-
anomalie zu beobachten ist. Der im Diagramm mit (a) bezeichnete Punkt entspricht den
im Bild 4.17 links dargestellten Verldaufen der indizierten Mitteldriicke. Mit der weiteren
Verlangerung der Funkendauer gelingt abermals eine Steigerung der Restgasvertréglich-
keit. Der im Diagramm mit (b) bezeichnete Punkt entspricht den im Bild 4.17 rechts
dargestellten Verldufen der indizierten Mitteldriicke.

Aufgrund der hohen Restgasrate und der damit zunehmend langsamer werdenden Ver-
brennung muss sehr frith geziindet werden, um eine verbrauchsoptimale Schwerpunktlage
einhalten zu konnen. Wie dem Diagramm zu entnehmen ist, musste die Versuchsreihe

schliellich bei Erreichen der Ziindwinkelgrenze von ¢z = 60 °KW v.ZOT unterbrochen
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Bild 4.18: Einfluss der Ziindfunkendauer auf die maximal zuldssige AGR-Rate eines

Betriebspunktes

werden, ohne die Grenze der maximal zuldssigen Standardabweichung iiberschritten zu
haben. Ferner ist zu beobachten, dass ab einer Ziindfunkendauer von t7 = 2,2 ms keine
Verbrennungsaussetzer mehr auftreten. Ein Unterschied zu den lingeren Funkendauern

ist somit nicht zu erkennen.

Bild 4.19 stellt die Zunahme des Brennverzuges und der Brenndauer bei Erhéhung der
Restgasrate in der vorliegenden Versuchsreihe dar. Es ist gut zu erkennen, dass nicht die
lénger werdende Brenndauer, sondern der stark zunehmende Brennverzug das Problem
ist.

Da die Versuchsreihe nicht durch Verbrennungsaussetzer, sondern durch den frithen Ziind-
winkel limitiert ist, gelangt das Brennverfahren an eine neue Grenze, die mit dem verwen-
deten Ziindsystem allein nicht iiberschritten werden kann. Vorteilhaft wire demnach eine
Losung, die neben der sicheren auch eine schnellere Entlammung des mageren Gemisches

ermoglicht.
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Bild 4.19: Zunahme des Brennverzuges und der Brenndauer bei einer AGR-Variation

4.3.2 Wasserstoffanreicherung der Verbrennungsluft

Eine hohe Restgasrate erhoht die Anzahl nicht reaktiver Gemischanteile und reduziert
dadurch die laminare Flammengeschwindigkeit. Die Folge ist ein erhéhter Brennverzug.
Um dennoch eine wirkungsgradoptimale Energieumsatzlage einhalten zu kéonnen, muss
die Ziindung daher weit vor dem Verbrennungs-OT eingeleitet werden, was die Flammen-

geschwindigkeit abermals reduziert, Bild 4.20.

Wasserstoff ist ein sehr reaktives Gas mit einer hohen laminaren Flammengeschwindigkeit.
Er ist demnach besonders geeignet, um sowohl die Entlammung als auch die Verbrennung
eines mageren Gemisches zu unterstiitzen, den Brennverzug gering zu halten und die

laminare Brenngeschwindigkeit zu erhohen.

Um die Auswirkungen der Wasserstoffanreicherung zu untersuchen, wird der Wasser-
stoff am Priifstand aus einer Druckgasflasche entnommen. Somit wird er ohne zusétzliche

Energieaufwendung dem Verbrennungsprozess zugefiihrt. Diesen Umstand gilt es bei der

62



4.3 Erhéhung der Restgasvertréglichkeit

4,5 I I I I |
Relevanter KW-Bereich |
far die Zindung |
{ 40 S
|
o 35 / |
> / C N\
[ 1
£9 / | \
IS D 3,0 ]
) |
23 :
O 1
oE 25 |
55 | N\
o8 ]
S 20 / : AN
Q |
£ / i \
§ :
T 15 |
Al =7 °KW n. ZOT]
1,0 ‘ L !
-90 -60 -30 0 30 60 90

Kurbelwinkel @ .y in ° KW

Bild 4.20: Abhéngigkeit der berechneten laminaren Flammengeschwindigkeit von dem

Kurbelwinkel bei stéchiometrischem Gemisch (in Anlehnung an [Lauer 2008])

Potentialbewertung der Versuchsreihe zu beriicksichtigen. Die Bestimmung der Wasser-
stoffmenge erfolgt mittels eines Massendurchflussreglers, der einen auf Normbedingungen
bezogenen Volumenstrom berechnet und diesen als Messgrofie zur Verfiigung stellt. Wird
dieser auf den Gesamtvolumenstrom des Motors bezogen, ergibt sich eine volumetrische
Wasserstoffrate, die als Parameter fiir die Versuchsreihe dient. Der Versuchsaufbau ist in
Kapitel 3.2.4 beschrieben.

Analog zu den Untersuchungen mit der variablen Funkendauer wird auch hier die Rest-
gasrate schrittweise erhoht und die Verbrennungsluft dabei mit einer variierenden Menge

an Wasserstoff angereichert. Der Einlassventilhub betrégt hgy = 5,6 mm.

Bild 4.21 zeigt exemplarisch fiir die gesamte Versuchsreihe die Verldufe der indizier-
ten Mitteldriicke aller vier Zylinder. Dieser Betriebspunkt ist einmal ohne Wasserstoft-
anreicherung der Ansaugluft und einmal mit einer volumetrischen Wasserstoffrate von
(xH,)av = 2,7 % dargestellt. Die AGR-Rate liegt bei zaqr ~ 38 %.

Es ist deutlich zu erkennen, dass auch mit Hilfe des Wasserstoffes die Verbrennungsaus-
setzer wirkungsvoll verhindert werden kénnen. Wie schon bei der Versuchsreihe mit der
variablen Funkendauer, gelingt demnach auch mittels der Wasserstoffanreicherung eine
groffere Ausnutzung des vorhandenen Potentials und eine Annéherung an das theoretische

Optimum.
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Bild 4.21: Gegeniiberstellung der Verlaufe der indizierten Mitteldriicke aller Zylinder in einem

Betriebspunkt mit und ohne Wasserstoffanreicherung der Ansaugluft

Inwieweit es mit der Wasserstoffanreicherung gelingt, den bei der Abgasriickfithrung stei-
genden Brennverzug zu reduzieren, zeigt Bild 4.22. Dargestellt ist zundchst die Zunah-
me des Brennverzuges bei steigender AGR-Rate sowie darauf folgend die Abnahme des
Brennverzuges bei der Zufuhr von Wasserstoff und gleichzeitiger Beibehaltung der zuletzt
eingestellten AGR-Rate.

Da das Brennverfahren nunmehr weder durch die Verbrennungsaussetzer noch durch den
langen Brennverzug begrenzt ist, werden mit Hilfe der Wasserstoffanreicherung die ge-
ringsten Ladungswechselverluste der gesamten Versuchsreihe erreicht. Der Einlassventil-
hub kann dadurch weiter erhoht werden. Mit der beschriebenen Konfiguration ist es mog-
lich, die drosselfreie Laststeuerung im Betriebspunkt n = 2000 1/min und py,e = 2 bar mit
einem Einlassventilhub von nun hAgy = 5,6 mm darzustellen. Mit der alleinigen Einlass-
ventilhubreduzierung ist dafiir ein Einlassventilhub von hgy = 2,0 mm notwendig (siehe
Kapitel 4.2.1).

Allerdings ist nochmals anzumerken, dass der Wasserstoff unter realen Bedingungen nicht
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Bild 4.22: Einfluss der AGR- und der Wasserstoffrate auf den Brennverzug

ohne zusétzlichen Energieaufwand zur Verfiigung stiinde. Der dadurch steigende Kraft-
stoffverbrauch darf dabei natiirlich nicht die Vorteile der hoheren Restgasvertraglichkeit
iiberkompensieren. Aus diesem Grunde endet auch die hier vorgestellte Versuchsreihe bei

einer maximalen volumetrischen Wasserstoffrate von (g, )ny = 2,7 %.

Da die Erzeugung des Wasserstoffs unter normalen Umstdnden immer die Zufuhr von
Energie erfordert, muss versucht werden, den Bedarf an Wasserstoff moglichst gering zu
halten. Es stellt sich daher die Frage, wie und in und welchen Mengen der Wasserstoff
in einem Serienfahrzeug erzeugt werden konnte. Ein mogliches Verfahren wére die so-
genannte Wassergas-Shift-Reaktion, bei der sich der Wasserstoff aus dem CO-haltigen
Abgas eines Zylinders gewinnen l&sst:

CO + H,0 — COy + Hy . (4.17)

Voraussetzung ist der unterstochiometrische Betrieb eines Zylinders, damit geniigend

Kohlenmonoxid fiir die Reaktion zur Verfiigung steht. Der so gewandelte Wasserstoff kann
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4 Arbeitsprozessoptimierung im Teillastbetrieb

anschliefend zusammen mit dem Restgas iiber die Leitungen der externen Abgasriickfiih-
rung der Ansaugluft zugefithrt werden, Bild 4.23. Eine ausfiihrliche Beschreibung dieser
Technologie findet sich beispielsweise in [Alger 2007].
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Bild 4.23: Schematische Darstellung einer ,,on-board“ Wassergas-Shift-Reaktion (in Anlehnung
an [Alger 2007])

Fiir das weitere Vorgehen ist zunéchst eine Abschétzung hilfreich, welche Menge an Was-
serstoff theoretisch fiir den Verbrennungsprozess zur Verfiigung stehen kénnte. Nach der
chemischen Gleichung der Wassergas-Shift-Reaktion und unter der vereinfachten Annah-
me einer hundertprozentigen Konvertierungsrate muss der Stoffstrom des Kohlenmon-

oxids gleich dem Stoffstrom des Wasserstoffs sein:

fico = i, - (4.18)

Bei Kenntnis der molekularen Masse von Kohlenmonoxid und Wasserstoff ldsst sich der
Wasserstoffmassenstrom wie folgt berechnen:
mco M,
Mco My,
My,
Moo

(4.19)

= mH2 = Mmco * (420)

Aus dem Hy-Massenstrom lésst sich iiber die Dichte der Ho-Volumenstrom bestimmen:
mu, Moo  Mu,
PH, pa,  Mco

= Vi, = (4.21)
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Die volumetrische Wasserstoffrate berechnet sich dann wie folgt:

V mco | ]\1\;1%

Hp PHy co

( H2) v VH2 + Viust mgoo . MHy + V ( )
pHy  Mco Luft

Die volumetrische Wasserstoffrate ist demnach nur von dem CO-Massenstrom und dem
Volumenstrom der angesaugten Luft abhéngig. Durch eine A-Variation am Priifstand kann
der CO-Massenstrom in Abhéingigkeit des Luftverhéltnisses bestimmt und zugleich der
Volumenstrom der Luft gemessen werden. Da der Wasserstoff urspriinglich nur aus dem
CO-haltigen Abgas eines Zylinders konvertiert werden soll, muss noch aus dem globalen
Lambda Agioba1 das Lambda eines Zylinders Azy; berechnet werden:

Aglobal = = * (Azyi1 + Azyiz + Azyiz + Azyia) (4.23)

N

= Azyla = 4+ Aglobal — 3 . (4.24)

Die Gleichung besitzt nur dann Giiltigkeit, wenn in den restlichen drei Zylindern ein
stochiometrisches Gemisch vorliegt. Damit kann schliellich eine volumetrische Wasser-
stoffrate in Abhéngigkeit des Luftverhéltnisses bestimmt werden, Bild 4.24.
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Bild 4.24: Abhéngigkeit der konvertierbaren Wasserstoffrate von dem Kraftstoff-Luft-

Verhéltnis bei hundertprozentiger Umsetzrate
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Es ist zu erkennen, dass keine Wasserstoffrate erreicht werden kann, die groler als ein Volu-
menprozent ist, sofern der Wasserstoff aus dem unterstéchiometrischen Gemisch nur eines
Zylinders gewonnen werden soll. Das Potential der Wasserstoffanreicherung muss dann
so hoch sein, dass es den zusétzlichen Kraftstoffverbrauch bei A = 0,7 iiberkompensieren
kann. Zur Erinnerung: Die vorherigen Ergebnisse zur Vermeidung der Verbrennungsaus-
setzer mit Hilfe der Wasserstoffanreicherung der Ansaugluft sind mit einer volumetrischen

Wasserstoffrate von (zp,)nv = 2,7 % erreicht worden.

