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Vorwort des Herausgebers

Zukiinftige Technologien fiir Fahrzeugantriebe sind heute vielfach Gegen-
stand von Diskussionen, die oft mit grofler Leidenschaft gefiihrt werden.
Die mit diesem Band eroffnete Schriftenreihe des Lehrstuhls fiir Antriebe
in der Fahrzeugtechnik der RPTU Kaiserslautern-Landau mochte wis-
senschaftlich fundierte Einblicke in den aktuellen Stand der Forschung
sowie Ausblicke auf zukiinftige Entwicklungen im Bereich der Fahrzeug-
antriebe bieten. Wichtig fiir die erforderliche schnelle Umsetzung in prak-
tische Anwendungen sind der wissenschaftliche Austausch sowie der er-
folgreiche Transfer in die Industrie. Neben Beitriagen zu Fachtagungen
und Veroffentlichungen in Fachzeitschriften soll auch diese Schriftenreihe

hierzu einen Beitrag leisten.

Im Mittelpunkt aktueller Antriebsforschung stehen einerseits besonders
schadstoffarme bzw. emissionsfreie Antriebstechnologien und anderer-
seits die Minimierung des CO2-Ausstofles iiber den Produktlebenszyklus.
Wichtig ist hierbei insbesondere die korrekte Wahl des Bilanzraums — fiir
Schadstoffe ist die lokale Konzentration von Bedeutung, wihrend fiir Kli-
magase die Bilanz global und somit weltweit zu ziehen ist. Zukunftsfahige
Antriebe miissen beiden Anforderungen gerecht werden. Mit diesen Vor-
gaben ergibt sich ein duflerst weiter Losungsraum fiir zukiinftige An-
triebe, der von den gegenwiértig vieldiskutierten batterieelektrischen An-
trieben tber Brennstoffzellen-elektrische Konzepte bis hin zu verbren-
nungsmotorischen Losungen mit regenerativen Kraftstoffen reicht. Dar-
iiber hinaus besteht auch die Option hybrider Antriebskonzepte, bei-
spielsweise durch die Kombination mit weiteren elektrischen, hydrauli-

schen oder pneumatischen Speichern und (Hilfs-) Antrieben.
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Im Bereich der Antriebsforschung ist sich die Wissenschaft mittlerweile
einig, dass es absehbar nicht ,die“ eine einzige und universell anwend-
bare, ideale Antriebslosung fiir alle Anwendungen geben wird. Vielmehr
ist es wichtig, fiir jede Antriebsaufgabe die jeweils optimale Losung zu
finden, welche einerseits die technischen Anforderungen des anzutreiben-
den Fahrzeugs bzw. Arbeitsgerats zufriedenstellend erfiillt und anderer-
seits den minimal moglichen Einfluss auf die Umgebung nimmt — sowohl
im Hinblick auf die Schadstoffemissionen als auch hinsichtlich des Aus-
stoles klimaschadlicher Gase. Erklartes Ziel ist hierbei ,zero impact® —
die Konzentrationen der relevanten Schadstoffspezies im Abgas sollen auf
dem Niveau des Hintergrunds bzw. darunter liegen. Bei Verbrennungs-
motoren ist hierfiir neben einer hochwirksamen Abgasnachbehandlung
insbesondere die Vermeidung der Emissionsbildung bereits an der Quelle,

also beim Verbrennungsprozess, von zentraler Bedeutung.

In diesem Gesamtkontext beschaftigte sich Herr Woike in seinem Promo-
tionsprojekt mit methodischen Ansétzen, welche bislang sehr zeitauf-
wendige und stark iterative Entwicklungabldufe bei der Auslegung neuer
Brennverfahren fiir Motoren effizienter gestalten und den Aufwand hier-
fiir anzufertigender Prototypenbauteile reduzieren sollen. Als ein zentra-
les Ergebnis der Arbeiten entwickelte er ein hochvariables Ventiltriebs-
konzept fiir einen Einzylinder-Forschungsmotor, mit dem sich ver-
schiedenste Ladungswechselstrategien mit stark reduziertem Aufwand
darstellen und vergleichen lassen. Die Schritte in der Auslegung dieses
Konzepts werden zusammen mit seiner Einbettung in eine hierauf ange-
passte, effiziente Entwicklungsmethodik in der vorliegenden Arbeit vor-

gestellt.

Kaiserslautern, im Dezember 2022 Michael Glunthner



Vorwort

Diese Arbeit entstand wahrend meiner Téatigkeit als wissenschaftlicher
Mitarbeiter am Lehrstuhl fiir Antriebe in der Fahrzeugtechnik des Fach-
bereichs Maschinenbau und Verfahrenstechnik der Technischen Universi-
tat Kaiserslautern. Ich mochte mich bei allen bedanken, die mich auf

meinem Weg unterstiitz haben.
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Kurzfassung

Es ist notwendig Brennverfahren zu entwickeln, die den jeweiligen Kraft-
stoff moglichst ressourcen- und umweltschonend umsetzen kénnen, vor
allem im Hinblick auf alternative und synthetische Kraftstoffe. Eine effi-
ziente Entwicklungsumgebung ermoglicht es dabei schneller zur optima-
len Losung zu gelangen. Das Ziel der Arbeit ist es, die Methode der Ge-
staltung des Ladungswechsels zu optimieren, indem iterative Schleifen
von Ventilhubauslegung, Messungen am Motorenpriifstand und Auswer-
tung reduziert werden.

Kernbestandteil der Methode ist ein hochvariabler Ventiltrieb mit zwei
synchron rotierenden Nockenwellen pro Ventil, der auf der Auslassseite
ein Second Event (zweites Offnen) bietet, das in seiner Steuerzeit variiert
werden kann. Der Stellbereich reicht von einem herkémmlichen Auslass-
Schlielen nahe dem oberen Totpunkt bis hin zu einem Auslass-Schlieflen
zum néchsten unteren Totpunkt. Auf der Einlassseite wird eine Hub- und
Steuerzeitverstellung verwendet, deren Stellbereich es ermoglicht ein frii-
hes sowie ein spéates Einlass-Schliefen darzustellen. Die individuelle An-
steuerung jedes Ventils erlaubt es, Einfluss auf die Ladungsbewegung zu
nehmen. Das System ist ein mechanisches Konzept, das eine Variabilitéat
bietet, die hydraulischen oder nockenlosen Systemen ahnelt. Zusatzlich
ermoglicht es jedoch, die gleichen Ventilhiibe in der spateren Anwendung
in einem weniger komplexen Ventiltrieb umzusetzen.

In der vorliegenden Arbeit wird am Forschungsmotor exemplarisch eine
Brennverfahrensentwicklung fiir ein Brennverfahren mit einem frithen
Einlass-Schlielen durchgefiihrt. Hier kann insbesondere der Einfluss der
Steigerung von Ladungsbewegung und turbulenter kinetischer Energie

demonstriert werden. Die Ladungsbewegung kann gesteuert werden,
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ohne Einfluss auf Last, Restgasgehalt und Verbrennungsluftverhéltnis
nehmen zu miissen. Simulativ wird die Steuerung des Restgasgehalts
iiber die Steuerzeit des Second Events mit der konventionellen Steuerung
iiber die Auslassspreizung verglichen. Ferner weist das frithe Einlass-
Schlieen den niedrigsten Kraftstoffverbrauch im Vergleich dreier Last-
steuerungsmoglichkeiten auf.

Alle gezeigten Untersuchungen verwenden die Hubkurven, die der Ven-
tiltrieb mit der gleichen Auslegung darstellen kann. Das Ziel, ein effizi-
entes Werkzeug zur Gestaltung des Ladungswechsels im Rahmen der
Brennverfahrensentwicklung zur Verfiigung zu stellen, wird somit er-

reicht.
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Abstract

It is necessary to develop combustion processes that can convert the re-
spective fuel in the most resource and environmentally friendly way pos-
sible, especially with regard to alternative and synthetic fuels. An effi-
cient development environment makes it possible to reach the optimal
solution faster. The aim of this study is to optimize the method of de-
signing the charge exchange by reducing iterative loops of valve lift de-

sign, measurements on the engine test bench and evaluation.

This study’s analytical /methodological core component is a highly vari-
able valve train with two synchronously rotating camshafts per valve,
which provides a second event (second opening) on the exhaust side that
can be varied in its valve timing. The control range extends from a con-
ventional exhaust closing near top dead center to an exhaust closing at
the next bottom dead center. On the inlet side, a lift and control time
adjustment is used whose range of adjustment makes it possible to rep-
resent an early as well as a late inlet closing. The individual control of
each valve allows influencing the charge movement. The system is a me-
chanical concept that offers variability similar to hydraulic or camless
systems. In addition, however, it allows the same valve strokes to be

implemented in a less complex valve train in later applications.

In the present study, a combustion process development for a combustion
process with early intake closing is carried out on a research engine. In
particular, the influence of increasing charge motion and turbulence ki-
netic energy is demonstrated. The charge motion is controlled without
having to influence load, residual gas content and combustion air ratio.

Simulatively, the control of the residual gas content via the valve timing



of the second event is compared with the conventional control via the
exhaust spread. Furthermore, early inlet closing exhibits the lowest fuel

consumption in a comparison of three load control options.

All trials shown use lift curves which the valve train with the used cam
profiles is able to perform. The goal of providing an efficient tool for
designing charge exchange in the context of combustion process develop-

ment is thus achieved
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1 Einleitung

In der Automobil- sowie in der Energiebranche spielt der Verbrennungs-
motor eine wichtige Rolle. Er setzt dabei chemisch gebundene Energie in
mechanische Arbeit in Form einer drehenden Welle um. Als Reaktions-
produkt aus Luft und Kraftstoff entstehen Emissionen wie z.B. Kohlen-
stoffoxide (CO, CO»), Stickstoffoxide (NO, NO,), unverbrannte Kohlen-
wasserstoffe sowie Wasser. Wird der Motor, wie bis heute in der Mehrheit
der Anwendungen tiblich, mit fossilen Brennstoffen betrieben, so werden
die in der Erde gebundenen Kohlenstoffverbindungen freigesetzt und als
Kohlenstoffdioxid in die Atmosphare eingebracht. Es besteht ein breiter
Konsens, dass dieser Vorgang ein mafigeblicher Treiber der Klimaerwar-
mung ist und unterbunden werden muss. Die Lander der United Nations
Organization (UNO) haben sich dazu verpflichtet, die Klimaerwarmung
auf 2 °C' im Vergleich zum vorindustriellen Zeitalter zu begrenzen [1].
Weiterhin werden finanzielle Anreize geschaffen, den Kohlenstoff-Dioxid
(CO, ) Ausstofl zu reduzieren bzw. zu vermeiden, indem das Recht Emis-
sionen auszustoflen begrenzt wird und diese Rechte gehandelt werden
konnen. Anwendungen mit niedrigen Emissionen werden dadurch finan-
ziell attraktiver [2].