4.3.3 Kombination aus Ziindfunkendauer und

Wasserstoffanreicherung

Wie gezeigt, gelingt es sowohl mit einer verlingerten Ziindfunkendauer als auch mit
der Wasserstoffanreicherung, die Verbrennungsaussetzer wirkungsvoll zu vermeiden. Eine
Kombination beider Verfahren erscheint dann sinnvoll, wenn es gelingt, die Verbrennungs-
aussetzer allein mit Hilfe des Ziindsystems zu vermeiden und den Wasserstoff nur fiir die
Verringerung des Brennverzuges einzusetzen. Auf diese Weise konnten die Ladungswech-
selverluste mit einer deutlich verringerten Wasserstoffrate reduziert werden. Das Potential
erhoht sich dadurch gleichzeitig, da der Anfettungsbedarf zur Wasserstofferzeugung ge-

senkt wird.

In dieser Versuchsreihe wird daher zunéchst die volumetrische Wasserstoffrate auf dem
zuvor ermittelten Maximalwert von (zp,)nv = 1,0 % konstant gehalten. Gleichzeitig wird
eine Ziindfunkendauer von t; = 5,2ms eingestellt. Die Restgasrate wird dabei, analog
zu den vorhergehenden Messreihen, schrittweise erhoht. Der Einlassventilhub betrégt
hey = 5,6 mm. Die Messreihe endet bei Uberschreiten der zulissigen Standardabweichung
des indizierten Mitteldrucks bei einer AGR-Rate von zagr ~ 35 %. Dieses Ergebnis ent-
spricht zwar nicht dem maximal moglichen Potential, wohl aber einem realitdtsnahen
Grenzpotential, bei dem die Forderung nach einer maximalen volumetrischen Wasser-
stoffrate von 1% erfiillt ist.

Tabelle 4.1 zeigt schliefSlich den Vorteil in der Kombination beider Verfahren. Ausgehend
von einer Ziindfunkendauer von ¢z = 5,2 ms und einer Wasserstoffrate von (zp, ),y = 1,0%
kann in etwa eine AGR-Rate von zacr =~ 35 % erreicht werden. Wird stattdessen eine Se-
rienziindung verwendet, muss die Wasserstoffrate verdoppelt werden, um dieselbe AGR-
Rate erreichen zu koénnen. Mit der verldngerten Ziindfunkendauer allein wird lediglich

eine AGR-Rate von zagr ~ 30 % erzielt.
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Tabelle 4.1: Gegeniiberstellung der untersuchten Verfahren zur Erhéhung der
Restgasvertréglichkeit im Betriebspunkt n = 2000 1/min, pye = 2 bar,
AENW = —40 OKW, AANW = 40°KW

verldangerte Wasserstoff- -
B ) Kombination
Ziindfunkendauer anreicherung
hEV:5,Omm hEV:5,6mm hEV:5,6mm
Zindfunkendauer 5,2 ms Serie (1,2ms) 5,2 ms
vol. Wasserstoffrate — 2% 1%
AGR-Rate 30 % 35% 35 %

Zusammenfassung

Es konnte gezeigt werden, dass eine Potentialerweiterung des Brennverfahrens iiber die
Steigerung der Restgasvertréglichkeit zu erreichen ist. Die Grenze der Restgasvertréglich-
keit ist durch einzelne Verbrennungsaussetzer charakterisiert. Mit Hilfe einer verldngerten
Ziindfunkendauer gelingt es, die Verbrennungsaussetzer zu vermeiden und die Restgas-
vertréglichkeit des Motors zu erhéhen. Das Brennverfahren wird in diesem Fall jedoch

durch den langen Brennverzug begrenzt, der durch die hohe Restgasrate entsteht.

In einer weiteren Versuchsreihe ist daher die Ansaugluft des Verbrennungsmotors mit
Wasserstoff angereichert worden. Damit gelingt es, neben der Vermeidung der Verbren-
nungsaussetzer, auch den Brennverzug deutlich zu reduzieren. Die Kombination beider
Verfahren ermoglicht schliefflich ein identisches Potential bei verringerter Wasserstoffra-
te.

4.4 Diskussion der Ergebnisse

Die Reduzierung der Ladungswechselverluste ist bei Ottomotoren ein sehr probates Mit-
tel, den Kraftstoffverbrauch im Teillastbetrieb zu senken. Im Bild 4.25 ist der Zusam-
menhang zwischen der prozentualen Reduzierung der Ladungswechselverluste und der
prozentualen Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs dargestellt. Dafiir sind die Messwer-
te von drei verschiedenen Motoren mit unterschiedlichen Konfigurationen, wie Hubraum
und Kompressionsverhéltnis, ausgewertet worden. Zusétzlich sind die Messwerte eines

Ottomotors mit geschichteter Benzindirekteinspritzung dargestellt.

Samtliche Messwerte fithren zu einem linearen Zusammenhang. Das Diagramm belegt
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Bild 4.25: Zusammenhang zwischen der prozentualen Reduzierung der Ladungswechselverluste

und der prozentualen Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs

die herausragende Bedeutung des Ladungswechsels im Arbeitsprozess des Ottomotors.
Die Reduzierung der Ladungswechselverluste steht demnach im direkten Verhaltnis zur

erreichbaren Kraftstoffeinsparung.

Die in diesem Kapitel vorgestellten Versuchsreihen haben sich daher intensiv mit der
Reduzierung der Ladungswechselverluste auseinandergesetzt. Neben der alleinigen Ein-
lassventilhubreduzierung und der Abgasriickfithrung ist dabei eine aus beiden Verfahren

kombinierte Betriebsstrategie erarbeitet worden.

Die Qualitéit dieses kombinierten Brennverfahrens wird ersichtlich, wenn der Kraftstoff-
verbrauch im Betriebspunkt n = 2000 1/min und pye = 2bar dem des 1,61 FSI-Motors
in den bereits vorgestellten Verbrauchsstreubéndern gegeniibergestellt wird. Bild 4.26
zeigt, dass die untere Bereichsgrenze der mechanisch entdrosselten Ventiltriebsysteme
trotz erhohter Reibung gegeniiber dem Serienmotor deutlich unterboten werden kann,

was die hohe Giite des ausgearbeiteten Konzeptes unterstreicht.
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Bild 4.26: Kraftstoffverbrauchsvorteil des kombinierten Brennverfahrens gegeniiber dem 1,61
FSI-Motor (in Anlehnung an [Lébbert 2006])

Bild 4.27 zeigt eine Gesamtiibersicht der untersuchten Konzepte. Deren Potentiale wer-
den dabei durch die prozentuale Reduzierung der Ladungswechselverluste gegeniiber dem
Ausgangskonzept verdeutlicht. Dieses Ausgangskonzept, im Folgenden als Basis bezeich-
net, entspricht in seiner Konfiguration der des 1,61 Saugmotors und der des 1,41 Turbo-

motors, d. h. ohne Abgasriickfiihrung und ohne Einlassventilhubreduzierung.

Allein mit der Abgasriickfithrung lassen sich die Ladungswechselverluste um ca. 13 %
verringern. Die Reduzierung des Einlassventilhubes fithrt zu einer Einsparung von ca.
20 %. Werden beide Konzepte auf die beschriebene Weise miteinander kombiniert, so ist
eine deutliche Verbesserung zu erkennen. Die Ladungswechselverluste lassen sich damit

um ca. 42 % senken.

Eine Einsparung von ca. 46 % ist moglich, wenn die Restgasvertriglichkeit des Motors mit-
tels der variablen Funkendauer erhoht wird. Eine grofiere Potentialausnutzung wird dabei
durch den zunehmenden Brennverzug verhindert. Mit der Zugabe von 2 Vol-% Wasserstoff
wird schliellich die groite Einsparung verwirklicht: eine Reduzierung der Ladungswech-
selverluste von ca. 51 % gegeniiber der Basis. Dabei ist jedoch die Problematik der Was-
serstofferzeugung zu berticksichtigen, fiir die ein zusétzlicher Energieaufwand erforderlich
ist. Der Bedarf an Wasserstoff kann bei der Kombination mit einer langen Ziindfunken-

dauer reduziert werden, ohne dabei das Potential zu mindern; im vorliegenden Fall kann
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Bild 4.27: Prozentuale Reduzierung der Ladungswechselverluste aller untersuchten Konzepte

gegeniiber dem Ausgangskonzept

die Wasserstoffrate von 2 Vol-% auf 1 Vol-% verringert werden. Das entspricht der Men-
ge, die unter theoretischen und wirtschaftlich sinnvollen Gesichtspunkten mit Hilfe der

Wasserstoff-Shift-Katalyse an Bord eines Fahrzeuges konvertiert werden kénnte.

Die positiven Auswirkungen der Wasserstoffanreicherung wecken jedoch Begehrlichkeiten,
eine weit groflere Menge Wasserstoff an Bord des Fahrzeuges herzustellen. Der Wasserstoff

konnte dabei mittels geeigneter Verfahren direkt aus dem Kraftstoff gewonnen werden.

Technisch ausgereifte Verfahren sind insbesondere bei Brennstoffzellenfahrzeugen zu fin-
den. Daimler-Chrysler beispielsweise stellte mit dem NECAR 5 ein Elektroauto vor, das
auf dem Konzept der Dampfreformierung beruht. An Bord befindet sich ein Reformer, in
dem ein Methanol-Wasserdampf-Gemisch in einem speziellen Mischkatalysator gespalten
wird. Das entstehende Spaltgas wird gereinigt und anschliefend in eine Brennstoffzelle
eingeleitet [Huntemann 1999]. Die Reaktionsgleichung mit Methanol als Kraftstoff lau-
tet:

CH30H + H,O — CO5 + 3H, . (4.25)
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Bereits 1986 verdffentlichte Volkswagen einige Versuchsergebnisse eines Spaltgas-Metha-
nolmotors, welcher sich ebenfalls diese Technik zu Nutzen machte. Dabei wird das Spaltgas
iiber ein abgasbeheiztes Warmetauschersystem und einen Reaktor mittels eines geeigneten
Katalysators direkt aus dem Methanol an Bord erzeugt. Der Warmebedarf der Reformie-
rung wird dabei zum Teil aus der Abgasenthalpie gewonnen; insbesondere im relevanten
Teillastbereich reicht aber die Abgastemperatur meist nicht aus, so dass zusétzlich eine
geringe Menge Luft direkt in den Spaltreaktor eingeblasen wird und ein Teil des Methanols
unter Warmeabgabe verbrennt [Konig 1986].

Eine interessante Alternative ist der sogenannte Plasma-Kraftstoffreformer. Innerhalb ei-
nes solchen Reformers wird Luft in einen Plasmagenerator, der sich vor dem Reaktor
befindet, geleitet. Der Luftstrom wird unter elektrische Hochspannung gesetzt, wodurch
Plasma gebildet wird. Ein sehr fettes Kraftstoff-Luft-Gemisch strémt durch diesen Plas-
mabereich in den Reaktor, wodurch eine partielle Oxidationsreaktion eingeleitet wird
[Beister 2005]. Fiir Methanol lautet diese:

1
CHyOH + 50, — CO, + 2H; . (4.26)

Die Reaktionsgleichung fiir langkettige Kohlenwasserstoffe wie Benzin oder Diesel lau-
tet:

CmHn—i—%-(Og—l—B,&Ng)—>m~CO+g-H2+%-3,8~N2. (4.27)

Im Gegensatz zu den {iibrigen Verfahren benétigt der Plasma-Kraftstoffreformer keinen
Katalysator und ist zudem von der Abgastemperatur unabhéngig. Nachteilig ist der
Strombedarf zur Erzeugung des Plasmas. Weitere Einzelheiten kénnen den folgenden Ver-
offentlichungen entnommen werden: [Tully 2003], [Topinka 2004], [Goldwitz 2005], [Ivani¢
2005], [Gerty 2006].