Durch die allgegenwartige Diskussion um den sogenannten , Dieselgate*-

Skandal und den Klimaschutz ist das gesellschaftliche Bewusstsein fiir



diese Themen deutlich gestérkt [3]. Somit fordern Kunden ressourcen-
und umweltschonende Anwendungen auch iiber die gesetzlichen Vorga-

ben hinaus.

In diesem Spannungsfeld ist es notwendig, alle Energicanwendungen auf
den Priifstand zu stellen. Es gibt grundsatzlich drei Felder, die bearbeitet
werden: Wird die Effizienz des Prozesses gesteigert und der Verbrauch
reduziert, so werden Ressourcen, gleich ob fossil oder regenerativ, ge-
schont. Weiterhin werden, bei ahnlichem Kraftstoffeinsatz, die Emissio-
nen reduziert. Dies wird zum Beispiel moglich, indem die Verbrennungs-
parameter hinsichtlich Gemischzusammensetzung sowie Druck und Tem-
peratur, aber auch Stoffzusammensetzung so gefithrt werden, dass die
Entstehung der Emissionen reduziert oder sogar unterbunden wird.
Durch den Einsatz synthetischer Kraftstoffe, die unter Einsatz regenera-
tiv gewonnener elektrischer Energie hergestellt wurden, ist es moglich,
einen geschlossenen Kohlenstoffkreislauf einzuhalten und damit den Ver-
brennungsmotor COs-neutral zu betreiben. Die deutsche Wasserstoffstra-
tegie, die das Ziel der Klimaneutralitat bis 2050 verfolgt, sieht es vor,
grilnen Wasserstoff in Form von synthetischen Kraftstoffen (Folgepro-
dukte des Wasserstoffs) zu speichern und zu transportieren. [4] Des Wei-
teren bieten diese Kraftstoffe die Moglichkeit deren Eigenschaften mit
Hinblick auf eine saubere Verbrennung zu entwickeln und somit alt be-
kannte Kompromisse, wie z.B. den Trade-Off zwischen Rufl- und NOy-

Emissionen beim Diesel, aufzulosen.

Deutliche Fortschritte in den beschriebenen Feldern konnen durch weit-
reichende Anderungen am Brennverfahren umgesetzt werden. Grundle-
gende Voraussetzung fiir eine erfolgreiche Brennverfahrensentwicklung
sind die gezielte und reproduzierbare Steuerung von Menge, Verteilung,
Druck und Temperatur von Luft, Kraftstoff sowie Verbrennungsproduk-
ten aus dem vorangehenden Zyklus im Brennraum. Damit werden wich-

tige Randbedingungen der Verbrennung wie etwa
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Reaktionsgeschwindigkeit sowie Ziindrandbedingungen eingestellt. Ein
wesentlicher Anteil dieser Steuerung wird vom Ventiltrieb ibernommen,
durch den die Stoffstrome in den Brennraum und aus ihm heraus einge-

stellt werden konnen.






2 Theoretische Grundlagen

Im Folgenden werden diejenigen Eigenschaften und Funktionen des Mo-
torprozesses erlautert, die fiir den in dieser Arbeit durchgefiihrten Opti-

mierungsprozess relevant sind.

2.1 Ladungswechsel
Die Hauptaufgabe des Ladungswechsels ist der Austausch des Arbeits-

mediums des intermittierend arbeitenden Hubkolbenmotors. Nach der
Phase der Verbrennung, in der der Brennraum vollstandig abgeschlossen
ist, werden die Verbrennungsprodukte ausgeschoben und durch Frischla-
dung fiir den nachsten Zyklus ersetzt. Es stellt sich eine Ladungsbewe-
gung sowie ein Restgasgehalt ein. Zur Erhohung der transportierten La-
dungsmasse werden externe Aufladeeinrichtungen eingesetzt [5]. Der Zu-
stand der Ladung hinsichtlich des Druckes und der Temperatur sowie der
Stoffzusammensetzung als auch der sich ausbildende Stromungszustand
haben einen erheblichen Einfluss auf die Betriebswerte des Motors und
entscheiden mafigeblich iiber Leistungsvermogen, Wirkungsgrad und
Emissionen. Bei 4-Takt Motoren erfolgt der Austausch iiblicherweise tiber

Ladungswechselventile. Diese werden von einem Ventiltrieb betatigt.



6 Kapitel 2.1 Ladungswechsel

2.1.1 Ventiltrieb

Fiir die Giite des Ladungswechsels ist der zeitliche Verlauf der freigege-
benen Querschnittsflachen der Ein- und Auslassventile entscheidend. Da-
raus ergibt sich die Gemischmenge und -zusammensetzung zu Beginn des
Zyklus. Ein charakteristischer Verlauf der Ein- und Auslassventilhiibe ist
anhand eines Steuerzeitendiagramms in Abbildung 1 dargestellt. Durch
die kurbelwinkelbezogene Betrachtung sind die Zahlenwerte drehzahlun-
abhangig und vergleichbar. Die bedeutendsten Gréflen fiir den Prozess
sind die Offnungs- und SchlieBzeitpunkte der Ladungswechselventile. Sie
werden zu einem definierten Schwellenwert im Diagramm mit h gekenn-
zeichnet ausgewertet. Ubliche Werte liegen zwischen 0 mm und 1 mm.

Im Folgenden sind diese Zeitpunkte abgekiirzt mit:

e Eo: Einlass offnet
e Es: Einlass schlief3t
e As: Auslass offnet
e As: Auslass schliefit

11
uT LWOT uT
10 Auslassspreizung | Einlassspreizung
9 < >< >
8
g
2 7
2 6 Einlass
=
=)
g 4
- Einlasssteuerzeit
3 Auslasssteuerzeit >
<
2 AS "
L 1 ) )/ Uberschneidung

90 180 270 360 450
Kurbelwinkel "KW

Abbildung 1 Steuerzeitendiagramm mit Kennzeichnungen fiir Spreizung, Offnungs-

und Schliefzeitpunkte zum Hub h sowie die Uberschneidung
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Der wihrend der Offnung eines Ventils durchlaufene Kurbelwinkel wird
iblicherweise als Steuerzeit definiert, wohingegen der Abstand des maxi-
malen Ventilhubs zum oberen Totpunkt wahrend des Ladungswechsels

(LWOT) Spreizung genannt wird.

Zur Vergleichbarkeit der Ventilgeschwindigkeit bei verschiedenen Motor-
drehzahlen wird in dieser Arbeit die bezogene Geschwindigkeit betrach-
tet:

- Uyentil
Uper = w

Analog berechnet sich die bezogene Ventilbeschleunigung wie folgt:

bVentil

Aper = w2

Hub-, Geschwindigkeits- und Beschleunigungsverlauf konnen in verschie-
dene Phasen unterteilt werden. Diese sind in Abbildung 2 hervorgehoben.
Der Hubverlauf beginnt in diesem Beispiel mit der Offnungsrampe mit
konstanter Geschwindigkeit. Nun geht der Hubverlauf tiber in die Off-
nungsflanke, wihrend der Verlauf der Geschwindigkeit sowie der Be-
schleunigung das erste Maximum erreichen. Darauf folgt das erste Mini-
mum des Beschleunigungsverlaufs, und die Offnungsflanke endet im ma-
ximalen Ventilhub. Wird der Hub auf einem Niveau gehalten, spricht
man von einer Hubrast. Charakteristisch hierbei ist, dass Geschwindig-
keit und Beschleunigung auf den Wert 0 zuriick gehen. Der Verlauf
schliefft mit der Schliefflanke und -rampe ab.
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Abbildung 2 Generischer Hub-, Geschwindigkeits- und Beschleunigungsverlauf mit
farblich markierten Abschnitten: von dunkel nach hell: Offnungs- und Schlieframpe,
Offnungs- und Schliefflanke, Hubrast bei Maximalhub

2.1.2 Ladungsbewegung

Die in den Zylinder einstromende Ladung erzeugt im Zylinder ein Stro-
mungsbild. Durch gezielte Gestaltung der Ein- und Auslass-Kanéle und
der Region um die Ventilsitze kann dieses Stromungsbild beeinflusst wer-
den. Die Gestalt der Stromung wird in zwei Grundauspragungen einge-
ordnet. Diese sind in Abbildung 3 dargestellt. Als Drallstromung wird sie
bezeichnet, wenn die Hauptstromungsrichtung um die Zylinderhochachse
verlauft. Eine solche Stromung stellt sich ein, z.B. wenn die Kanéle tan-
gential zum Zylinder angeordnet werden. Im Gegensatz dazu bezeichnet
man eine Stromung als Tumble, wenn die Hauptstromungsrichtung pa-
rallel zur Motorlédngsachse. Werden die Einlasskanéle in einem flachen
Winkel relativ zur Trennebene zwischen Zylinderkopf und Kurbelgehéuse
gefiihrt, so stromt der Hauptanteil der Ladung iiber die zur Brennraum-
decke zeigende Halfte des Einlassventiltellers und fiihrt zu einem Wirbel

um die Léngsachse.
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QI
&l

Abbildung 3 Schematische Darstellung der Zylinderinnenstrémung, links: Drall bzw.
Swirl, rechts: Tumble [6]

Die Intensitéit der globalen Stromung im Zylinder spielt in dieser Arbeit
eine grofle Rolle. Um diese zu quantifizieren wird die Kinetische Energie
(KE) verwendet. Sie stellt die spezifische, gemittelte Energie der Stro-

mung im Zylinder dar und berechnet sich wie folgt.

1 2

5 mu 1
KE=2  —=_
m 2

(v + i 4 v2)

Grofle gerichtete Stromungen, wie z.B. eine Drall- oder Tumble-Stro-
mung, weisen eine groffe KE auf. Diese Stromungen sind stabiler und
bleiben langer erhalten als ungerichtete. Sie sind zudem vorteilhaft fiir
eine moglichst vollstandige Homogenisierung der Ladung, erhohen aller-
dings auch mit hohen Stromungsgeschwindigkeiten die Wandwarmever-
luste. Wahrend der Kompression dndert sich die Gestalt des Brennraums
und das Stromungsfeld wird dichter. Im Fall der Tumblestromung driickt
der Kolben den makroskopischen Wirbel zusammen, sodass sich die ge-
gentiberliegenden und entgegengerichteten Stromungen aneinander rei-
ben und zu vielen mikroskopischen Wirbeln zerfallen. Die Intensitéit die-
ser mikroskopischen Ladungsbewegung wird turbulente kinetische Ener-
gie (TKE) genannt.
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2.1.3 Restgas

Als Restgas werden Verbrennungsprodukte bezeichnet, die vom vorange-
gangenen Zyklus am Ende des Ladungswechsels im Zylinder verbleiben.
Unter Annahme einer vollstdndigen Verbrennung enthélt das Restgas
keine brennbaren Anteile und nimmt nicht direkt an der Verbrennung
teil, es dndert jedoch die Eigenschaften der Ladung. Der Verbleib von
Restgas im Zylinder kann beabsichtigt oder auch unbeabsichtigt sein. Es
wird unterschieden zwischen internem und externem Restgas. In Abbil-
dung 4 sind zwei Strategien dargestellt, wie internes Restgas in den Zy-
linder eingebracht werden kann. Es wird wahrend des Ladungswechsels
aus den Kandlen zuriickgesaugt (,,Riicksaugen). Dazu schliefen die Aus-
lassventile deutlich nach LWOT. Andererseits wird durch ein frithes Aus-
lassschlieflen Restgas im Zylinder zuriickgehalten (,,Riickhaltung®). Hier
ist es sinnvoll das Einlassoffnen in gleichem Mafle nach spéat zu schieben,
sodass das im Zylinder eingeschlossene Restgas nicht in den Einlasskanal

ausgeschoben wird.

9 9
UT LWOT UT UT LWOT UT
8 Einlass 8 Einlass
e Auislass A [ Auslass
7 7 T
g6 g6
g g
E5 25
Q Q
= =
=4 » =4
5 g
-3 -3
2 2
180 270 360 450 540 180 270 360 450 540
Kurbelwinkel in °“KW Kurbelwinkel in "KW

Abbildung 4 Aus- und Einlassventilhiibe der Restgasregelstrategien: Riicksaugen
(links), Ruckhalten (rechts)
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Eine externe Abgasriickfiihrung verbindet den Auslass iiber Ventile mit
dem Einlass. Das Restgas wird dann mit der Frischladung iiber die Ein-

lasskanéle angesaugt.

Im Brennraum verbleibendes Restgas nimmt zusatzlich Raum ein und
mindert die mogliche Masse an Frischluft im Zylinder. So ist es bei auf-
geladenen Ottomotoren nahe der Volllast tiblich, den Brennraum zu spii-
len, um diesen moglichst vollstandig mit Frischladung zu fiillen und da-

mit die Zylinderleistung zu maximieren.

Das Verdrangen von Frischluft kann jedoch auch vorteilhaft genutzt wer-
den, indem das Restgas zur Ladungsverdiinnung verwendet wird. Im
niedrigen Lastbereich konnen die Ladungswechselverluste reduziert wer-
den, indem die Drosselklappe weiter gedffnet wird und die fiir den ge-
wiinschten Lastpunkt tiberschiissige Luft durch Restgas ersetzt wird. Da-
mit bleibt das Verbrennungsluftverhaltnis konstant. Eine starker ver-
diinnte Ladung wird bei der Verbrennung von der Flammenfront langsa-
mer durchlaufen. Dies fiihrt zunachst zu einem verminderten Wirkungs-
grad, kann aber auch gewiinscht sein, wenn das Brennverfahren zu einer
sehr schnellen Verbrennung fiihrt und damit die Gefahr besteht, dass
Grenzwerte von Bauteilen oder Gerauschemissionen iiberschritten wer-

den.

Im Weiteren bietet die Beimischung von Restgas die Moglichkeit, Einfluss
auf die Ladungstemperatur zu nehmen. Wéahrend internes Restgas die
Ladung deutlich erwarmt, kann bei der externen Riickfiihrung das Rest-
gas zusatzlich erwarmt oder gekiihlt werden. Zudem verandert beim sto-
chiometrisch betriebenen Ottomotor der Restgasanteil die Gesamtmasse
der Ladung. So wird von einer Ladung mit hoherem Restgasanteil mehr
Wirme aufgenommen und die Verdichtungsendtemperatur sinkt. Ein ak-

tives Steuern der Ladungstemperatur kann genutzt werden, um durch
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Kihlen Klopfen vorzubeugen oder aber durch Erwarmen die nétigen

Zindrandbedingungen zu erreichen.

2.2 Gemischbildung
Die Aufgabe der Gemischbildung ist es den Kraftstoffanteil und -zustand

in der Ladung zu steuern. Es gilt das gewtlinschte Verbrennungsluftver-
haltnis sowie den gewlinschten Grad an Homogenisierung der Ladung

einzustellen.

Das Verbrennungsluftverhéltnis beschreibt das Massenverhéaltnis zwi-
schen der Luft im Brennraum und der Luft, die notwendig ist, um den
Kraftstoff im Brennraum vollstdndig umzusetzen. Es berechnet sich wie
folgt:

mLuft

\ =

mKraftstoffLmin

mit L, .. ~ 14,7 fiir Ottokraftstoff (abhingig von der jeweiligen Zusam-

mensetzung des Kraftstoffs)

Bei einem Wert von A = 1 spricht man von einem stochiometrischen Ver-

brennungsluftverhaltnis [7].

Verschiedene Ausfithrungen der gemischbildenden Systeme kénnen nach
dem Ort der Einbringung klassifiziert werden. Es wird unterschieden zwi-
schen der inneren und aufleren Gemischbildung. Bei der inneren Gemisch-
bildung, wird der Kraftstoff direkt in den Brennraum eingebracht, die
bei aktuellen Ottomotoren haufig eingesetzt wird. Im Gegensatz zur au-
Beren Gemischbildung kann die Leistungsdichte des Motors durch eine
Direkteinspritzung gesteigert werden, da statt einem Gemisch nur reine
Luft angesaugt wird. Der Kraftstoff kann nach dem Schlieflen der Ein-
lassventile eingebracht werden. Ein charakteristischer Vorteil der d&ufleren

Gemischbildung durch die Einbringung des Kraftstoffs in den
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Einlasstrakt ist die vergleichsweise lange Verweildauer des Kraftstoffs in

der Ladung, die zu einem weitestgehend homogenen Gemisch fiihrt.

2.3 Brennverfahren

Unter dem Brennverfahren eines Motors versteht man im Wesentlichen
die Prozessfithrung im Brennraum zur Verbrennung des Kraftstoffs. Die

Faktoren, die die Verbrennung entscheidend beeinflussen, sind:

e Temperatur(-verlauf) der Ladung sowie der Brennraumwénde
e Druck(-verlauf) im Brennraum
e Kraftstoff

o Menge

o Ort, Zeitpunkt und Form der Einbringung
o Druck, Aggregatszustand
o

Grad der Vermischung mit der restlichen Ladung (Homo-

genitét)
e Restgas
o Menge

o Ort und Zeitpunkt der Einbringung
o Grad der Vermischung mit der restlichen Ladung (Homo-
genitét)
e Ladungsbewegung

e Ziindung

Das Resultat der Prozessfithrung sind die im Zylinder erzeugte Leistung,
der Wirkungsgrad sowie die Rohemissionen. Der in dieser Arbeit betrach-
tete Forschungsmotor wird mit einem stochiometrischen Otto-Brennver-
fahren mit Direkteinspritzung betrieben. Die Ladungsbewegung ist als
starke Tumble-Stromung ausgelegt. Die Ladung wird mit einer klassi-
schen Ziindkerze geziindet. Dieses Brennverfahren stellt den aktuellen
Entwicklungsstand bei Pkw-Ottomotoren dar. Die Verbrennung ist cha-

rakterisiert dadurch, dass die Ladung von einer Flammenfront
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durchlaufen wird. Sie erhitzt dabei den vor ihr liegenden Bereich der
unverbrannten Ladung, bringt diesen letztendlich auf Ziindrandbedin-
gungen und entziindet ihn. Die Geschwindigkeit dieser Verbrennung
héngt einerseits von der laminaren Brenngeschwindigkeit ab. Mit dieser
Geschwindigkeit breitet sich eine Flamme in einem ruhenden Gas aus.
Durch mikroskopische Wirbel wird die Flamme aufgefaltet und damit in
ihrer Oberflache vergrofiert sowie zusatzlich weitertransportiert. Die
TKE nimmt so entscheidend Einfluss auf die Brenndauer. Im Gegensatz
dazu hat das globale Stromungsbild nur eine geringe Wirkung. Die Ge-
samtgeschwindigkeit der Verbrennung ist somit die vektorielle Addition
der laminaren Brenngeschwindigkeit sowie der makro- und mikroskopi-

schen Ladungsbewegung [7].

Die Brenngeschwindigkeit ist neben der Ladungsbewegung abhangig von
der Zusammensetzung der Ladung. So reduziert eine Ladungsverdiinnung
iiber Restgas oder zusétzliche Frischluft, also ein hoheres Verbrennungs-
luftverhaltnis, die Brenngeschwindigkeit. Fir den hochsten Wirkungs-
grad des Hochdruckprozesses ist eine moglichst schnelle Verbrennung an-
zustreben. Eine schnelle Verbrennung fithrt allerdings zu einem schnellen
Druckanstieg im Zylinder und damit zu einem erhohten Verbrennungs-
gerausch. Zudem erreicht der Druck im Zylinder bei einem schnellen An-
stieg ublicherweise einen hoheren Maximalwert. Dieser maximale Zylin-
derdruck ist entscheidend fiir die Auslegung der mechanischen Belastung.
Es ergibt sich somit ein Zielkonflikt zwischen einer moglichst geringen

Bauteilbelastung einerseits und einem hohen Wirkungsgrad andererseits.

Die Brenngeschwindigkeit und auch deren zeitlicher Verlauf ist charakte-
ristisch fiir ein Brennverfahren. Dieser Verlauf ist ein Entwicklungsziel,
und kann durch den Einsatz verschiedener Technologien beeinflusst wer-
den. Der iiber den Kurbelwinkel aufgeloste Verlauf des Kraftstoffumsat-

zes wird Brennverlauf genannt. Ein exemplarischer Brennverlauf ist in
Abbildung 5 dargestellt.



Kapitel 2 Theoretische Grundlagen 15

0.06 100
90
0.05
° 80
'\S Q)\o
= 0.04 270
~ =}
= = 60
k= g
= 0.03 Z 50
= 3
= 0.02 &
800 g 30
. &
20
0.01
10
0

0
-20 -10 0 10 20 30 40 -20 -10 0 10 20 30 40
Kurbelwinkel ° KW Kurbelwinkel in ° KW

Abbildung 5 Brennverlauf und Summenbrennverlauf, Kennzeichnung der Punkte mit
5, 10, 50 und 90 % Umsatz

Zeitpunkte des Erreichens von Anteilen der kumulierten normierten ver-
brannten Kraftstoffmenge sind Marker fiir die Verbrennung. Der Zeit-
raum vom Zundzeitpunkt bis 5 % Kraftstoffumsatz ist kennzeichnend fiir
den Zindverzug, wahrenddessen der Zindfunke zu einer Flammenfront
anwéchst, die in der Folge voranschreitet. Der Abschnitt von 10 bis 90 %
Umsatz wird tiblicherweise als Brenndauer bezeichnet, welche die Ge-
schwindigkeit der Flammenausbreitung und damit der Verbrennung cha-
rakterisiert. Der Punkt, bei dem 50 % des Kraftstoffs umgesetzt wurden,
wird als Schwerpunkt der Verbrennung bezeichnet. Fiir Ottomotoren mit

iiblichen Brenndauern liegt hier der optimale Wert kurz nach dem oberen
Totpunkt (ZOT). [§]






3 Stand der Technik

3.1 Brennverfahrensentwicklung

Im Folgenden werden die aktuellen Entwicklungsrichtungen motorischer
Brennverfahren diskutiert. Der Fokus liegt auf den Themen, die fiir den
stochiometrisch betriebenen Ottomotor relevant sind. Prinzipiell ist das
Ziel der Brennverfahrensentwicklung, den Wirkungsgrad der Maschine zu
steigern und die dabei entstehenden Emissionen zu minimieren. Fiir die
Pkw-Anwendung hat sich durch die vorgegebenen Testzyklen, in denen
der Motor hauptsachlich in der Teillast betrieben wird, die Entwicklung
in den letzten Jahrzehnten schwerpunktméfig auf diesen Betriebsbereich

konzentriert.