73



74



5 Arbeitsprozessoptimierung im
Volllastbetrieb

Damit das reduzierte Hubvolumen hochaufgeladener Downsizing-Motoren nicht zu einer
Verschlechterung der Drehmoment- und Leistungsreserve fiithrt, muss der Volllastmittel-
druck angehoben werden. Die Betriebspunktverlagerung zu héheren Mitteldriicken erfor-
dert jedoch aufwéndige und kostenintensive Aufladesysteme, wie beispielsweise die Kom-
bination aus Abgasturbolader und Kompressor. Die gestiegene Belastung der Motoren im
Volllastbetrieb erfordert dariiber hinaus Gegenmafinahmen, um die Klopfempfindlichkeit

und die Bauteilbelastung zu reduzieren.

In diesem Kapitel werden die experimentellen Ergebnisse einer angepassten Prozessfiih-
rung vorgestellt, die die Entscharfung der genannten Problembereiche zum Ziel hat. Im
ersten Abschnitt wird mit Hilfe des variablen Ventiltriebs versucht, den nach Abschluss
des Ladungswechsels im Zylinder verbliebenen Restgasanteil zu minimieren. Dies erhoht
insbesondere im unteren Drehzahlbereich den Liefergrad und damit das maximale Voll-
lastdrehmoment. Dabei soll untersucht werden, ob es unter Umstédnden gelingt, mit Hilfe
des variablen Ventiltriebs den Kompressor zu ersetzen. Im zweiten Abschnitt werden die
Auswirkungen des variablen Ventiltriebs und der gekiihlten externen Abgasriickfithrung

auf die Klopfneigung im Volllastbetrieb untersucht.

5.1 Drehmomentsteigerung im unteren

Drehzahlbereich

Wie Gleichung 5.1 veranschaulicht, miissen hubraumkleine Motoren mit einem hoheren
Mitteldruck betrieben werden, um die gleiche effektive Arbeit beziehungsweise das gleiche

Drehmoment hubraumgrofier Motoren zu erreichen. Nach [Eichlseder 2008] gilt:

We:pme'VH:ne'QB . (51)
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

Fiir den effektiven Mitteldruck ergibt sich demnach der folgende Zusammenhang:
o

me — Tle . 5.2

Pme =T " - (5.2)
Fiir die Brennstoffenergie gilt:

@ =Hg N2 Vi (5.3)

= Pme = Ne A - Hg . (54)

Mit der Definition des Gemischheizwertes nach Gleichung 2.9 ergibt sich fiir den effektiven
Mitteldruck schliellich der folgende Zusammenhang;:

H,
A Lmin '

Pme = Te = A2 * PEV (5.5)
Der letzte Term der Gleichung nimmt fiir homogen betriebene Ottomotoren einen kon-
stanten Wert an, sofern nicht iiber eine unterstéchiometrische Gemischzusammensetzung
eine Erhohung des effektiven Mitteldrucks angestrebt wird — was im Hinblick auf den
Kraftstoffverbrauch moglichst vermieden werden sollte. Neben einer hoheren Ausnutzung
der eingebrachten Kraftstoffenergie in Form eines verbesserten Wirkungsgrades kann der
Mitteldruck demnach entweder durch einen hoheren Frischgasanteil im Zylinder — bei-
spielsweise durch einen verbesserten Ladungswechsel — oder durch eine Erhéhung der

Luftdichte — beispielsweise durch Anhebung des Ladedrucks — erreicht werden.
Bei der Anhebung des Ladedrucks durch einen Abgasturbolader besteht das Problem ei-

nes unzureichenden Abgasenthalpieangebots bei niedrigen Motordrehzahlen, was zu einem
geringeren Anfahrdrehmoment (Low-end torque) fiihrt. Die Tragheit des Turboladerlauf-
zeugs bewirkt dariiber hinaus einen verzoégerten Ladedruckaufbau bei Lastspriingen mit
entsprechenden Nachteilen im Ansprechverhalten des Motors [Golloch 2005-2]. Abhilfe
schafft hier beispielsweise die Kombination mit einem mechanischen Lader [Krebs 2005]
oder mit einem weiteren Abgasturbolader mit verringertem Turbinendurchmesser. Auch
der Einsatz eines Abgasturboladers mit variabler Turbinenschaufelgeometrie (VTG) ist

eine Option.

Die Nachteile der genannten Moglichkeiten sind die gestiegenen Systemkosten und der er-
hohte Applikationsaufwand. Eine im Hinblick auf das Kosten-Nutzen-Verhéltnis giinstige
Alternative ist der variable Ventiltrieb. Damit wird der effektive Mitteldruck nicht durch
eine Erhohung der Luftdichte vor dem Einlassventil, sondern durch einen hoéheren Lie-
fergrad angehoben. Inwieweit damit der Drehmomentverlauf eines doppelt aufgeladenen

Motors nachgebildet werden kann, wird im Rahmen dieser Ausarbeitung an dem 1, 4 1-TSI
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5.1 Drehmomentsteigerung im unteren Drehzahlbereich

Motor untersucht. Der in Serie verbaute Kompressor wird dafiir demontiert, so dass die

Unterschiede zum variablen Ventiltrieb bewertet werden konnen.

Als Zielwert fiir die gesamte Versuchsreihe dient die Volllastkurve des 1,4 1-TSI Serienmo-
tors mit Abgasturbolader und Kompressor, Bild 5.1. Der Motor erreicht bei n = 1750 1 /min
sein maximales Drehmoment von Mp = 240 Nm und hélt es bis n = 4500 1/min konstant.
Die untere Referenzkurve im Bild 5.1 entspricht dem Volllastverlauf des 1,4 1-TSI For-
schungsmotors mit Abgasturbolader und variablem Ventiltrieb aber ohne Kompressor.
Samtliche Ventiltriebssteuerzeiten entsprechen denen des Serienmotors. Die beiden Kur-
ven bilden somit die untere und die obere Begrenzung, zwischen denen die Erfolge des
variablen Ventiltriebs in Bezug auf die Steigerung des effektiven Drehmomentes verifiziert

werden konnen.

——{~- TSI-Serienmotor (ATL + Kompressor)
—O— TSI-Forschungsmotor (ATL + var. Ventiltrieb, ohne Kompressor)
Ventiltriebssteuerzeiten wie TSI-Serienmotor eingestellt

- —
v
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Bild 5.1: Volllast-Drehmomentverlauf des 1,41-TSI Serienmotors mit und ohne Kompressor

Zunichst wird der Einfluss der Ventiliiberschneidung diskutiert. Der Forschungsmotor ver-
fiigt im Gegensatz zum Serienaggregat iiber einen zusétzlichen Phasenlagenversteller fiir
die Auslassnockenwelle und erreicht dadurch eine lingere Ventiliiberschneidung. Anschlie-
Bend wird mit Hilfe des variablen Ventiltriebs der Einfluss der Auslassventil-Offnungsdau-
er untersucht. Die Serien-Offnungsdauer mit einer Linge von (poed)a = 198 °KW kann
dabei sowohl verringert als auch vergroflert werden. AbschlieBend wird der Einfluss der

Ladungsbewegungsklappen erortert.
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

5.1.1 Einfluss der Ventiliiberschneidung

Im Volllastbetrieb aufgeladener Ottomotoren kann im unteren Drehzahlbereich ein posi-
tives Druckgefille auftreten. Dabei liegt der Saugrohrdruck iiber dem Abgasgegendruck.
Dieser Differenzdruck lésst sich zur Steigerung des Liefergrades nutzen; Bild 5.2 zeigt

diesbeziiglich das Ergebnis einer Simulationsrechnung.

Liefergrad

()2 Restgas in %

SAS”

Bild 5.2: Einfluss der Ein- und Auslasssteuerzeiten in der Simulation auf den

(a) Restgasanteil
(b) Liefergrad [Hoffmann 2008]

Bei einem spéten Schliefen des Auslassventils und einem frithen Offnen des Einlassventils
— also bei maximaler Ventiliiberschneidung — wird demnach ein Minimum an Restgasanteil
und ein maximaler Liefergrad erreicht. Voraussetzung dafiir ist die Moglichkeit einer lan-
gen Ventiliiberschneidungsphase mittels einer Phasenlagenverstellung der Ein- und Aus-
lassnockenwelle. In diesem Fall erfolgt ein Spiilen des Zylinders mit Frischluft, was den
internen Restgasanteil im Zylinder verringert. Neben der Erhohung des Liefergrades ist

auch die geringere Klopfneigung ein positiver Effekt.

Die experimentellen Versuchsergebnisse bestétigen die Erkenntnisse aus der Simulation,
Bild 5.3. Dabei wird in mehreren Schritten die Phasenlage der Ein- und der Auslassno-
ckenwelle verstellt und das daraus resultierende Drehmoment gemessen. Jedem Messpunkt

wird dabei eine seiner Steuerzeit entsprechende Ventiliiberschneidung ¢v nach

zugeordnet.
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Bild 5.3: Abhéingigkeit des Luftaufwandes und der Sauerstoff-Konzentration im Abgas von der

Ventiliiberschneidung bei zwei unterschiedlichen Drehzahlen

Da der Liefergrad messtechnisch nur sehr schwer zu erfassen ist, wird statt dessen der
Luftaufwand als Giitekriterium des Ladungswechsels herangezogen. Nach Gleichung 2.16
ist der Luftaufwand der Quotient aus gesamter, pro Zyklus geférderter Ladungsmasse und
der theoretisch moglichen Ladungsmasse im Zustand unmittelbar vor dem Einlassventil.
Die linken Diagramme im Bild 5.3 zeigen die Auswirkung der variablen Ventiliiberschnei-
dung auf den Verlauf des Luftaufwandes jeweils fiir die Drehzahl n = 1500 1/min und
n = 1750 1/min. Die Trendlinie verdeutlicht den mit ldnger werdender Ventiliiberschnei-
dung steigenden Luftaufwand, insbesondere im Bereich der maximalen Ventiliiberschnei-

dung.

Die rechten Diagramme im Bild 5.3 zeigen die Sauerstoftkonzentration im Abgas in Ab-
héngigkeit von der Ventiliiberschneidung und belegen den Spiileffekt in den Zylindern
durch die Frischluft als Folge der positiven Druckdifferenz. Der hohe Sauerstoffanteil im
Abgas kann allerdings zu einigen Problemen fithren: Die Funktion und die Temperatur des

Abgaskatalysators werden beeintrichtigt. Ferner ermittelt die Lambdasonde fehlerhafte
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

Werte beziiglich der realen Gemischzusammensetzung im Zylinder. Des Weiteren muss
die Einspritzung des Kraftstoffes zwingend nach Ende der Ventiliiberschneidungsphase

erfolgen, um ein Ausspiilen des unverbrannten Kraftstoffes zu vermeiden.

Der erhohte Luftaufwand fithrt zu einer Steigerung des effektiven Drehmoments. Allein
mit der Erweiterung des Motors um einen Phasenlagenversteller fiir die Auslassnocken-
welle kann das maximale Drehmoment um bis zu 25 % erhoht werden. Die Volllastkurve
des doppelt aufgeladenen Grundmotors kann dadurch bereits bei n = 2000 1/min erreicht
werden, Bild 5.4.