3.1.1 Ladungswechselverluste

Niedrige Lasten werden eingestellt, indem die umgesetzte Kraftstoff-
masse reduziert wird. Am stochiometrisch betriebenen Motor wird gleich-
zeitig die Luftmasse im Zylinder reduziert. Dies geschieht in den meisten
Anwendungen mit Hilfe einer Drosselklappe. Der Luftdruck vor Motor
wird damit soweit abgesenkt, dass die gewtlinschte Luftmasse im Zylinder

erreicht wird.

Dieses Vorgehen fithrt zu Ladungswechselverlusten, die den grofiten An-

teil der Verluste in der Teillast bei modernen Pkw-Ottomotoren
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ausmachen. Eine Stoffirichtung der Entwicklung ist die Reduktion dieser
Verluste durch Entdrosselung. Dies kann iiber einen frithen Es (FEs) re-
alisiert werden. Dazu wird die Drosselklappe vollstandig geoffnet. Statt
der Drosselklappe iibernehmen die Einlassventile die Aufgabe der La-
dungsdosierung und schliefen zu dem Zeitpunkt, zu dem die gewtinschte
Masse an Frischladung in den Brennraum gesaugt wurde. Anschliefend
wird die Ladung expandiert und erreicht im UT einen vergleichbaren

Druck wie im gedrosselten Zustand.

Statt eines frithen kann auch ein spater Einlassschluss gewahlt werden,
um Ladungswechselverluste zu reduzieren. Die bereits in den Zylinder
eingesaugte Luft wird dann wihrend der Kompression wieder in den An-

saugtrakt zuriickgeschoben.

Damit die Last moglichst stufenlos eingestellt werden kann, bedarf es
einer Variabilitat des Schliefzeitpunktes, die beispielsweise mit einem
vollvariablen Ventiltrieb auf der Einlassseite ausgefithrt werden kann.
Dieses Vorgehen wurde bereits 1987 grundlegend an einem Versuchstra-
ger untersucht [9]. Spéter fiihrte auch BMW grundlegende Untersuchun-
gen durch [10] und brachte anschliefend mit Hilfe des mechanisch voll-
variablen Ventiltriebs Valvetronic diese Funktion in Serie [11]. Auch
Toyota [12] und Nissan [13] haben beziiglich der Wirkweise vergleichbare
Systeme in einer Serienanwendung eingesetzt, um Ladungswechselver-

luste in der Teillast zu reduzieren.

Eine Entdrosselung kann ebenfalls erreicht werden, indem die Ladung
verdiinnt wird. Hier wird der Brennraum neben der fiir den Lastpunkt
gewiinschten Masse an Frischladung mit zuséatzlicher Luft als Mager-

brennverfahren oder mit Restgas als Restgas-Brennverfahren aufgefiillt.

Ein Konzept, das gezielt auf den vollvariablen Ventiltrieb verzichtet und

die Entdrosselung im Teillastbereich mit Hilfe von Restgas sowie einer
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Einlasshubumschaltung einsetzt hat die Audi AG entwickelt [14]. Die

Menge an Restgas wird durch einen Auslassphasensteller dosiert.

Die Mehrheit der Varianten zur Entdrosselung bringen eine verlangsamte
Verbrennung mit sich. Ein FEs bedingt eine langere Zeitspanne zwischen
Es und Ziindung. In dieser Zeit beruhigt sich die Ladungsbewegung und

fithrt in diesem Fall zu einem niedrigeren Niveau an TKE.

Beide Varianten der Ladungsverdiinnung reduzieren die laminare Brenn-
geschwindigkeit, da die Verbrennungsprodukte raumlich weiter verteilt
sind und die umliegende Masse an Restgas und zuséatzlicher Luft miter-

warmt werden muss, um die Ziindtemperatur zu erreichen.

Ein frithes Einlass-Schlielen wird nicht nur zur Entdrosselung in der Teil-
last eingesetzt, sondern auch bei hoheren Lasten. Dort wird es in Kom-
bination mit einer externen Aufladung genutzt um die Ladungstempera-
tur abzusenken. Die Verwendung eines frithen Einlass-Schliefens wird in
diesem Zusammenhang in Anlehnung an ein Patent von Ralph Miller [15]

,Miller-Steuerzeit“ genannt.

3.1.2 Brenndauer

Eine andere Entwicklungsrichtung zielt auf die Optimierung der Brenn-
dauer, die beim fremdgeziindeten Otto-Motor mafigeblich von der Flam-
menausbreitung abhéngt. Die laminare Brenngeschwindigkeit lasst sich
im Motorbetrieb nur schwer beeinflussen. Zur Beschleunigung der Flam-
menausbreitung kann jedoch das Turbulenzniveau angehoben werden.
Hierfiir besteht die Moglichkeit, die Einlasskanéle selbst und deren Aus-
richtung zum Einlassventil und zum Brennraum so zu gestalten, dass sie
eine starke Tumble-Stromung erzeugen. Ein Vergleich zwischen einem
Basiskanal mit nur schwachem Tumble und einem Hoch-Tumblekanal ist

in Abbildung 6 dargestellt. Durch die Form des Brennraumdachs sowie
des Kolbens kann der Zerfall in TKE optimiert werden. [16, 17]
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Abbildung 6 Vergleich der Stromungsgeschwindigkeiten im Ventilspalt eines Basiska-
nals mit schwachem Tumble (links) und ein Hoch-Tumblekanals (rechts) [18]

Weiterhin kann zur Reduzierung der Brenndauer eine von der konventi-
onellen Funkenziindung abweichende Ziindanlage verwendet werden. Mit
Systemen wie der Corona-Zindung [19], der Laser-Ziindung [20], der
Mikrowellen-Zindung [21] oder der Vorkammer-Ziindung [22-24] kénnen
meist groBlere Teile des Brennraums erfasst bzw. mehr Ziindenergie ein-
gebracht werden. Dadurch ist der initiale Energieeintrag grofler bzw. es

entstehen mehrere Flammen und die Brenndauer wird reduziert.

Ein anderer Ansatz wird bei der homogenen Kompressionsziindung (Ho-
mogeneous Charge Compression Ignition — HCCI) verfolgt. Es wird eine
homogene iiblicherweise magere Ladung bis zum Erreichen der Ziindbe-
dingung komprimiert. Da diese gleichzeitig im gesamten Brennraum er-
reicht wird, findet auch die Verbrennung im gesamten Brennraum zeit-
gleich statt. Die Verbrennung eines mageren Gemischs mit Hilfe einer
Fremdziindung fithrt in der Regel zu einer langen Brenndauer. Im Ge-
gensatz dazu wird bei einer HCCI Verbrennung eine kurze Brenndauer
erreicht, die dem idealen Prozess nahekommt und daher in Kombination
mit Entdrosselung gute Wirkungsgrade erzielen kann. Zudem erreicht die

Temperatur in der Flamme nicht die Grenze, ab der die Bildung von
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Stickoxidemissionen deutlich ansteigt. Dieses Brennverfahren wurde
schon von zahlreichen Automobilherstellern [25-27], Systemlieferanten
28] und Forschungseinrichtungen [29-32] untersucht und teilweise bis
zum Fahrzeugeinsatz entwickelt. Ausschlaggebend fiir eine technische
Umsetzung dieser Verbrennung ist die zuverldssige Steuerung der Ziin-
dung bei verschiedenen Umgebungsbedingungen. Mazda setzt eine ver-
wandte Technik, die ,Spark Controlled Compression Ignition“ (SPCCI)
bei der das Gemisch nahe an die Selbstziindung gebracht wird, die Ziin-
dung aber dennoch durch eine klassische Ziindkerze ausgelost wird, bis-

lang als einziger Fahrzeughersteller in einem Serienfahrzeug ein [33].

3.1.3 Verdichtungsverhaltnis

Durch den direkten Einfluss auf den theoretischen Wirkungsgrad ist ein
hohes Verdichtungsverhaltnis in der Regel das Ziel jeder Entwicklung.
Allerdings zieht es auch hohe Spitzendriicke nach sich, denen alle angren-
zenden Bauteile standhalten miissen. Gekoppelt damit steigen auch die
Temperaturen an. Das hohere Temperaturgefalle iiber die Wand lésst die
Wandwéarmeverluste ansteigen. Ab einer Temperatur von etwa 2000 K
steigt zudem die NOy Bildung deutlich an. Eine weitere Begrenzung bei
der Steigerung des Verdichtungsverhaltnisses ist die erhohte Klopfnei-
gung. Diese schrankt den Betriebsbereich hin zu hohen Mitteldriicken
ein. Hier gibt es einen klassischen Zielkonflikt in der Entwicklung. Zur
Vermeidung von Klopfen kann z.B. zur Brennraumkiihlung entweder zu-
satzlicher Kraftstoff (Anfettung) oder Wasser eingespritzt werden. Auf-
grund strenger Vorgaben fiir die Schadstoffemissionen im Realbetrieb ist
eine Anfettung heute jedoch kaum noch moglich. Die Realisierung einer
Wassereinspritzung ist mit erheblichen Zusatzaufwand verbunden und

findet deshalb bisher in Grofiserie keine Anwendung.
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3.2 Variabler Ventiltrieb

Bei mechanisch vollvariablen Ventiltrieben wird der Schlepphebel (und
damit das Ventil) nicht direkt von der Nockenwelle betéatigt. Stattdessen
lenkt der Nocken einen Zwischenhebel aus, der die Bewegung iiber ein
Kurvengetriebe auf den Rollenschlepphebel tibertragt. Durch einen Ex-
zenter kann die Position des Zwischenhebels relativ zum Schlepphebel
verandert werden. Dadurch dndert sich dessen Ubertragungsverhalten,
und der Ventilhub kann somit variiert werden. Der Exzenter ist auf einer

Stellwelle platziert und kann somit verdreht werden.

BMW hat mit der Valvetronic den ersten vollvariablen Ventiltrieb in Se-
rie gebracht (Abbildung 7). Seitdem wurde dieser in vier Generationen
optimiert und hinsichtlich des benotigten Bauraums, der Drehzahlfestig-
keit sowie der Kosten verbessert [34]. In der Grofserie wird das System
bisher grofitenteils zur Dosierung der Frischluft und damit zur Last- und
Restgassteuerung von Otto-Motoren verwendet. Weiterhin wird durch
den Einsatz von Masking an den Einlassventilsitzen sowie einem soge-
nannten ,Phasing” (Differenzhub zwischen den beiden Einlassventilen
eines Zylinders) die Ladungsbewegung beeinflusst [34]. Es wird eine Er-
hohung der turbulenten kinetischen Energie um bis zu 80 % erreicht.
Dadurch wird die Verbrennungsstabilitat gesteigert und hohere Restgas-
raten ermoglicht. Dies fithrt zu niedrigeren Rohemissionen [35]. Neben
diesem System hat Toyota [36] ein &hnliches System hervorgebracht.
Statt mit der Exzenterwelle die Position des Zwischenhebels zu beein-
flussen, werden mit einer Stellwelle tiber eine Schragverzahnung die ein-
zelnen Komponenten des Zwischenhebels zueinander verdreht (Abbil-
dung 8).
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Oscillation Arm

Abbildung 7 Schematische Darstel- Abbildung 8 Schematische Darstellung des
lung der BMW Valvetronic 4 [31] Toyota VVL [37]

Hyundai [38] und Nissan [39] entwickelten ebenfalls mechanisch vollvari-
able Ventiltriebe. Diese beiden Ausfiihrungen haben die Besonderheit,
dass sie statt der oben gezeigten Kurvengetriebe als Koppelgetriebe aus-
gefiihrt sind und somit starre Verbindungen besitzen. Daraus resultiert
der Vorteil, dass diese Systeme keine Riickstellfedern fiir den Zwischen-
hebel bendtigen. Nachteilig ist, dass diese Systeme meist schwerer sind
und somit weniger fiir Anwendungen mit hohen Drehzahlen geeignet
sind. Die Systeme sind in Abbildung 9 und Abbildung 10 dargestellt.

Achse 2

Eingangskoppel

Stellhebel

Ausgangskoppel
Hebel B
Ausgangshebel

nocken

( 7
i Hubnocke / welle

Antriebs-

Abbildung 9 Schematische Darstellung ~ Abbildung 10 Schematische Darstellung
des Hyundai CVVL [40] des Nissan VVEL [39]

3.3 Verwandte Arbeiten

Am Lehrstuhl fiir Verbrennungskraftmaschinen der TU Kaiserslautern
wurde der mechanisch vollvariable Ventiltrieb UniValve entwickelt. Ver-

gleicht man diesen mit der Valvetronic, so ist die Position von
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Nockenrolle sowie Exzenterrolle getauscht und der Zwischenhebel beider
Ventile eines Zylinders zu einem sogenannten Gabelhebel zusammenge-
fithrt (Abbildung 11). Zunéchst wurde mit diesem System eine Laststeu-

erung fiir einen Otto-Motor umgesetzt und untersucht [41].

Abbildung 11 CAD Darstellung des Ventiltriebs UniValve [42]

Weiterhin wurde die Dosierung von Restgas mittels veranderlichem zwei-
tem Hubereignis (,,Second Event“) des Auslassventils mit dem UniValve
System umgesetzt [43]. Dabei wird der zuséitzliche Hub auf die Nocken-
kontur aufgepragt. Durch Stellen der Exzenterwelle konnen so der Haupt-
hub sowie der Zusatzhub in Hohe und Steuerzeit variiert werden. Dabei
geht mit dem Stellen des Zusatzhubs immer eine Veranderung des Haupt-
hubs einher. Die Verringerung des Hubs kann durch eine sog. Hubrast
annahernd kompensiert werden. Das Ventil wird dazu in der maximalen
Auslenkung einige Grad Nockenwelle gehalten. Allerdings verringert sich
die Steuerzeit weiterhin. Um den Schliefizeitpunkt des Auslassventils kon-
stant zu halten, muss mit einem Phasensteller die symmetrische Steuer-

zeitverkiirzung korrigiert werden.
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Untersuchungen am in dieser Arbeit verwendeten Versuchsmotor

Am fir diese Arbeit verwendeten Versuchsmotor wurden bereits Unter-
suchungen mit dem Ventiltriebsystem UniValve durchgefiihrt. Schwer-
punkte waren dabei die Kombination des vollvariablen Ventiltriebs mit
variablem Verdichtungsverhaltnis [44], sowie mit Erdgas als Kraftstoff
[45]. Weiterhin wurden an einem Vollmotor Untersuchungen zur Kombi-
nation des Ventiltriebsystems mit einer Turboaufladung [46, 47] sowie
einer Zylinderabschaltung [42, 48] durchgefiihrt.

Ventiltriebe mit zwei Nockenwellen

Die Variabilitat des Ventiltriebs lasst sich steigern, indem zwei Nocken-
wellen pro Ventilreihe verwendet werden, wie z.B. beim Ventiltrieb
FlexValve der Rheinmetall Automotive AG (Abbildung 12). Der Zwi-
schenhebel tastet zwei Kurvenscheiben ab, die jeweils von einer Welle
aufgenommen werden. Es wird die sogenannte ,,Cam-In-Cam* Technolo-
gie eingesetzt, bei der eine Welle in der anderen gelagert ist [49]. Die
Verdrehung der inneren Welle ist begrenzt durch einen Bolzen der in
einem Langloch der aufleren Welle lauft. Das Stellen der Phase ist somit
begrenzt auf < 90 Grad Nockenwinkel. Der Zwischenhebel ist beim
FlexValve System durch eine Achse mit dem Rollenschlepphebel verbun-
den. Diese Verbindung fithrt dazu, dass die Folgerrollen von Nocken und
Exzenter nicht immer den Kontakt sicherstellen konnen. Ein haufig wie-
derholtes Aufsetzen der Rollen fithrt zu erhohter Gerauschsentwicklung

und grofferem Verschleif3.

Auch das Meta VVH System [50, 51] besitzt zwei Nockenwellen. Anhand
Abbildung 13 ist das Funktionsprinzip zu erkennen. Beide Nockenwellen
wirken auf die selbe Folgerrolle. Diese ist auf einem Schlitten gelagert,

der auf dem Schlepphebel linear verfahren kann.
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Abbildung 12 CAD Darstellung Abbildung 13 Schematische Darstellung des
des Pierburg FlexValve [52] Meta VVH [50]

Variabler Ventiltrieb in der Brennverfahrensentwicklung

In der Brennverfahrensentwicklung kommen oft Ventiltriebsysteme mit
hohen Freiheitsgraden zum Einsatz. [53] zeigt die Entwicklung eines hyd-
raulischen Ventiltriebs fiir einen Einzylinder-Forschungsmotor. Ein ahn-
liches System kommt in [54] mit dem Ziel zum Einsatz, ein Dieselbrenn-
verfahren weiterzuentwickeln. Als Beispiel solch eines hydraulischen Sys-
tems ist in Abbildung 14 das System , UniAir® der Schaeffler Technolo-
gies GmbH & Co. KG gezeigt. Ein Rollenschlepphebeltrieb wirkt auf ei-
nen Pumpenstoflel. Dieser baut in einem Zwischenraum Druck auf. Die-
ser Druck wirkt tiber einen Kolben auf das Ventil und lenkt dieses aus.
Mit Hilfe eines Magnetventils kann wéhrend des Hubvorgangs Hydrau-
likfliissigkeit aus dem Zwischenraum abgelassen werden. Mit diesem Sys-
tem ist es moglich den Ventilhub voll auszufiihren, spéater zu beginnen

oder frithzeitig zu beenden.
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Abbildung 14 Schematische Darstellung des UniAir [55]

Insbesondere das oben beschriebene HCCI-Verfahren benétigt eine hohe
Variabilitat zur Dosierung der Luftmasse sowie des Restgasgehalts im
Zylinder. Daher wurden fiir diese Anwendung zahlreiche Untersuchungen
mit variablen Ventiltrieben durchgefiithrt. Mit Hilfe eines hydraulischen
Ventiltriebs wurden Betriebsstrategien erarbeitet [56-58]. In weiteren
Untersuchungen kamen ebenso mechanische [27] wie auch pneumatische
[59] Systeme zum Einsatz. Durch eine zyklusgenaue Ansteuerung des va-
riablen Ventiltriebs ist es moglich die Zyklusschwankungen dieses Brenn-
verfahrens besser zu beherrschen. Eine simultane Regelung des Zylinder-
spitzendrucks sowie der Verbrennungslage wurde erreicht durch ein echt-
zeitfdhiges Verbrennungsmodell sowie der gezielten Ansteuerung des
Restgasgehalts und des effektiven Verdichtungsverhaltnisses [60]. Mit
Hilfe verschiedener Ladungswechselstrategien kann die Verteilung von
Restgas sowie Kraftstoff im Brennraum gesteuert und somit die Verbren-

nungsrate des HCCI-Verfahrens beeinflusst werden [61].

Ladungsbewegung
In [62] wurde der Einfluss von FEs und SEs auf Ladungsbewegung und
Gemischbildung untersucht. Der Ansatz in [63] zielt darauf ab, das nied-

rige TKE-Niveau bei FEs durch selektive Ansteuerung der Einlassventile



28 Kapitel 3.3 Verwandte Arbeiten

anzuheben und damit die Verbrennungsgeschwindigkeit wieder zu be-
schleunigen. In [64] wird der Einfluss der Brennraumform auf den Zerfall
der makroskopischen Stromung an einem Nutzfahrzeug-Erdgasmotor be-
trachtet. Die Ladungsbewegung hat ebenfalls einen Einfluss auf die frithe
Flammenentwicklung unmittelbar nach Zindung. [65] Die Erhéhung der
Ladungsbewegung bzw. der TKE ist nicht immer zielfithrend, denn sie
kommt in der Regel mit mehr Stromungsverlusten einher. Die Verbren-
nung in der Volllast kann so schnell ablaufen, dass es zu starkeren unge-
wollten Ziindereignissen kommt als im Vergleich zu einer Konfiguration
mit einem geringeren Tumble. [66] Daher ist es erforderlich, im Rahmen
der Entwicklung zu ermitteln, welches Mafl an Ladungsbewegung fiir das

angestrebte Verfahren zielfithrend ist.

Restgas

Zur Steuerung des Restgasgehalts an einem Dieselmotor wurde in [67]
ein Zusatzhub auf der Auslassseite eingesetzt. Weiterfiihrend wurde in
[68] die interne Abgasriickfithrung sowie eine Zylinderabschaltung mit
Hilfe eines vollvariablen Ventiltriebs umgesetzt. Ein Ziel der Untersu-
chungen ist es, wie auch in [69], vor allem bei kleinen Lasten die Abgas-
temperatur anzuheben, um diese im Betriebsfenster der Abgasnachbe-

handlung zu halten.

Als Beispiel fiir einen Vollmotor mit hoher Variabilitat ist [70] zu nennen.
Hier wurde ein mechanisch vollvariabler Ventiltrieb auf der Einlassseite
zur Laststeuerung und auf der Auslassseite zur Ansteuerung der zweistu-
figen Aufladung eingesetzt. Weiterhin verwendet der Motor ein in zwei

Stufen variables Verdichtungsverhéaltnis.