—={=- TSI-Serienmotor: hay = 9,0 MM, (Qgeg)a = 200 °KW, A pyw =20 °KW, LBK = aktiv
—(O—TSI-Forschungsmotor: hyy = 9,0 mm, (Qgeg)a = 198 °KW, A p\yw =20 °KW, LBK = aktiv
—-=C=TSI-Forschungsmotor: hy, = 9,0 mm, (@geg)a = 198 °KW, A \yw =40 °KW, LBK = aktiv
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Bild 5.4: Einfluss der Auslass-Phasenlage auf den Volllast-Drehmomentverlauf des 1,4 1-TSI

Serienmotors ohne Kompressor

5.1.2 Einfluss der Auslassventil-Offnungsdauer

Fiir einen moglichst hohen Liefergrad bei Volllast sind neben dem Einlassventilhub und
der Ventiliiberschneidung auch die Steuerzeiten der Auslassventile mafigebend. Mit Hilfe

des an dem Forschungsmotor applizierten variablen Ventiltriebsystems lédsst sich — bei

30



5.1 Drehmomentsteigerung im unteren Drehzahlbereich

konstanter Steuerzeit Auslass Schliefit — die Steuerzeit Auslass Offnet variieren. Dabei
werden entweder die Offnungsdauer und der Auslassventilhub gegeniiber der Serienkon-
figuration verkiirzt oder die Offnungsdauer verlingert; in diesem Fall bleibt der Auslass-
ventilhub konstant (siehe Ventilerhebungskurven im Bild 3.6). Die Auswirkungen dieser
Variation auf das effektive Volllastdrehmoment zeigt Bild 5.5 beispielhaft fiir die Dreh-
zahl n = 1500 1 /min.

250 T T T \ T \

Auslass-Offnungsdauer ! Auslass-Offnungsdauer
gegenUlber Serie verkiirzt | gegenlber Serie verlangert

230 i =

N
/SN
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Bild 5.5: Auswirkung einer Auslassventil-Offnungsdauervariation auf das effektive
Volllastdrehmoment bei n = 1500 1/min

Zunéchst werden die Auswirkungen einer gegeniiber der Serienkonfiguration verlangerten
Auslassventil-Offnungsdauer dargestellt. Der theoretische Vorteil gegeniiber der Serien-
Offnungsdauer ist das hohere Druck- und Temperaturniveau zum Zeitpunkt Auslass Off-
net. Dem Abgasturbolader steht dadurch mehr Abgasenthalpie zur Verfiigung; ein hherer
Aufladegrad und ein entsprechend hoheres Drehmoment sind die gewiinschten Auswirkun-
gen. Ein weiterer Vorteil ist das lange Kurbelwinkelintervall, das fiir die Restgasausspii-
lung zur Verfiigung steht. Je weniger Restgas nach Abschluss des Ladungswechsels im
Zylinder verbleibt, umso mehr Frischluft steht der Verbrennung zur Verfiigung. Des Wei-
teren wirkt sich ein geringer interner Restgasanteil positiv auf die Klopfempfindlichkeit
aus. Dies ermdglicht ein hoheres Drehmoment durch Verschiebung des Ziindzeitpunkts in
Richtung des Wirkungsgradoptimums. Bild 5.5 verdeutlicht hingegen, dass es trotz dieser
theoretischen Vorteile nicht gelingt, das maximale Drehmoment gegeniiber der Serien-

steuerzeit zu erhohen — es ist sogar eine deutliche Abnahme zu verzeichnen.
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

Wird hingegen die Auslassventil-Offnungsdauer verkiirzt, so ist zunéichst ein steiler An-
stieg im Drehmomentverlauf zu beobachten, ehe die Kurve im weiteren Verlauf wieder
fallt. Die Ursache fiir dieses Drehmomentverhalten liegt in der variierenden internen Rest-
gasrate infolge der variablen Steuerzeit Auslass Offnet. Beim Offnen jedes Auslassventils
entsteht wihrend des Ausstromens der Abgase eine Uberdruckwelle, die sich durch den
Abgaskriimmer fortbewegt. Da die Auslasskaniile aller Zylinder untereinander in Verbin-
dung stehen, gelangt die Uberdruckwelle auch vor die Auslassventile der anderen Zylinder.
Ist die Auslassventil-Offnungsdauer linger als der Ziindabstand, so ist zu dem Zeitpunkt,
in dem die Uberdruckwelle den Zylinder erreicht, das Auslassventil des entsprechend der
Ziindfolge vorherigen Zylinders noch gedffnet. Die zuriicklaufende Abgasiiberdruckwelle
gelangt so in den Brennraum und erhoht den internen Restgasanteil im Zylinder. Bei
einem Vierzylinder-Motor betrégt der Ziindabstand 180 KW und die in Serie verwen-
dete Auslassventil-Offnungsdauer (¢oeq)a = 198 °KW. Die Ziindfolge ist 1-3-4-2. Folglich
muss die verkiirzte Offnungsdauer weniger als (poeq)a = 180 KW betragen, damit die
beim Offnen des Auslassventils des dritten Zylinders entstehende Uberdruckwelle nicht

in den Brennraum des ersten Zylinders gelangt usw.

Bild 5.6 zeigt den beschriebenen Effekt. Im oberen Diagramm sind fiir die originale
Auslassventil-Offnungsdauer von (¢oeq)a = 198°KW der Zylinderdruckverlauf des vier-
ten Zylinders, die Niederdruckverldufe vor dem Ein- und Auslassventil sowie die Ventiler-
hebungskurven dargestellt. Im mittleren Diagramm sind die gleichen Messwerte fiir eine
um 30 °KW verkiirzte Offnungsdauer und im unteren Diagramm die Messwerte fiir eine
um 30 °KW verlingerte Offnungsdauer abgebildet.

Die entsprechend der gedinderten Offnungsdauer um jeweils 30 ° KW verschobene Uber-
druckwelle im Auslasskanal ist deutlich zu erkennen (1 im Bild 5.6). Die verkiirzte Off-
nungsdauer fithrt dazu, dass das Auslassventil des vierten Zylinders bereits geschlossen
ist, wenn die Uberdruckwelle diesen erreicht (2 im Bild 5.6). Damit gelingt es, den Rest-

gasanteil entscheidend zu reduzieren und den Liefergrad zu erhohen.

Die Verlingerung der Offnungsdauer fithrt zu einem exakt gegenliufigen Effekt. Die Ab-
gasiiberdruckwelle erreicht den vierten Zylinder gegeniiber der Serienkonfiguration um
30°KW friiher, zu einem Zeitpunkt, in dem das Auslassventil noch gedffnet ist (3 im
Bild 5.6). Eine deutliche Zunahme der internen Restgasmasse ist die Folge, so dass mit

dieser Konstellation keine Verbesserung erzielt werden kann.

Nach Bild 5.5 fithrt eine weitere Verkiirzung der Offnungsdauer iiber 30 ° KW hinaus wie-
der zu einer Reduzierung des Volllastdrehmomentes. Das liegt zum einen an der Tatsache,

dass der interne Restgasanteil nicht weiter reduziert werden kann und zum anderen dar-
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Bild 5.6: Einfluss einer verkiirzten und einer verlingerten Auslassventil-Offnungsdauer auf den

Druckverlauf vor dem Auslassventil und im Brennraum wéhrend des Ladungswechsels

an, dass das spéte Offnen des Auslassventils — deutlich nach dem unteren Totpunkt — zu
einer erheblichen Zunahme der Ladungswechselverluste fithrt, da der Kolben das Abgas

bereits wieder verdichtet.

Fiir ein maximales Drehmoment sollte die Auslassventil-Offnungsdauer demnach nicht
langer als (¢oeq)a = 180 °KW sein, aber auch nicht wesentlich kiirzer. Bei den Untersu-
chungen wird mit einer Auslassventil-Offnungsdauer von (p0ed)a = 168 ° KW das hochste
Drehmoment erreicht, Bild 5.7.

In Kombination mit dem Phasenlagenversteller fiir die Auslassnockenwelle kann das Dreh-
moment damit gegeniiber der Serienkonfiguration ohne Kompressor um iiber 60 % gestei-
gert werden. Das Volllastdrehmoment des doppelt aufgeladenen Serienmotors kann somit

bereits ab einer Drehzahl von n = 1750 1/min erreicht werden.
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Bild 5.7: Einfluss der Auslassventil-Offnungsdauer auf den Volllastdrehmomentverlauf des

1,41-TSI Serienmotors ohne Kompressor mit variabler Auslass-Phasenlage

5.1.3 Einfluss der Ladungsbewegungsklappen

Neben den beschriebenen Moglichkeiten, den Liefergrad mit Hilfe des variablen Ventil-
triebs zu erhohen, bietet der verwendete Serienmotor eine weitere Option: im unteren
Drehzahlbereich sind die Ladungsbewegungsklappen aktiviert, um die Homogenisierung
des Gemisches zu verbessern. Das ist insbesondere bei erhohten Ruflemissionen von Vor-
teil, die in diesem Betriebsbereich durchaus unzuléssige Werte aufweisen kénnen (siehe
hierzu auch Bild 2.9). Den Nachteil des geringeren Durchflusses hebt der Serienmotor

durch einen héheren Aufladegrad des Kompressors auf.

Um einen moglichst hohen Liefergrad zu erreichen, kénnen die Ladungsbewegungsklap-
pen deaktiviert werden. Dies hat einen hoheren Luftdurchfluss zur Folge; der erhohte
Volumenstrom fiihrt zu einer weiteren Steigerung des Drehmomentes im unteren Dreh-
zahlbereich, Bild 5.8. Die Ruflemissionen sind dabei leicht erhoht, iiberschreiten aber zu

keiner Zeit einen kritischen Wert.
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5.1 Drehmomentsteigerung im unteren Drehzahlbereich

—={== TSI-Serienmotor: hay = 9,0 MM, (@peg)a = 200 °KW, A 5\ =20 °KW, LBK = aktiv
——(O=TSI-Forschungsmotor: hy, = 9,0 mm, (Qpeg)a = 198 °KW, A p\yw =20 °KW, LBK = aktiv
—-<>==TSI-Forschungsmotor: h,, = 9,0 mm, ( )a=198 °KW, A =40 °KW, LBK = aktiv
9 AV Poed)A ANW
----- /\---  TSI-Forschungsmotor: hy, = 8,6 mm, (@ggq)a = 168 °KW, A \yw =40 °KW, LBK = aktiv
\/ TSI-Forschungsmotor: h,y = 8,6 mm, (Qpeg)a = 168 ° KW, A pyw = 40 °KW, LBK = deaktiv
260 80
X3 A.-Phasenlage
. * + A.-Offnungsdauer
240 - _Ah—e=p o /07 HmE .+ 1BK
, g 4 o
70 4 / £ 7
220 SO / e 60
,/’, 4 / <
200 — - / 7 ® 50
7 P 5
£ IR Einfluss der £ 40
= 1801 5= Ladungsbewegungsklappen g
— o v =
o ¢ [o]
= 160- g — / ) 5 %0
S {Einfluss der AusIass-Offnungsdauer} @ J ! K 7
©
§ 140 1 l o 20 ’
= - Einfluss der Auslass—PhasenIage} <
S 120 | c 10 ‘
e N
O D%
1007 .7 S £ £ £ £
ﬁ/ EEEEE
80 238288
S oLy

1 0‘00 1250 1500 1750 2000 2250
Motordrehzahl n in 1/min —— =

Bild 5.8: Einfluss der Ladungsbewegungsklappen auf den Volllastdrehmomentverlauf des
1,41-TSI Serienmotors ohne Kompressor mit variabler Auslass-Phasenlage und

-Offnungsdauer

Zusammenfassung

Damit das reduzierte Hubvolumen der Downsizing-Motoren nicht zu einer Verschlech-
terung des Drehmomentverlaufs im unteren Drehzahlbereich fiithrt, muss der Volllast-
mitteldruck angehoben werden. Downsizing-Motoren werden daher mit aufwandigen und
kostenintensiven Aufladesystemen, beispielsweise einer Kombination aus Abgasturbola-
der und Kompressor, versehen. Mit Hilfe des variablen Ventiltriebs ist daher versucht
worden, den Liefergrad im unteren Drehzahlbereich zu erh6hen und dessen Potentiale als

Alternative zu den aufwindigen Aufladesystemen zu bewerten.

Die Verwendung eines Phasenlagenverstellers fiir die Auslassnockenwelle ermdéglicht eine
lange Ventiliiberschneidung. Damit kann ein Spiilen des Zylinders mit Frischluft und eine
Reduzierung der internen Restgasmasse erreicht werden. Die Verwendung einer verkiirz-
ten Auslassventil-Offnungsdauer verhindert das Eindringen zuriicklaufender Abgasiiber-

druckwellen durch die noch geoffneten Auslassventile benachbarter Zylinder. Dadurch
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

kann der Restgasanteil im Brennraum weiter reduziert und der Liefergrad erhcht wer-
den. Schlieflich bewirkt die Deaktivierung der Ladungsbewegungsklappen einen erhohten
Luftdurchfluss, ohne dabei die Verbrennung und die Emissionen in unzuldssiger Weise zu

verschlechtern.

Mit den beschriebenen Mafinahmen gelingt es schliellich, das Drehmoment gegeniiber
der Serienkonfiguration ohne Kompressor um iiber 60 % zu erhohen. Die Volllastkurve
des Serienmotors mit Kompressor kann ab einer Drehzahl von n = 1750 1/min erreicht

werden.

5.2 Reduzierung der Klopfneigung

Der hohe effektive Mitteldruck bei Downsizing-Motoren fiihrt zu einer erhéhten Klopf-
problematik im Volllastbetrieb durch unzuléssig hohe Spitzendriicke und Druckgradien-
ten. Beim Klopfen handelt es sich um eine anormale Verbrennung, welche hochfrequente
Druckschwankungen im Zylinder erzeugt und im Extremfall eine Schidigung im Brenn-

raum des Motors nach sich zieht [Pischinger 2001].

Eine héufig angewandte Mafinahme zur Unterdriickung der klopfenden Verbrennung ist
die Spéatverstellung des Ziindwinkels. Damit wird erreicht, dass die Hauptenergieumset-
zung erst deutlich nach dem oberen Totpunkt erfolgt. Zu diesem Zeitpunkt sind das
Druck- und Temperaturniveau im Zylinder durch das gréfler werdende Brennraumvolu-
men derart reduziert, dass die Gefahr einer klopfenden Verbrennung beseitigt ist. Dieses
Verfahren bringt jedoch auch Nachteile mit sich. Neben dem Wirkungsgradnachteil der
spaten Energieumsetzung wirkt sich auch die gestiegene Abgastemperatur nachteilig aus.
Uberschreitet sie einen kritischen Wert, miissen MafSnahmen ergriffen werden, um eine
thermische Beschiadigung angrenzender Bauteile zu verhindern. Dies geschieht zumeist
durch eine zusatzlich zugefiithrte Kraftstoffmenge, die sich kiihlend auf die Prozesstempe-

ratur auswirkt.

An dem Forschungsmotor sollen alternative Mafinahmen zur Reduzierung der Klopfnei-
gung zur Vermeidung der zuvor genannten Nachteile untersucht werden. Zunéchst wird
die Auswirkung einer Auslassventil-Offnungsdauervariation und anschliefend die Wirkung

der externen Abgasriickfithrung diskutiert.

86



5.2 Reduzierung der Kloptneigung

5.2.1 Variation der Auslassventil-Offnungsdauer

Eine klopfende Verbrennung entsteht zumeist an bestimmten Punkten im Brennraum.
Diese haben, bedingt durch ihre Lage im Brennraum oder durch ihre Geometrie, eine
hohere Temperatur als die unmittelbare Umgebung und férdern damit die Selbstziin-
dungsneigung des Gemisches an dieser Stelle. Das wéahrend des Ladungswechsels nicht
ausgeschobene Restgas hat durch den Temperaturunterschied gegeniiber dem Frischgas-
gemisch denselben Effekt. Eine wichtige innermotorische Mainahme zur Reduzierung der
Klopfneigung ist demnach der méglichst vollsténdige Ladungswechsel. Wie im vorherigen
Abschnitt gezeigt, gelingt eine effiziente Restgasreduzierung durch eine Verkiirzung der
Auslassventil-Offnungsdauer. Damit lisst sich der variable Ventiltrieb nicht nur im unte-
ren Drehzahlbereich zur Steigerung des Liefergrades, sondern auch zur Reduzierung der

Klopfneigung im weiteren Drehzahlbereich nutzen.

Stellvertretend fiir die gesamte Versuchsreihe sind die Ergebnisse einer Auslassventil-
Offnungsdauervariation bei einer Drehzahl von n = 3000 1/min dargestellt. Der Vollstéin-
digkeit halber wird auch eine verlangerte Auslassventil-Offnungsdauer untersucht, obwohl

damit — wie der vorherige Abschnitt gezeigt hat — keine Vorteile zu erwarten sind.

Bild 5.9 zeigt eine Gegeniiberstellung der drei verschiedenen Auslassventil-Offnungsdau-
ern anhand der Ergebnisse einer thermodynamischen Druckverlaufsanalyse. Erwartungs-
gemif ist bei der langen Offnungsdauer die hichste interne Restgasmasse im Brennraum
vorhanden, so dass zur Vermeidung der klopfenden Verbrennung die Hauptenergieum-
setzung sehr spét erfolgen muss. Damit sinken die Prozesstemperatur und die Wand-
wéarmeverluste; es gelingt jedoch nicht, die Nachteile der verschleppten Verbrennung zu
kompensieren. Bei der kurzen Offnungsdauer ist aufgrund des etwas geringeren Rest-
gasanteils eine frithere maximale Energieumsatzrate gegeniiber der Serien-Offnungsdauer

zu erkennen; die Unterschiede sind jedoch marginal.

Eine ausfiihrlichere Analyse der drei Steuerzeiten und deren Einfluss auf den Arbeitspro-
zess ermoglicht die Verlustteilung. Dabei werden, ausgehend von dem Wirkungsgrad des
Gleichraumprozesses ngr, eine Reihe von Einzelverlusten An bestimmt, die nacheinan-
der von dem Vergleichswirkungsgrad subtrahiert werden. Auf diese Weise ergeben sich
nacheinander der indizierte Hochdruckwirkungsgrad 7 yp, der indizierte Wirkungsgrad
n; und der effektive Wirkungsgrad 7.. Aus dem Verhéltnis zweier aufeinander folgender
Wirkungsgrade berechnet sich der Giitegrad; dieser ist ein Ma#f fiir die Giite des jeweiligen
Teilprozesses. Es ergeben sich der Giitegrad des Hochdruckprozesses 7, 1p, der Giitegrad

des Ladungswechsels 7, 1w und der mechanische Giitegrad 7y \ (siehe Kapitel 2.1.2).
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Bild 5.9: Gegeniiberstellung dreier verschiedener Auslassventil-Offnungsdauern in einem
Volllast-Betriebspunkt anhand der Ergebnisse einer thermodynamischen

Druckverlaufsanalyse

Bild 5.10 zeigt eine Gegeniiberstellung der drei Offnungsdauern anhand der Verlust-
teilung. Zunichst werden die Unterschiede zwischen der kurzen und der originalen Off-
nungsdauer diskutiert. Die Einzelverluste des Hochdruckprozesses spiegeln den Einfluss
der geringeren Restgasmasse wider. Die — als Folge der verringerten Klopfneigung — frii-
here Winkellage der Hauptenergieumsetzung fithrt zu einem geringeren Einzelverlust der
realen Schwerpunktlage Angg. Nachteilig wirken sich die erhohten Wandwéarmeverluste
aus, die die bisherigen Vorteile aufzehren. In der Summe erreicht die kiirzere Offnungsdau-
er trotz geringerer Klopfneigung keinen héheren Hochdruckwirkungsgrad als die Serien-

Offnungsdauer.

Auftillig hingegen ist der Giitegrad des Ladungswechsels. Er ist deutlich geringer als bei
der Serien-Offnungsdauer. Die gestiegenen Ladungswechselverluste entstehen durch die er-
hohte Ausschiebearbeit des Kolbens als Folge der nach spét verlagerten Steuerzeit Auslass
Offnet. Diese Arbeit wird bei der UT-UT-Methode den Kompressionsverlusten zugerech-
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Bild 5.10: Gegeniiberstellung dreier verschiedener Auslassventil-Offnungsdauern in einem
Volllast-Betriebspunkt anhand der Ergebnisse einer thermodynamischen

Verlustanalyse

net. Das fiihrt letztlich zu einem geringeren indizierten und effektiven Wirkungsgrad der
kurzen Offnungsdauer gegeniiber der Serien-Offnungsdauer — obwohl die geringere Klopf-
neigung eine wirkungsgradverbesserte Winkellage der Hauptenergieumsetzung erlaubt.
Die Ladungswechselverluste fallen im weiteren Drehzahlverlauf umso stérker ins Gewicht,

da die Ausschiebearbeit einen zunehmenden Kurbelwinkelintervall benotigt.

Durch die hohe interne Restgasmenge weist die lange Offnungsdauer erwartungsgemis die
hochsten Verluste im Hochdruckprozess auf — trotz der geringsten Wandwérmeverluste als
Folge der spaten Energieumsetzung. Dennoch verbleibt ein leicht hoherer effektiver Wir-
kungsgrad gegeniiber der kurzen Offnungsdauer, da nahezu keine Ladungswechselarbeit

zu verrichten ist.

Im Ergebnis wird mit der Serien-Offnungsdauer der beste Kompromiss erreicht. Mit der
kurzen Offnungsdauer ist die fritheste Hauptenergieumsetzung zu erzielen, die erhéhten

Wandwérme- und vor allem die erhohten Ladungswechselverluste zehren das Potential
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jedoch auf. Die lange Offnungsdauer erreicht den hochsten Ladungswechselgiitegrad; mit
der hohen internen Restgasmasse ist jedoch keine zufrieden stellende Verbrennung zu

verwirklichen.

5.2.2 Externe Abgasriickfithrung

Wie eingangs erwahnt, sind fiir die Vermeidung der klopfenden Verbrennung zwei in-
nermotorische Mafinahmen iiblich: Das Verlagern der Hauptenergieumsetzung in einen
spéateren Kurbelwinkelbereich durch Anpassen des Ziindwinkels sowie das Einbringen ei-
ner zusétzlichen Kraftstoffmasse zur Reduzierung der Abgastemperatur. Die Folge ist
eine ,weichere” Verbrennung in einem grofleren Brennraumvolumen und mit geringeren
Druckgradienten. Auch die gekiihlte externe Abgasriickfithrung kann — im Gegensatz zu
der heilen internen Abgasriickfiihrung — die Klopfempfindlichkeit reduzieren. Die iner-
te Restgasmasse nimmt nicht an der Verbrennung teil, muss aber zusétzlich aufgeheizt
werden. Die Folge dieses kiihlenden Effekts ist eine geringere Prozesstemperatur. Des Wei-
teren behindert das Abgas die Flammenausbreitung und reduziert dadurch die laminare
Flammengeschwindigkeit; sowohl die Brenndauer als auch der Brennverzug nehmen da-
durch zu. Wie bei der Spétverstellung des Ziindwinkels ist eine Verbrennung mit reduzier-
ten Druckgradienten die Folge. Der entscheidende Vorteil gegeniiber der Ziindwinkelver-
stellung besteht darin, dass die Hauptenergieumsetzung nicht in wirkungsgradungiinstige

Kurbelwinkelbereiche verlagert wird.