4 Ziel der Arbeit

Fiir eine gezielte Brennverfahrensentwicklung sind insbesondere in der
frithen Phase moglichst grofle Freiheitsgrade bei der Gestaltung des La-
dungswechsels wiinschenswert. Hierzu bieten sich variable Ventiltriebe
an. In der vorangehend diskutierten Literatur finden sich einige Anwen-
dungen von hydraulisch vollvariablen oder nockenlosen Ventiltrieben im
Rahmen der Brennverfahrensentwicklung, die vor allem aufgrund ihrer
sehr hohen Flexibilitdt zum Einsatz kamen. Andererseits werden zum
Teil auch mechanische Ventiltriebe mit geringerer Variabilitat eingesetzt,
mit dem Ziel, die gewonnenen Ergebnisse moglichst direkt auf den realen
Anwendungsfall zu tibertragen. Es besteht somit bislang ein Zielkonflikt
hinsichtlich der eingesetzten Systeme zwischen hoher Variabilitat und re-
alitdtsnaher Abbildung der Charakteristik eines serientauglichen mecha-

nischen Ventiltriebs.

Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist es deshalb, die Methodik der Gestal-
tung des Ladungswechsels im Rahmen der Brennverfahrensentwicklung
an Prototypenmotoren zu optimieren. Hierzu soll ein neuer hochvariabler
mechanischer Ventiltrieb entwickelt und in einen Forschungs-Einzylinder-
Motor integriert werden, der ein moglichst breites Spektrum an Untersu-
chungen erlaubt. Der Ventiltrieb soll eine exakte Dosierung der Menge

an Frischluft sowie an Restgas erlauben. Dartiber hinaus soll er so
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ausgefithrt werden, dass eine direkte Einflussnahme auf die Ladungsbe-
wegung im Zylinder ermoglicht wird, um damit einen zusatzlichen Frei-
heitsgrad in der Brennverfahrensentwicklung am betrachteten For-
schungsmotor zu schaffen. Gleichzeitig soll dabei das Augenmerk auf re-
alitatsnahen Ventilhubverlaufen liegen, die mit herkémmlichen mechani-
schen Ventiltrieben abbildbar sind.

Dabei wird im Folgenden der gesamte Entwicklungsprozess des Ventil-
triebs inklusive der mechanischen und thermodynamischen Aspekte auf-
gezeigt. Die Eignung des neuen Ventiltriebs wird anhand einer exempla-
rischen Brennverfahrensentwicklung am befeuerten Motorenpriifstand
nachgewiesen. Die zugrundeliegende, in Teilen neue Entwicklungsmetho-
dik wird nachfolgend detailliert erlautert, um den Prozessablauf nach-

vollziehbar zu machen.



5 Entwicklung der Methodik

In dieser Arbeit wird ein Werkzeug diskutiert, das die Gestaltung des
Ladungswechsels im Rahmen der Brennverfahrensentwicklung beschleu-
nigen soll. Abbildung 15 zeigt schematisch die bisherige sowie im Ver-
gleich die neue Methodik.

Die bisherige Methode startet mit der Definition des Messprogramms.
Die zur Umsetzung notigen Ventilhiibe werden ausgelegt. Im Anschluss
werden die entsprechenden Bauteile gefertigt und validiert. Nun werden
die geplanten Messpunkte am Motorenpriifstand vermessen. Je nach Un-
tersuchung muss dieser Vorgang mehrfach iterativ durchlaufen werden,
wenn nicht alle Messpunkte mit einer Ventilhubauslegung dargestellt
werden konnen. Die Messergebnisse werden ausgewertet und ggf. durch
Simulationsrechnungen untersucht. In der Regel werden Motorsteue-
rungsparameter wie z.B. Ventilhubspreizung, -steuerzeit, Klappenstellun-
gen (z.B. Drosselklappenstellung) variiert, sodass die zu untersuchenden
Punkte abgebildet werden. Typische Variationsparameter sind beispiels-
weise Last, Drehzahl, Verbrennungsluftverhaltnis, Restgasgehalt sowie
Verbrennungsschwerpunktlage. Sind diese nicht hinreichend genau abge-
bildet, werden Motorversuche mit verfeinerten Parametervariationen

durchgefiihrt.
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Abbildung 15 Vergleich der bisherigen zur optimierten Methode zur Gestaltung des
Ladungswechsels im Rahmen der Brennverfahrensentwicklung

Im Gegensatz dazu werden nach der in dieser Arbeit dargestellten Me-
thodik im ersten Schritt Ventilhubkurven ausgelegt, die es ermoglichen,
eine breite Spanne an Untersuchungen durchzufithren. Moglich wird das
durch den Einsatz eines mechanisch vollvariablen Ventiltriebs, der eine
besonders hohe Variabilitdt aufweist. Dieser wird einmalig gefertigt und
validiert. Das Messprogramm wird anhand der Untersuchungsziele auf-

gestellt und am Motorenpriifstand durchgefiihrt.



Kapitel 5 Entwicklung der Methodik 33

Der Nutzen der gezeigten Methode wird gesteigert indem die Messdaten-
erfassung inklusive Zylinderdruckindizierung sowie die Prifstands- und
Motorsteuerung vernetzt werden. Durch die Kommunikation der Systeme
untereinander werden Regler eingerichtet, mit denen die Messpunkte ziel-
gerichtet angefahren werden. Es wird ermoglicht, indizierte Last, Ver-
brennungsluftverhaltnis und Verbrennungsschwerpunkt einzuregeln. Eine
Schnittstelle zur Druckverlaufsanalyse liefert periodisch detaillierte Er-
gebnisse, wie etwa Restgasgehalt. Das Messprogramm kann somit schnel-
ler abgeschlossen werden, ohne zuséatzliche Schleifen iiber nachgelagerte

Auswertungen und Simulationen.

5.1 Gewiinschte Funktionen

Der als Ausgangsbasis fiir diese Arbeit verwendete Einzylinder-For-
schungs-Motor kam zuvor bereits zur Brennverfahrensentwicklung und
Ladungswechseloptimierung zum Einsatz. Dieser Motor ist ein- und aus-
lassseitig mit dem mechanisch vollvariablen Ventiltrieb ,,UniValve“ aus-
gestattet. Es wurden umfangreiche Untersuchungen zu den Themen va-
riabler Ventiltrieb, variables Verdichtungsverhaltnis sowie homogene
Kompressionsziindung angestellt. Auf Basis dieser Erkenntnisse sowie aus
vorlaufigen grundlegenden 1D-Simulationen werden die gewtinschten

Grundfunktionen des neuen Ventiltriebs wie folgt definiert:

e Ladung dosieren
e Restgas dosieren

e Ladungsbewegung einstellen

Der Motor soll iiber eine drosselfreie Laststeuerung verfiigen. Dabei ist
fiir die Dosierung der Luftmasse vorrangig das Einlass-Schlieflen verant-
wortlich. Dieser Zeitpunkt soll méglichst entkoppelt vom Einlass-Offnen
variiert werden konnen. Im Zusammenspiel mit der Drosselklappe sollen
bei gleicher Ladung unterschiedliche Schliefzeitpunkte moglich sein.

Diese Funktionen waren bereits mit dem Vorgangersystem moglich.
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Allerdings soll im Unterschied dazu der Offnungszeitpunkt konstant blei-
ben, und es sollen schlankere Teilhiibe moglich sein, um die entsprechen-

den Potentiale bestmoglich auszunutzen.

In aktuellen Pkw-Motoren finden héaufig auch Phasensteller auf der Aus-
lassseite Anwendung. Sie werden dazu verwendet, die Uberschneidungs-
phase von Ein- und Auslassventilhiiben zu variieren und damit den in-

ternen Restgasgehalt einzustellen.

Fir den Forschungsmotor soll hierfiir ein anderer Weg genutzt werden:
ein sogenanntes Second Event auf der Auslassseite. Durch das erneute
Offnen des Auslassventils wihrend des Ansaugtaktes ldsst sich der in-
terne Restgasgehalt in weiten Grenzen steuern. Im Gegensatz zur reinen
Phasenverstellung kann bei dieser Variante der Zeitpunkt des Auslass-
Offnens konstant bleiben. So bleibt die unerwiinschte Erhéhung der Ex-
pansionsverluste wie beim Einsatz einer klassischen Phasenverstellung
aus. Ebenfalls kann bei gegebener Auslegung ein deutlich spateres As
realisiert werden, da der Sicherheitsabstand zum Kolben nahe OT ge-
wahrt wird. Es ist somit mittels ,,Second Event® moglich, mehr Restgas
zurliick zu saugen, was die Erforschung von Brennverfahren mit einem
sehr hohen Bedarf an heiflem Restgas erlaubt. Neben der damit erzielten
Entdrosselung ist auflerdem interessant, dass durch eine Temperaturan-
derung tiber die Beimengung von Restgas, Einfluss auf die Ziindrandbe-
dingungen des Gemischs genommen werden kann. Dadurch konnen auch
schwer zu entziindende Gemische zuverlassig zur Ziindung gebracht wer-

den.

Bei bisherigen Untersuchungen war es nicht moglich, wahrend des Be-
triebs die Ladungsbewegung mafigeblich zu beeinflussen. Dieser Parame-
ter ist jedoch von entscheidender Bedeutung fiir das Brennverfahren und
wirkt sich stark auf die Verbrennungsgeschwindigkeit, die Ziindrandbe-

dingungen sowie den Warmeiibergang aus. Im Zusammenspiel mit dem
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zeitlichen Verlauf der Direkteinspritzung soll es ebenso moglich sein, Ein-
fluss auf die Homogenisierung zu nehmen. Daher ist es ein Ziel, die In-
tensitat der Ladungsbewegung variabel zu gestalten. Der verwendete Zy-
linderkopf weist Einlasskanéle auf, die einen starken Tumble im Brenn-
raum erzeugen. Die Brennraumform ist ebenfalls dafiir optimiert, aus
dieser Zylinderstromung ein moglichst hohes TKE-Niveau zu generieren.
Von dieser Basis aus soll mit Hilfe eines Differenzhubs der Ein- oder /
und Auslassventile die Ladungsbewegung verringert oder auch weiter er-
hoht werden konnen. Dazu sollen die Ventile mit unterschiedlichen Hiiben
angesteuert werden, sodass die Stromung gezielt unsymmetrisch in den
Zylinder stromt ohne jedoch die Gesamtmasse im Vergleich zum sym-
metrischen Fall zu verdndern. Abweichend von der Tumble-Stromung im
symmetrischen Fall entsteht so eine Mischform aus Tumble- und Drall-

Stromung.