An dem 1,41-TSI Forschungsmotor sind mehrere Leitungen zur externen Abgasriickfiih-
rung verbaut, mit denen sowohl die AGR-Entnahmestellen als auch die Einleitstellen des
Abgases variabel gestaltet werden konnen (siehe hierzu auch Bild 3.9). Damit lassen sich
drei Riickfithrungsstrategien darstellen: die Hochdruck-Abgasriickfithrung, bei der das
Abgas vor der Turbine entnommen und hinter dem Verdichter wieder eingeleitet wird,
die Niederdruck-Abgasriickfithrung, bei der das Abgas hinter der Turbine entnommen
und vor dem Verdichter zugefiihrt wird sowie die Hoch-/Niederdruck-Abgasriickfithrung,
einer Kombination der beiden Standardverfahren, bei der das Abgas vor der Turbine

entnommen und vor dem Verdichter eingeleitet wird.

Das Abgas wird zunéchst in einem AGR-Kiihler vorgekiihlt, ehe anschliefend der La-
deluftkiihler das Frischluft-AGR-Gemisch auf eine Saugrohrtemperatur von 60 °C regelt.
Fiir den Schutz des Verdichters gegen Verschmutzung ist in der AGR-Strecke zudem ein
spezieller AGR-Filter integriert.

Zunéchst werden anhand eines Betriebspunktes die generellen Vorteile der gekiihlten ex-

90



5.2 Reduzierung der Kloptneigung

ternen Abgasriickfithrung aufgezeigt. Bild 5.11 zeigt hierfiir die Ergebnisse einer Druck-
verlaufsanalyse. Dargestellt ist bei einer Drehzahl von n = 3000 1/min ein Volllast-Be-
triebspunkt einmal ohne AGR und einmal mit einer AGR-Rate von (zagr)ext = 12,5 %.
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Bild 5.11: Gegeniiberstellung zweier Volllast-Betriebspunkte, einmal mit und einmal ohne
externe Abgasriickfithrung anhand der Ergebnisse einer thermodynamischen

Druckverlaufsanalyse

Da die gesamte Gemischmasse bei der Variante mit externer AGR um die Masse des
zuriickgefithrten Abgases erhoht ist, féllt auch der Zylinderspitzendruck héher aus. Vor-
teilhaft wirkt sich die verringerte Verbrennungstemperatur aus. Wie dem Verlauf zu ent-
nehmen ist, senkt das zuriickgefithrte Abgas die Prozesstemperatur, da es zuséatzlich auf-
geheizt werden muss. Auflerdem fiihrt die lingere Brenndauer des mit dem Abgas ver-
diinnten Gemisches zu einem Brennverlauf mit verringertem maximalen Energieumsatz
pro Grad Kurbelwinkel. Beide Effekte reduzieren die Klopfneigung und ermoglichen ei-
ne wirkungsgradverbesserte Winkellage der Hauptenergieumsetzung, erkennbar an dem

fritheren Brennbeginn durch Friihverstellung des Ziindwinkels.

Die positiven thermodynamischen Auswirkungen der externen Abgasriickfiihrung bei Voll-
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

last konnen auch mit Hilfe einer Verlustteilung kenntlich gemacht werden, Bild 5.12.Weder
der Giitegrad des Ladungswechsels noch der mechanische Giitegrad lassen Unterschiede
zu den Giitegraden des Betriebspunktes ohne Abgasriickfiihrung erkennen. Der geringere
Kraftstoffverbrauch bei der externen Abgasriickfithrung resultiert demnach aus dem Hoch-
druckprozess. Bei der Betrachtung der Einzelverluste ist ersichtlich, dass insbesondere die
Verlagerung der Hauptenergieumsetzung in Richtung des oberen Totpunktes urséchlich
fiir den Wirkungsgradgewinn ist. Die in der Literatur haufig beschriebene Reduzierung der
Wandwérmeverluste bei der Abgasriickfithrung kann nicht beobachtet werden. Die Ursa-
che liegt in der Kompensation zweier Effekte: Die geringere Prozesstemperatur reduziert

die Wandwéarmeverluste; die frithere Hauptenergieumsetzung erhoht sie.
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Bild 5.12: Gegeniiberstellung zweier Volllast-Betriebspunkte, einmal mit und einmal ohne
externe Abgasriickfithrung anhand der Ergebnisse einer thermodynamischen

Verlustanalyse

Im Folgenden wird diskutiert, welche der moglichen Riickfithrungsstrategien fiir die exter-
ne Abgasriickfithrung bei Volllast vorzuziehen ist. Voraussetzung fiir die Abgasriickfiih-

rung ist ein positives Druckgefille von der Abgasentnahmestelle zu der Einleitstelle auf
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5.2 Reduzierung der Kloptneigung

der Saugseite. Die verschiedenen Riickfithrungsstrategien unterscheiden sich in der Hohe

des Druckgefilles erheblich voneinander.

Bild 5.13 zeigt das Druckgefille in Abhéngigkeit von der Drehzahl. Erst ab einer Dreh-
zahl von n = 25001/min kann mit der Niederdruck-Abgasriickfithrung ein ausreichend
positives Druckgefille erreicht werden, bei der Hochdruck-Abgasriickfithrung erst ab ei-
ner Drehzahl von n = 3000 1/min. Auch die Hoch-/Niederdruck-Abgasriickfithrung lasst
sich bis zu einer Drehzahl von n = 2000 1/min nicht anwenden. Die Ursache ist jedoch
nicht das fehlende Druckgefille, sondern das geschlossene Wastegate des Abgasturbola-
ders. Folglich konnte die um das Maf} des zuriickgefithrten Abgases reduzierte Luftmenge
nicht durch einen hoheren Aufladegrad kompensiert werden. Somit kann der urspriingliche

Volllastdrehmomentverlauf nicht mehr erreicht werden.
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Bild 5.13: Druckgefélle bei den verschiedenen Abgasriickfithrungsstrategien sowie der
Schlieffwinkel des Wastegate-Ventils jeweils in Abhéingigkeit von der Drehzahl bei
Volllast

Die Versuchsreihe zur externen Abgasriickfithrung beginnt daher erst ab einer Dreh-
zahl von n = 25001/min. Als problematisch bei den experimentellen Untersuchungen
erweist sich das zu hohe Druckgefiille bei der Hoch-/Niederdruck-Abgasriickfithrung. Be-
reits kleinste Offnungswinkel des AGR-Ventils bewirken eine derart hohe AGR-Rate, dass
selbst bei geschlossenem Wastegate das Nenndrehmoment nicht erreicht werden kann. Fer-
ner wére eine Verbrennungsregelung durch den sprunghaften Anstieg der AGR-Rate unter

seriennahen Bedingungen nur sehr ungeniigend zu realisieren. Dieses Konzept wird daher
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

als nicht zielfithrend eingestuft und deshalb nicht weiter verfolgt.

Bild 5.14 zeigt den Einfluss der externen Abgasriickfithrung auf den effektiven Kraft-
stoffverbrauch bei verschiedenen Drehzahlen. Dargestellt sind sowohl die Ergebnisse der
Hochdruck- als auch der Niederdruck-Abgasriickfithrung. Unabhéngig von der Drehzahl
und der gewéhlten Riickfithrungsstrategie ist eine kontinuierliche Reduzierung des Kraft-

stoffverbrauchs zwischen 4-8 % zu erkennen.
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Bild 5.14: Effektiver Kraftstoffverbrauch in Abh#ngigkeit von der AGR-Rate bei einer
Hochdruck- und Niederdruck-Abgasriickfithrung in verschiedenen Volllast-
Betriebspunkten

Es ist auffillig, dass mit der Niederdruck-Abgasriickfithrung stets eine hthere Restgasmen-
ge gegeniiber der Hochdruck-Abgasriickfithrung zuriickgefiithrt werden kann. Die Griinde
dafiir sind drehzahlabhéngig: Im unteren Drehzahlbereich verhindert das fehlende Druck-
gefélle eine ausgeprigte Hochdruck-Abgasriickfithrung. Im oberen Drehzahlbereich be-
grenzt das Uberschreiten der zuldssigen Standardabweichung des Motors die maximale
AGR-Rate. Die durch die zusétzliche Verwirbelung im Verdichter bessere Homogenisie-

rung des Frischluft-AGR-Gemisches bei der Niederdruck-Abgasriickfithrung bewirkt in
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5.2 Reduzierung der Kloptneigung

diesem Fall die hohere Restgasvertréglichkeit dieser Riickfiihrungsstrategie.
Des Weiteren fillt auf, dass bei konstanter AGR-Rate die Hochdruck-Abgasriickfiihrung

einen geringeren effektiven Kraftstoffverbrauch gegeniiber der Niederdruck-Abgasriick-
fithrung aufweist. Die Erklarung hierfiir liefert Bild 5.15.
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Bild 5.15: Vergleich der Hochdruck- mit der Niederdruck-Abgasriickfithrung in einem Volllast-

Betriebspunkt anhand des Druckgefilles und der Ergebnisse einer Verlustanalyse

Mit steigender AGR-Rate nehmen die Ladungswechselverluste bei der Hochdruck-Abgas-
riickfithrung ab, wihrend sie bei der Niederdruck-Abgasriickfithrung zunehmen. Bei der
Niederdruck-Abgasriickfithrung wird das Abgas hinter der Turbine entnommen. Mit stei-
gender AGR-Rate wird somit auch der Massenstrom durch die Turbine immer grofier,
und der Abgasgegendruck nimmt zu. Bei der Hochdruck-Abgasriickfithrung wird das Ab-
gas vor der Turbine entnommen, so dass der Abgasgegendruck weniger stark zunimmt.
Wird das Druckgefélle zwischen dem Saugrohrdruck und dem Druck vor der Turbine in
Abhéngigkeit von der AGR-Rate ermittelt, ergibt sich ein mit den Ladungswechselver-
lusten korrespondierender Verlauf. Wahrend bei der Hochdruck-Abgasriickfithrung der
Saugrohrdruck mit steigender AGR-Rate und steigendem Aufladegrad stirker zunimmt
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5 Arbeitsprozessoptimierung im Volllastbetrieb

als der Abgasgegendruck, verhélt es sich bei der Niederdruck-Abgasriickfiihrung entgegen-
gesetzt. Der hohere effektive Wirkungsgrad der Hochdruck-Abgasriickfithrung gegeniiber
der Niederdruck-Abgasriickfithrung resultiert demzufolge aus dem besseren Ladungswech-

selgiitegrad.

Ein weiteres Problem bei Volllast — insbesondere bei hoheren Drehzahlen — stellt die
Abgastemperatur dar. Die Spéatverstellung des Ziindwinkels zur Vermeidung der klopfen-
den Verbrennung fiihrt nicht nur zu einer spiaten Hauptenergieumsetzung, sondern in der
Folge auch zu einem Anstieg der Abgastemperatur. Hiufig wird dieses Problem durch
das Einbringen einer zusétzlichen, sich kiihlend auf die Prozesstemperatur auswirkenden
Kraftstoffmasse gelost. Bild 5.16 zeigt, dass die gekiihlte externe Abgasriickfithrung auch
einen positiven Einfluss auf die Abgastemperatur hat, wodurch sich weitere Potentiale im

Bestreben nach reduziertem Kraftstoffverbrauch ergeben.
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Bild 5.16: Abgastemperatur in Abhéngigkeit von der Drehzahl bei einer Hochdruck- und
Niederdruck-Abgasriickfithrung bei Volllast

Bei einer Drehzahl von n = 4000 1/min ist zudem die Abhéngigkeit der Abgastemperatur
von der AGR-Rate fiir zwei verschiedene Luftverhéltnisse dargestellt. Mit einer AGR-
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5.2 Reduzierung der Kloptneigung

Rate von (xagR)ext = 6 % und einem Luftverhéltnis von A = 1 kann in diesem Volllast-
Betriebspunkt eine Abgastemperatur von (Tapg)vra = 900°C eingestellt werden. Ohne
Abgasriickfithrung ist dafiir ein Luftverhéltnis von A = 0, 95 notwendig — mit entsprechend

negativen Auswirkungen auf den Kraftstoffverbrauch.

Die Auswirkungen der externen Abgasriickfithrung auf die drei Rohemissionen Kohlen-
stoffmonoxid (CO), unverbrannte Kohlenwasserstoffe (C3Hg) und Stickoxide (NOx) kon-
nen dem Anhang A.3 entnommen werden. Auffillig ist hier das stets niedrigere Rohemis-
sionsniveau der Niederdruck-Abgasriickfithrung gegeniiber der Hochdruck-Abgasriickfiih-

rung.

Zusammenfassung

Zur Reduzierung der Klopfneigung im Volllastbetrieb hochaufgeladener Ottomotoren sind
zwei Konzepte untersucht worden: Die variable Auslassventil-Offnungsdauer und die ge-

kiihlte externe Abgasriickfithrung.

Die Verkiirzung der Auslassventil-Offnungsdauer zur Reduzierung der internen Restgas-
menge kann zwar die Klopfneigung etwas reduzieren, dieser Vorteil wird jedoch durch die

gleichzeitige Erhohung der Ladungswechselverluste iiberkompensiert.

Die externe Abgasriickfithrung ist wesentlich effizienter — mit ihr gelingt eine deutliche
Verringerung der Klopfneigung. Dadurch kann eine wirkungsgradverbesserte Winkella-
ge der Hauptenergieumsetzung eingestellt werden, was sowohl den Kraftstoffverbrauch
als auch die Abgastemperatur senkt. Die Niederdruck-Abgasriickfithrung hat gegeniiber
der Hochdruck-Abgasriickfithrung Vorteile aufgrund der hoheren Restgasvertriaglichkeit,
der geringeren Rohemissionen und des grofleren Betriebsbereiches. Nachteilig wirken sich

allerdings die hoheren Ladungswechselverluste aus.
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6 Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen der Dissertation sind verschiedene Mafinahmen an einem hochaufgeladenen
Ottomotor untersucht und deren Moglichkeiten und Potentiale zur Arbeitsprozessopti-
mierung bewertet worden. Dabei standen die Reduzierung der Ladungswechselverluste
im Teillastbetrieb und die Problembereiche bei Volllast — das geringe Drehmoment im
unteren Drehzahlbereich sowie die Klopfneigung — im Mittelpunkt der experimentellen

Untersuchungen.

Ein 1,41 TSI-Motor (125 kW) mit Benzindirekteinspritzung und Doppelaufladung der Fir-
ma Volkswagen diente als Basisaggregat fiir die Versuche. Dieser ist um ein mechanisch
variables Ventiltriebsystem und eine Brennraummaskierung erweitert worden. Mehrere
Leitungen zur externen Abgasriickfithrung erlaubten verschiedene Riickfithrungsstrate-
gien bei Volllast. Ferner bestand die Option, ein in der Funkendauer variables Ziindsys-
tem einzusetzen und die Ansaugluft mit Wasserstoff anzureichern. Der in Serie verbaute
Kompressor ist demontiert worden, um die Auswirkungen des variablen Ventiltriebs im
Betriebsbereich des mechanischen Laders zu untersuchen. Fiir die Inbetriebnahme des
neu entwickelten Ventiltriebsystems und fiir einige Untersuchungen im Teillastbetrieb
kam dariiber hinaus ein 1,61 FSI-Motor (85 kW) mit Benzindirekteinspritzung zum Ein-

satz.

Die Teillast ist, bedingt durch die quantitative Lastregelung stochiometrisch betriebener
Ottomotoren, durch hohe Ladungswechselverluste gekennzeichnet. Teure und aufwindige
Teillast-Brennverfahren — wie beispielsweise die geschichtete Benzindirekteinspritzung —
rentieren sich allerdings nur bei Motoren mit groflem Hubraum. Bei Downsizing-Motoren
sind die Einlassventilhubreduzierung und die interne Abgasriickfithrung wirkungsvollere

Ansitze fiir die Reduzierung der Ladungswechselverluste.

Es konnte durch umfangreiche und systematische Untersuchungen nachgewiesen werden,
dass es unter thermodynamischen Gesichtspunkten nicht sinnvoll ist, die Ladungswech-
selverluste nur iiber den Einlassventilhub zu reduzieren. Die Abgasriickfithrung besitzt
das weit groflere Potential, sofern es gelingt, den Ansaugvorgang damit vollstindig zu
entdrosseln. Diesem theoretischen Optimum steht allerdings die Restgasvertréglichkeit

des Motors entgegen. Das beste Ergebnis wird mit einem kombinierten Brennverfahren
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6 Zusammenfassung und Ausblick

erreicht, bei dem zunéchst die maximale Restgasmenge zuriickgehalten und erst im An-

schluss der Einlassventilhub reduziert wird.

Eine Potentialerweiterung des kombinierten Brennverfahrens gelingt mit einer Erhéhung
der Restgasvertraglichkeit. Die Grenze der Restgasvertriglichkeit ist durch einzelne Ver-
brennungsaussetzer charakterisiert, so dass das Hauptaugenmerk der Untersuchungen dar-
auf gerichtet worden ist, die Entflammung des ladungsverdiinnten Gemisches sicherzustel-
len. Zunéchst ist dafiir ein Ziindsystem zum Einsatz gekommen, mit dem die Funkendauer
stufenweise bis auf t; = 5,2 ms verlidngert werden konnte. Damit gelingt es, die Verbren-
nungsaussetzer zu vermeiden und die Restgasvertréglichkeit des Motors zu erhdhen. Das
Brennverfahren wird fortan durch den langen Brennverzug begrenzt, der sich durch die ho-
he Ladungsverdiinnung einstellt. In einer weiteren Versuchsreihe ist daher die Ansaugluft
des Verbrennungsmotors mit Wasserstoff aus einer externen Druckgasflasche angereichert
worden. Damit gelingt es, neben der Vermeidung der Verbrennungsaussetzer, auch den
Brennverzug deutlich zu reduzieren. Fiir einen Serieneinsatz miisste der dafiir notwendi-
ge Wasserstoff allerdings unter zusétzlichem Energieaufwand gewonnen werden, was die

Verbrauchseinsparungen relativiert.

Ausgehend von dem Arbeitsprozess eines mechanisch variablen Ventiltriebs kann eine
deutliche Potentialerweiterung allein durch die Kombination aus Abgasriickfithrung und
Einlassventilhubreduzierung erreicht werden. Mit Hilfe der variablen Funkendauer und der
Wasserstoffanreicherung der Ansaugluft kann dariiber hinaus die Restgasvertriglichkeit
des Motors erhoht und so das Potential abermals erweitert werden. Die Ladungswechsel-
verluste konnen auf diese Weise gegeniiber dem Ausgangskonzept um iiber 50 % verringert
werden, wohingegen mit der Einlassventilhubreduzierung allein lediglich eine Reduzierung
von ca. 20 % zu erreichen ist. Mit der kombinierten Betriebsstrategie konnen zudem der
Kraftstoffverbrauch und die NOx-Rohemissionen deutlicher reduziert werden, als es mit

der alleinigen Einlassventilhubreduzierung gelingt.

Sowohl ein reduzierter Einlassventilhub als auch eine hohe Restgasrate erfordern ei-
ne hohe Ladungsbewegung wéhrend der Gemischbildung und zum Ziindzeitpunkt. An
dem Forschungsmotor kamen daher zwei Systeme zur Erzeugung der Ladungsbewegung
zum Einsatz: eine Brennraummaskierung und Ladungsbewegungsklappen. Mit Hilfe von
Priifstandsuntersuchungen und umfangreichen Messungen an einem Stromungspriifstand
konnte die Wechselwirkung beider Konzepte mit unterschiedlichen Einlassventilhiiben
gezeigt werden: Die Brennraummaskierung erzeugt bei kleinen Einlassventilhiiben ein
sehr hohes Mafl an Ladungsbewegung — jedoch nur solange ihr Wirkungsbereich nicht

iiberschritten ist. Ab diesem Zeitpunkt kann nur noch die Ladungsbewegungsklappe die
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Ladungsbewegung erzeugen. Sie hat hingegen bei kleinen Einlassventilhiiben keine Wir-

kung.

Fiir den Volllastbetrieb stand die Beseitigung der Problembereiche im Mittelpunkt der
experimentellen Untersuchungen. Damit das reduzierte Hubvolumen der Downsizing-Mo-
toren nicht zu einer Verschlechterung der Drehmoment- und Leistungsreserve fiihrt, muss
der Volllastmitteldruck angehoben werden. Downsizing-Motoren werden daher mit auf-
wéndigen und kostenintensiven Aufladesystemen, beispielsweise einer Kombination aus
Abgasturbolader und Kompressor, versehen. Die gestiegene Belastung der Motoren bei
Volllast erfordert Gegenmafinahmen, um die Klopfempfindlichkeit und die Bauteilbelas-
tung zu reduzieren. Dies geschieht meist durch zusétzliche Kraftstoffzugabe und durch
eine spite Hauptenergieumsetzung — beides wirkt sich nachteilig auf den Kraftstoffver-

brauch aus.

Der zusitzliche Einsatz eines Phasenlagenverstellers fiir die Auslassnockenwelle ermég-
licht eine lange Ventiliiberschneidung. Damit kann ein Spiilen des Zylinders mit Frischluft
und eine Reduzierung der internen Restgasmasse erreicht werden. Die Verwendung der
verkiirzten Auslassventil-Offnungsdauer verhindert das Eindringen zuriicklaufender Ab-
gasiiberdruckwellen in die Brennrdume benachbarter Zylinder durch die noch geoffneten
Auslassventile. Damit kann der Restgasanteil im Brennraum weiter reduziert und der
Liefergrad erhoht werden. Schliefllich bewirkt die Deaktivierung der Ladungsbewegungs-
klappen einen erhohten Luftvolumenstrom, ohne dabei die Verbrennung und die Emissio-
nen in unzuldssiger Weise zu verschlechtern. Mit den beschriebenen Mainahmen gelingt
es, das Drehmoment gegeniiber der Serienkonfiguration ohne Kompressor um iiber 60 %
zu erhohen. Die Volllastkurve des Serienmotors mit Kompressor kann auf diese Weise
ab einer Drehzahl von n = 1750 1/min erreicht werden. Damit lieBe sich die wesentlich

kostenintensivere zweistufige Aufladung ersetzen.

Das maximale Drehmoment hochaufgeladener Ottomotoren wird durch unkontrollierte
Selbstziindungen und zu hohe Abgastemperaturen begrenzt. Die Verkiirzung der Auslass-
ventil-Offnungsdauer zur Reduzierung der internen Restgasmenge kann zwar die Klopf-
neigung etwas reduzieren, der Vorteil wird jedoch durch die gleichzeitige Erhéhung der
Ladungswechselverluste iiberkompensiert. Die externe Abgasriickfithrung ist wesentlich
effizienter — damit gelingt eine deutliche Verringerung der Klopfneigung. Folglich kann
eine wirkungsgradverbesserte Winkellage der Hauptenergieumsetzung eingestellt werden,
was sowohl den Kraftstoffverbrauch als auch die Abgastemperatur senkt. Die Niederdruck-
Abgasriickfithrung hat gegeniiber der Hochdruck-Abgasriickfithrung Vorteile aufgrund der

hoheren Restgasvertriaglichkeit, der geringeren Rohemissionen und des gréfleren Betriebs-
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6 Zusammenfassung und Ausblick

bereiches. Nachteilig wirken sich allerdings die hoheren Ladungswechselverluste aus.