5.2 Definition der Hubkurven

Die Realisierung ist ein iterativer Prozess, bei dem ein Kompromiss zwi-
schen der gewiinschten Funktion und der mechanischen Machbarkeit
bzw. Betriebssicherheit gefunden werden muss. Einige theoretisch mogli-
che Ventilhiibe eines mechanisch vollvariablen Ventiltriebs sind in Abbil-

dung 16 dargestellt und entsprechen folgenden mechanischen Funktionen:
e Reine Steuerzeitvariation
e Steuerzeit- und Hubvariation
e Second Event-Variation
e Differenzhub zwischen zwei Ventilen

Diese Funktionen sind jedoch nur teilweise sinnvoll kombinierbar. Des-
halb wurde aus diesen Funktionen fiir die Einlassseite die Steuerzeit- und
Hubvariation gewihlt, da hier das Offnen und Schlieen unabhéngig von-

einander einstellbar sind. Fiir die Auslassseite wurde die Second Event-
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Variation gewéhlt. So steht es offen, ob die Untersuchung mit einem klas-
sischen Auslassventilhub durchgefiihrt wird oder mit einem spaten Aus-
lass-SchlieBen. Auch hier sind Offnen und Schlieflen unabhéngig, sodass
z.B. der Restgasgehalt eingestellt werden kann, ohne Einfluss auf die

Expansions- bzw. Ladungswechselverluste nehmen zu miissen.

Ventilhub

A

Abbildung 16 Mogliche Ventilhubvariationen von links nach rechts: reine Steuerzeitva-
riation, Hub- und Steuerzeitvariation, Second Event-Variation, Differenzhub zwischen

zwel Ventilen

Die reine Steuerzeitvariation wird im Rahmen dieser Arbeit nicht unter-
sucht. Mit dieser Funktion ist es moglich, auf der Einlassseite ein sehr
spates Einlass-Schlielen umzusetzen, d.h. kurz vor ZOT. Dies ist fiir Son-
deranwendungen sinnvoll, allerdings nicht fiir das Ziel, eine Basis fiir eine
breite Brennverfahrensentwicklung umzusetzen. Zudem kann mit der
Hub- und Steuerzeitvariation auch ein spates Einlass-Schliefen nach UT
erreicht werden. Dartiber hinaus werden Ein- und Auslassseite mit einem
Phasensteller ausgeriistet. Dieser ermoglicht zusatzlich zu den gezeigten

Variationen einen Phasenversatz des ganzen Hubereignisses.
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5.2.1 1D-Prozessrechnung

In der frithen Phase der Entwicklung ist es wichtig, verschiedene Kon-
zepte mit geringem Zeitaufwand zu bewerten. Hierfiir eignet sich im Be-
sonderen die 0- bzw. l-dimensionale Prozessrechnung. Hierbei werden
Rohrleitungen in 1-dimensionale Segmente unterteilt und der Zylinder
als O-dimensionaler Behélter angenommen (d.h. der Zylinder wird nicht
in Teilvolumina aufgeteilt, sondern als ein einziges perfekt durchmischtes
Volumenelement ohne rédumliche Auflésung betrachtet). Zu diskreten
Zeitschritten werden Zustandsédnderungen in den Volumina, Massen-
transporte, Mischungen von Stoffen und Warmeiibergénge in die Wande
errechnet. Uber empirische und / oder physikalische Modelle wird die
Verbrennung im Brennraum beschrieben und die Umsetzung des Kraft-
stoffs simuliert. Damit ist es moglich, Motorbetriebswerte wie z.B. Leis-
tung, Kraftstoffverbrauch, Luftmassenstrom, Ladungszusammensetzung
und Verluste vorauszuberechnen. Fiir diese Prozessrechnung wird im
vorliegenden Fall die kommerzielle Software GT-Power eingesetzt. Ein
wichtiger Bestandteil der Untersuchung ist der Einfluss der Ladungsbe-
wegung auf die Verbrennung. Damit die Prozessrechnung diesen beriick-
sichtigt, wird ein pradiktives Verbrennungsmodell aufgebaut. Die hierfiir
genutzte Methodik wurde in [71] présentiert und ist in Abbildung 17
dargestellt.
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1D Prozessrechnung

l Randbedingungen

3D CFD

Abbildung 17 Methodik zur Parametrisierung eines pradiktiven Verbrennungsmodells
in der 1D-Prozessrechnung

Das Stromungsbild im Zylinder wird hauptsachlich durch die eintretende
Stromung gepragt. Um diese Stromungscharakteristik zu erfassen und
durch Kennzahlen abzubilden, wird eine stationére 3D-CFD-Berechnung
durchgefithrt. Im vorliegenden Fall werden nur die Ein- und Auslasska-
néle, die Ventile und das Zylindervolumen abgebildet. Daraus werden
Durchflusskoeffizienten ermittelt, die die Reibung beschreiben, und
Tumble- sowie Swirl-Koeffizienten bestimmt. Die letztgenannten Koeffi-
zienten beschreiben den Einfluss der eintretenden Stromung auf die La-
dungsbewegung im Zylinder. Demzufolge kann die Ladungsbewegung im

Verbrennungsmodell berticksichtigt werden.

Die Stromung im Zylinder hat Einfluss auf den Warmeiibergang tiber die
Brennraumwand. Um ihn abzubilden, wird ein raumlich diskretisiertes
Wandmodell eingesetzt, das die Wandtemperatur und den Warmeiiber-
gang bestimmt. Zur Bestimmung der Warmeiibergangskoeffizienten tiber
die Wand in das Kiithlmedium wird eine 3D-CFD-Simulation des



Kapitel 5 Entwicklung der Methodik 39

Wassermantels herangezogen. In Abbildung 18 sind fiir einen beispielhaf-
ten Berechnungsfall am Versuchstrager die Warmeiibergangskoeffizienten
vom Brennraum ins Kiihlmedium als Farbskala dargestellt. Es wird deut-
lich, dass die Ubergangskoeffizienten im Bereich des Zylinderkopfs sehr
homogen sind. Der Kiihlmantel der Laufbuchse ist im oberen Bereich aus
konstruktiven Griinden durch vier iiber den Umfang verteilte Durchbrii-
che zum Zylinderkopf realisiert. Hier treten hohe Stromungsgeschwindig-

keiten und damit hohe Ubergangskoeffizienten auf.

Warmetibergangs-
koeffizient in LK

m2

15000

10500

4500

0

Abbildung 18 Ergebnis der 3D-CFD-Simulation des Wassermantels: Warmetibergangs-
koeffizienten vom Brennraum in das Kithlmedium

In einem weiteren Schritt werden die Ventilhubkurven erzeugt. Mittels
der in Abschnitt 5.7.1 vorgestellten Mehrkorpersimulation des Ventil-
triebs werden Kurvenscharen mit moglichen Ventilhubkurven fiir Ein-
und Auslass erstellt. Zur Auswahl der geeigneten Kurve werden PID-
Regler eingesetzt, die die gewiinschte Last bzw. den gewiinschten Rest-

gasgehalt einregeln.
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Zu diesem Punkt ist es dem Modell lediglich moglich, die makroskopische
Ladungsbewegung abzubilden. Welcher Anteil davon durch die Aufwarts-
bewegung des Kolbens in TKE umgesetzt wird, wird anhand einer wei-
teren 3D-CFD-Simulation abgeglichen. Dazu werden aus der 1D-Prozess-
rechnung Randbedingungen erzeugt. Die Verbrennung in der 3D-CFD
wird beziiglich Brenndauer und Schwerpunkt mit Ergebnissen von Priif-
standsdaten aus vergleichbaren Projekten kalibriert. Der dort berechnete
TKE-Verlauf wird dann in der 1D-Simulation nachgebildet.

Somit erhélt man ein priadiktives Verbrennungsmodell, das unterschied-
lichste Ventilhubkonzepte bewerten kann. Dieses Modell liefert im Wei-
teren die Randbedingungen fiir die zugehorigen 3D-CFD-Simulationen.

5.2.2 3D-CFD-Rechnung

Die beschriebenen 1D-Rechnungen gehen von einer instantanen und voll-
kommenen Durchmischung der verwendeten Volumina aus und kénnen
damit einige Effekte nicht bzw. nicht ausreichend genau modellieren. Fiir
weitere Erkenntnisse werden 3D-CFD-Rechnungen in AVL Fire durchge-
fithrt. Bei diesem numerischen Losungsansatz werden grundsatzlich die
drei Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Impuls und Energie verwendet,
um stromungstechnische Aufgaben zu bearbeiten. Diese Gleichungen bil-
den die sogenannten Navier-Stokes-Gleichungen [72]. Dieses gekoppelte,
nichtlineare Gleichungssystem lasst sich abgesehen von Spezialfillen nur

numerisch losen.

Im Gegensatz zur 1D-Prozesssimulation wird hier die tatséchliche geo-
metrische Auspragung des Brennraums und der Ladungswechselkanéle
berticksichtigt. Damit ist es moglich, die Homogenitat des Gemischs zu
bewerten. Eine weitere Detaillierung, die die 1D-Rechnung nicht zulésst,
ist die Betrachtung der rdumlichen Bewegung und der Bewegungsinten-

sitat der Ladung im Zylinder.
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Fiir die Rechnung wird ein bewegtes Netz eingesetzt. Dies ermoglicht die
Abbildung des gesamten Zyklus inklusive Ladungswechsel. Die Kolben-
oberflache wird entsprechend dem Motorbetrieb bewegt. Das Netz wird
im Bereich des Zylinders entsprechend erweitert. Die Bewegung der Ven-
tile wird durch eine Netzanpassung am Ventilschaft abgebildet. In dieser
Untersuchung werden Ventilhiibe mit unterschiedlichen Differenzhiiben
betrachtet. Dies beinhaltet verschiedene Kombinationen aus getffneten
und geschlossenen Ventilen. Es ergeben sich somit neun unterschiedliche
Kombination von geoffneten und geschlossenen Ventilen, die jeweils ein
eigenstandiges Teilnetz erfordern. Wahrend der Simulation wird zu den
entsprechenden Zeitpunkten ein Netzwechsel durchgefiithrt. Die Direk-
teinspritzung ist hinsichtlich Einzel- und Gesamtspraywinkel mit den ge-
ometrischen Daten des verwendeten Bosch-Mehrloch-Injektors abgebildet
[73].