Basierend auf den Ergebnissen der experimentellen Untersuchungen fiir den Teillast-und
Volllastbetrieb, konnen schlieflich folgende Empfehlungen und Hinweise zur Arbeitspro-

zessoptimierung hochaufgeladener Ottomotoren gegeben werden:

1. Die Entdrosselung des Ansaugvorgangs im Teillastbetrieb sollte nicht nur durch die
Einlassventilhubreduzierung, sondern hauptséichlich mittels Abgasriickfithrung erfolgen.
Fiir die Reduzierung der Ladungswechselverluste ist daher kein stufenlos verstellbares
Einlassventilhubsystem notwendig. Ein zweistufiges Verstellsystem mit einem mittleren
Einlassventilhub fiir die Teillast (hgy ~ 5mm) und einem Vollhub fiir den oberen Last-

bereich ist ausreichend.

2. Bei der Potentialerweiterung des Brennverfahrens kommt der Erhéhung der Restgas-
vertréglichkeit eine entscheidende Bedeutung zu. Verbrennungsaussetzer infolge zu hoher
Ladungsverdiinnung kénnen mit Hilfe einer verlangerten Funkendauer wirkungsvoll ver-
hindert werden. Die Anreicherung der Ansaugluft mit Wasserstoff ermoglicht zudem eine
Reduzierung des Brennverzuges; ein zeitnaher Serieneinsatz einer solchen Technologie ist

allerdings nicht zu erwarten.

3. Eine hohe Abgasriickfithrungsrate setzt eine intensive Ladungsbewegung voraus. Hier-
fiir konnen Ladungsbewegungsklappen oder eine Brennraummaskierung verwendet wer-
den. Bis zu einem Einlassventilhub von hgy ~ 4 mm ist die Maskierung vorzuziehen, dar-

iiber die Ladungsbewegungsklappen.

4. Die Auslassnockenwelle sollte um einen Phasenlagenversteller erweitert werden. In Zu-
sammenspiel mit der Einlassnockenwelle — die bereits serienméflig mit einem Phasenla-
genversteller ausgestattet ist — ergibt sich eine ldngere Ventiliiberschneidung, die eine
ausgeprigte interne Abgasriickfithrung bei Teillast ermoglicht. Im Volllastbetrieb wird im
unteren Drehzahlbereich eine Steigerung des Liefergrades durch ein nahezu vollstindiges

Ausspiilen des Restgases erreicht.

5. Der Kompressor konnte ersetzt werden, wenn neben den Phasenlagenverstellern ein
variables Ventiltriebsystem zur Regelung der Auslassventil-Offnungsdauer zum Einsatz
kommt. Ein zweistufiges System ist hierfiir ausreichend. Fiir den unteren Volllast-Dreh-
zahlbereich wird die Auslassventil-Offnungsdauer auf unter 180 °KW verkiirzt, fiir den

restlichen Drehzahlbereich empfiehlt sich eine Offnungsdauer von ca. (Poed)a ~ 200 °KW.

6. Fiir die Reduzierung der Klopfneigung kann die verkiirzte Auslassventil-Offnungs-
dauer nur unzureichend genutzt werden. Wesentlich effizienter ist die gekiihlte externe

Abgasriickfithrung. Die reduzierte Klopfneigung erméglicht eine wirkungsgradverbesserte
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Winkellage der Hauptenergieumsetzung und dadurch eine Reduzierung des Kraftstoffver-
brauchs und der Abgastemperatur. Die Niederdruck-Abgasriickfithrung ist gegeniiber der

Hochdruck-Abgasriickfithrung vorzuziehen.

Fiir zukiinftige, an die Erkenntnisse der vorliegenden Ausarbeitung ankniipfende Versu-
che, sind Untersuchungen insbesondere zur Ausweitung des ladungsverdiinnten Betriebs-
bereichs sowohl fiir den Teillast- als auch den Volllastbetrieb vielversprechend. Dabei sind

im Wesentlichen die drei folgenden Themenkomplexe von Bedeutung:

— die Erhohung der Ladungsbewegung,
— Mafinahmen zur sicheren Entflammung und

— die Wahl des Inertgases.

Eine Erhchung der Ladungsbewegung konnte durch den Einsatz von Lufttaktventilen
erreicht werden. Neben der Moéglichkeit, die Zylinderinnenstrémung zu beeinflussen, be-
stiinde auch die Option, die Laststeuerung iiber die Lufttaktventile zu regeln; auf den

variablen Ventiltrieb kénnte in diesem Fall verzichtet werden [Elsafier 2007].

Fiir die sichere Entflammung hochverdiinnter Frischgasgemische sind Verbesserungen
durch in der Entwicklung befindliche Ziindsysteme zu erwarten. Dabei sind sogenannte
Raumziindverfahren, wie beispielsweise die Plasma- oder Laserziindung, hervorzuheben,
mit denen es gelingt, den Ziindbereich deutlich zu vergréfiern und das magere Gemisch
an mehreren Stellen gleichzeitig zu entziinden [Kratzsch 2011}, [Gross 2010], [Briiggeman
2009].

Statt Abgas kann auch Luft mit reduziertem Sauerstoffgehalt als Inertgas verwendet
werden. Insbesondere im Volllastbetrieb konnten Verbesserungen gegeniiber der externen
Abgasriickfithrung erreicht werden, da keine Abhéngigkeit von dem Druckgefélle bestiinde

und die Ansaugstrecke nicht mit dem partikelhaltigen Abgas verschmutzen wiirde.
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A Anhang

A.1 Ubersicht der Ventiltriebsparameter

Tabelle A.1: Ventiltriebsdaten der 1,61 Motoren

1,61 FSI-Motor 1,61 Forschungsmotor
AUsLASS
Phasenlagenvariation AANw — 0—-40°KW
Phasenlage (©Pha)a 108 °’KW 88— 128 ° KW
Steuerzeit AS AS 349 ° KW 332—-372°KW
Offnungsdauer (Y0ed)a 194°KW 198 ° KW
Ventilhub hav 9mm 9,2 mm
EINLASS
Phasenlagenvariation AENW —40-0°KW —40-0°KW
Phasenlage (Pha)E 85-125°KW 84 -124°KW
Steuerzeit EO EO 346 —386 ° KW 345—-385°KW
Offnungsdauer (0oed)E 194 °KW 23 - 198 ° KW
Ventilhub hev 9 mm 1,2-9,2mm

Tabelle A.2: Ventiltriebsdaten der 1,41 Motoren

1,41 TSI-Motor 1,41 Forschungsmotor
AUSLASS
Phasenlagenvariation AANw — 0—-40°KW
Phasenlage (©Pha)a 108 °’KW 86126 KW
Steuerzeit AS AS 352 °KW 334-3T4°KW
Offnungsdauer (00ed)A 200 "KW 108 - 248 ° KW
Ventilhub hav 9mm 5-9,2mm
EINLASS
Phasenlagenvariation AEpNw —40-0°KW —40-0°KW
Phasenlage (Pha)E 79-119°KW 82-122°KW
Steuerzeit EO EO 340—-380°KW 343 -383° KW
Offnungsdauer (P0oed)E 194 °KW 23 - 198 ° KW
Ventilhub hev 9 mm 1,2-9,2mm
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A.2 Aufbau und Funktion des Stromungspriifstandes

A.2 Aufbau und Funktion des

Stromungspriifstandes

Zur Vermessung des Volumenstroms und der Zylinderinnenstromung von Zylinderképfen
kommt am Institut fiir Mobile Systeme der Otto-von-Guericke-Universitdt Magdeburg
ein Stromungspriifstand der Firma JAROS zum Einsatz. Den prinzipiellen Aufbau des
Stromungspriifstandes zeigt Bild A.5. Die Nummerierungen kennzeichnen dabei folgende
Funktionalitdten [Naumann 2007]:

1. Pumpe zur Unterdruckerzeugung
Venturi-Diise zur Volumenstrommessung
Messkopf mit Druckmesssonde

Luftring mit Innenring

Messobjekt

Ventilhubverstelleinheit

N

Steuereinheit.

Bild A.5: Stromungspriifstand des Instituts fiir Mobile Systeme der Otto-von-Guericke-
Universitdt Magdeburg [Naumann 2007]

115



A Anhang

Die Erfassung des Volumenstroms erfolgt mittels einer Venturi-Diise, Bild A.6. Der von
der Unterdruckpumpe erzeugte konstante Volumenstrom fliefit durch die Querschnitte A,

und As, wo jeweils der Gesamtdruck p; und ps erfasst wird.

02 (A2) d1 (A1) ~Lolumensirom

_ N

Bild A.6: Schematische Darstellung einer Venturi-Diise

Unter den Randbedingungen einer stationéren, inkompressiblen Stromung gilt die Konti-

nuitatsgleichung:
V1t A1 = Vg - A2 (Al)
A
Unter den gegebenen Randbedingungen gilt die folgende Bernoulli-Gleichung:
1 1
§'P'U%+p1=§'P'U§+P2- (A.3)

Gleichung A.2 eingesetzt in Gleichung A.3 ergibt nach einigen Umformungen:

Vo — 2'(]?1—1?2).
’ p

Mit dem bekannten Querschnittsverhéltnis (As/A;) und der gemessenen Druckdifferenz

(A.4)

[S—y

|
—~|
=

2

(p1 — po) lasst sich die Geschwindigkeit vy und schlielich mit Hilfe der Beziehung

V = Vg - A2 (A5)
der gesuchte Volumenstrom berechnen [Naumann 2007].

Mit dem eingesetzten Stromungspriifstand lassen sich neben dem Volumenstrom auch die
Geschwindigkeitsvektoren der Zylinderinnenstrémung in verschiedenen Messebenen erfas-

sen und darstellen. Die Messebenen definieren sich hierbei als horizontale Schnittebenen
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durch den Zylinder mit festgelegtem Abstand zum Zylinderkopf. Auf diesen Messebenen
lassen sich dquidistant verteilte Messpunkte auswéhlen, wobei die Anzahl und Lage der
Messpunkte in bestimmten Schrittweiten von der Priifstandssoftware vorgegeben werden
[Naumann 2007].

Wiéhrend einer Messung werden die einzelnen Messpunkte von einer Messsonde nach-
einander angefahren. Die FErfassung des Geschwindigkeitsvektors in einem Messpunkt
basiert dabei auf einer Druckmessung und anschliefender Berechnung des dynamischen
Geschwindigkeitsanteils. Die Druckmesssonde verfiigt hierzu iiber zwei Offnungen, die in
einem Winkel von o = 70.5° angeordnet sind. Dieser Winkel ist so gewéhlt, dass eine
Druckerfassung in den Richtungen der vier Raumdiagonalen eines Wiirfels erfolgen kann,
welche sich im Messpunkt schneiden. An jedem Messpunkt werden so insgesamt acht
Einzelmessungen durchgefiihrt. Der Geschwindigkeitsvektor entlang einer Raumdiagona-
len ergibt sich aus der gemessenen Druckdifferenz. Durch vektorielle Addition der Ge-
schwindigkeiten in allen vier Richtungen der Raumdiagonalen l&sst sich der resultierende
Geschwindigkeitsvektor im Messpunkt bestimmen [Naumann 2007]. Aus den ermittelten
Geschwindigkeitsvektoren in einer Messebene lassen sich anschliefend die gewiinschten

Ladungsbewegungskennzahlen berechnen.
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A.3 Rohemissionen bei externer Abgasriickfiihrung

im Volllastbetrieb

* 600 * 600 * 600
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o J—( o o
c c c
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5 / 5 5
S 300 nd S 300 S 300 ]
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Bild A.7: C3Hg-Rohemissionen in Abhéngigkeit von der AGR-Rate bei einer Hochdruck- und
Niederdruck-Abgasriickfiihrung in verschiedenen Volllast-Betriebspunkten
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Bild A.8:

Bild A.9:
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CO-Rohemissionen in Abhéingigkeit von der AGR-Rate bei einer Hochdruck- und
Niederdruck-Abgasriickfithrung in verschiedenen Volllast-Betriebspunkten
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NOx-Rohemissionen in Abhéngigkeit von der AGR-Rate bei einer Hochdruck- und
Niederdruck-Abgasriickfiithrung in verschiedenen Volllast-Betriebspunkten
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