5.2.3 Exemplarische Brennverfahrensentwicklung

Die Moglichkeiten, die sich durch die gewéahlten Funktionen ergeben, wer-
den nachfolgend simulativ anhand einer exemplarischen Brennverfah-
rensentwicklung mit dem Ziel ,Ladungswechselverluste reduzieren und
Ladungsbewegung anheben® untersucht. Fiir dieses Beispiel wird eine ho-
mogene, fremdgeziindete Flammenfrontverbrennung ausgewahlt, die bei
einem sehr niedrigen Lastpunkt durch Entdrosselung mit Hilfe eines frii-
hen Einlass-Schlielens sowie durch Anheben des Restgasgehalts opti-
miert wird. Der Restgasgehalt soll zunachst tiber die Auslassspreizung
eingestellt werden. Anschliefend wird die Bereitstellung von Restgas
iiber ein variables Auslass-Schlielen realisiert und die beiden Félle ge-
gentibergestellt. Die Ladungsbewegung wird iiber den Differenzhub der
Ein- bzw. Auslassventile gesteuert. Fiir jeden Fall wird eine Verlustana-
lyse durchgefithrt. Ausgehend davon werden fiir den néchsten Schritt
neue Ventilhubkurven ausgewéhlt, um die entsprechenden Verluste zu

minimieren.
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Verlustanalyse

Grundlegende motorische Zusammenhange konnen mit Hilfe eines Ver-
gleichsprozesses ohne Quereinfliisse anderer Faktoren analysiert werden.
Fir die ottomotorische Verbrennung wird hierfiir tiblicherweise der
Gleichraumprozess herangezogen. Dieser besteht aus vier Zustandsénde-

rungen:

1. Isentrope Kompression
2. Isochore Warmezufuhr
3. Isentrope Expansion
4

Isochore Warmeabfuhr

Mit Hilfe dieser Annahmen kann der Wirkungsgrad des Gleichraumpro-

zesses reduziert werden auf:

1
8f$_1

M, = 1 —
mit e: Verdichtungsverhaltnis und «: Isentropenexponent

Der reale Arbeitsprozess in einem Ottomotor weicht jedoch von dem ge-
zeigten idealen Vergleichsprozess ab. Im Rahmen einer Verlustanalyse
werden die vereinfachenden Annahmen des Vergleichsprozesses schritt-
weise ersetzt durch die realen Groflen und jeweils eine neue Prozessrech-
nung durchgefiihrt. Die Differenz der Wirkungsgrade zeigt den partiellen
Verlust aufgrund der Abweichung vom Idealfall. Die Beurteilung des re-
alen Prozesses kann so zielgerichtet fiir jeden Verlustanteil durchgefiihrt
werden. In dieser Arbeit sind die Verluste in folgende Kategorien geglie-
dert:

e Reale Ladung
e Ladungswechsel
e Verbrennung

e Wandwairme
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e Reibung

Unter realer Ladung wird zusammengefasst, dass der Brennraum nicht
vollkommen mit Frischgas gefiillt ist, sondern der Druck durch die Stro-
mungsverluste durch Kanéle und Ventile absinkt, dass die Ladung sich
durch Interaktion mit der Wand aufwarmt, sowie dass die Ladung nicht
nur aus Luft, sondern aus Frischluft, Restgas und Kraftstoff besteht, wo-
bei die Stoffeigenschaften nicht konstant, sondern temperaturabhéngig

sind.

Fiir die Bewertung der Wirkungsgradverluste durch realen Ladungswech-
sel wird zunachst ein idealer Ladungswechsel mit gemittelten, konstanten
Driicken wiahrend des Ausschiebens und des Ansaugens statt des isocho-
ren instantanen Austauschs angenommen. Im néchsten Schritt wird fiir
die reale Ladungswechselarbeit der kurbelwinkelaufgeloste Druckverlauf
verwendet. Abschliefend werden die tatsdchlichen Steuerzeiten fiir A6
und Es beriicksichtigt.

Unter realer Verbrennung werden mehrere Verluste zusammengefasst.
Hierzu zahlt zunédchst der Wirkungsgradverlust, der durch eine Verbren-
nung verursacht wird, die nicht bis zum chemischen Gleichgewicht durch-
gefithrt werden kann, und damit unvollkommen ist. Es kommt zu einer
unvollstandigen Verbrennung, wenn nicht gentigend Luft zur Verfiigung
steht. Weiterhin wird berticksichtigt, dass die Verbrennung nicht schlag-
artig ablauft, sondern ein realer Brennverlauf vorliegt und damit auch
der Verbrennungsschwerpunkt nicht zwingend thermodynamisch optimal

liegt.

Wandwdrme bezeichnet die Verluste aufgrund des Warmestroms in die
Brennraumwand, im Unterschied zur Annahme einer isentropen Expan-
sion beim Gleichraumprozess. Diese Warme steht dem Prozess nicht

mehr zur Verfiigung und muss iiber das Kiihlsystem abgefiihrt werden.
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Die Differenz zwischen der Arbeit des Gases am Kolben und der am
Motorabtrieb verfiigharen Arbeit unterscheidet sich um den Anteil der

Verluste aufgrund von Reibung.

5.2.4 Lastfalle
Eine Ubersicht der eingesetzten Ventilhiibe zeigt Abbildung 19. Alle Falle
werden beim gleichen Lastpunkt verglichen. Dazu wird ein Vergleichs-

1 einem indizierten Mit-

punkt mit einer Motordrehzahl n = 1500 min~
teldruck von p,,, = 2,7 bar und einem Restgasgehalt von 24% ausge-
wahlt. Dies stellt herausfordernde Randbedingungen fiir eine Brennver-
fahrensentwicklung dar, da in diesem Lastpunkt durch die ausgediinnte
Ladung und die niedrige Ladungsbewegungsintensitat die Verbrennung

bereits stark verlangsamt ist.

Den Ausgangspunkt bildete der mit REF bezeichnete Fall mit klassischer
Laststeuerung uber eine externe Drosselklappe. Der Restgasgehalt wird
iiber die Auslassphase eingestellt. Damit reprasentiert dieser Referenzfall
den aktuellen Stand der Technik fiir den Grof3teil der Pkw-Anwendungen.
Die Ergebnisse dieser Analysen sind in Abbildung 20 dargestellt. Wie es
typisch fiir die externe Laststeuerung durch Drosselung bei kleinen Las-
ten ist, fallen grofie Ladungswechselverluste an. Die Brenndauer ist dank

der optimierten Tumble-Einlasskanéale trotzdem vergleichsweise kurz.
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Abbildung 19 Ubersicht der untersuchten Fille: Ein- (EV) und Auslassventilhiibe
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Abbildung 20 Ergebnis der 1D-Prozesssimulation: Verlustanalyse, Brenndauer und
spezifischer indizierter Kraftstoffverbrauch der untersuchten Falle

Der Fall VVT adressiert die hohen Ladungswechselverluste mit einer Ent-
drosselung iiber die Ladungswechselstrategie ,frithes Einlassschlieen®
(FEs). Die Last wird hierbei durch den Einlassschluss bestimmt und ein-
gestellt. Die Restgasteuerung erfolgt weiterhin iiber die Auslassphase.
Das frithe Schlieen des Einlassventils reduziert die Ladungswechselver-
luste deutlich, hat aber auch zu Folge, dass die Ladungsbewegung ver-
gleichsweise viel Zeit hat, sich zu beruhigen. Der damit einhergehende
Abfall der TKE resultiert in einer léngeren Brenndauer und dadurch we-
niger effizienten Verbrennung. Der Gewinn in der Ladungswechselarbeit
iiberwiegt jedoch den Nachteil in der Verbrennung deutlich und fiihrt
letztendlich zu einem besseren indizierten spezifischen Kraftstoffver-

brauch.
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Der vorangegangene VVT-Fall reduziert wie gewiinscht die Ladungs-
wechselverluste, er erhoht jedoch auch die Verbrennungsverluste. Im Fall
VVTDiffMaz wurde die Moglichkeit des Differenzhubs zwischen den bei-
den Einlassventilen genutzt, um ein hoheres Mafl an Ladungsbewegung
zu erzeugen. Im betrachteten Fall bleibt ein Einlassventil komplett ge-
schlossen, das zweite steuert alleine die Last. Die damit wieder angeho-
bene TKE verkiirzt die Brenndauer und kompensiert teilweise die Ver-
brennungsverluste. Das Ansaugen der Ladung durch ein einziges La-
dungswechselventil erhoht jedoch die Ladungswechselverluste im Ver-

gleich zur Strategie VVT wieder.

Einen Kompromiss zwischen den beiden vorangegangenen Fallen soll der
nachste Fall zeigen. Statt ein Einlassventil komplett zu schlieffen, wird
bei VVTDiffMean ein Einlassventil etwas weniger und eines etwas mehr
geoffnet als im VV7T-Fall. Dadurch reduzieren sich die Ladungswechsel-
verluste wieder. Insgesamt erreicht dieser Fall den besten indizierten spe-
zifischen Kraftstoffverbrauch der Féalle mit FEs.

Die weiter oben beschriebene Restgassteuerung tiber ein Second Event
mit konstantem A6 im UT wird durch Fall 2nd dargestellt. Auch hier
wird die Last tiber das EinlassschlieBen gesteuert. Im Vergleich zum
VVT-Fall sind die Ventile tiber einen ldngeren Zeitraum geoffnet. Bei
gleicher Ladung und gleichem Restgasgehalt resultiert dies in kleineren

Stromungsgeschwindigkeiten und damit auch geringerer Ladungsbewe-

gung.

Analog zu den VVT-Fallen wird auch iiber einen Differenzhub auf der
Auslassseite versucht die Ladungsbewegung im Zuge der Abgasriicksau-
gung zu beeinflussen. Einmal geschieht das in groffitmoglicher Auswir-
kung mit 2ndDiffMazr und in einem Zwischenschritt mit 2ndDiffMean.

Schlielich werden noch zwei weitere Falle untersucht. Dazu wird ein

Einlassventil geschlossen, das andere iibernimmt die Laststeuerung. Ein
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Auslassventil wird nach dem Hauptereignis geschlossen, das andere
tibernimmt durch das Second Event die Restgassteuerung. Als weiteres
Unterscheidungsmerkmal dient nun die Position der geoffneten Ventile.
Im Swirl-Fall liegen diese diametral gegentiber, wodurch sich die Stro-
mungen zur Ausbildung einer Drall-Stromung erganzen sollen. Dahinge-
gen liegen bei der Konstellation AntiSwirl die gedffneten Ventile direkt
gegeniiber. Dadurch treffen die Stromungen aufeinander, wodurch die
Ausbildung einer vorherrschenden Strémung im Brennraum verhindert

werden soll.

5.3 Auswahl des Ventiltriebs

Fir den bisherigen Aufbau des Forschungsmotors wurde der Ventiltrieb
UniValve auf der Ein- sowie Auslassseite verwendet. Die Entwicklung und
Anwendung dieses Ventiltriebs wurde bereits umfassend diskutiert [74-
76]. Das UniValve System kann prinzipbedingt die gewiinschten Funkti-
onen wie in Abbildung 16 gezeigt nicht darstellen. Die wesentlichen neuen
Anforderungen sind dabei die gewiinschten schlanken Teilhtibe (und da-
mit hohe Ventilbeschleunigungsmaxima bei einer Hubabsenkung) sowie
die unabhéngige Steuerung des Offnens und Schlieens der Ventile. Daher
wird in dieser Arbeit eine Weiterentwicklung des UniValve-Systems
durchgefiihrt. Der zusatzliche Freiheitsgrad wird geschaffen, indem die
Exzenterwelle nicht mehr fest steht und zur Ansteuerung verdreht wird,
sondern synchron mit der Nockenwelle rotiert. Zur Verstellung der Hiibe
kann die Phase zwischen Nockenwelle und Exzenterwelle verdndert wer-

den.

Der eingesetzte Ventiltrieb ist ein mechanisch vollvariables Konzept und
baut auf einem Rollenschlepphebeltrieb mit hydraulischem Ventil-
spielausgleich auf, welcher exemplarisch in Abbildung 21 gezeigt ist. Die
Nockenwelle lenkt anhand der Nockenkontur den Nockenfolger aus. Die-

ser ist als Rollenschlepphebel ausgefiihrt, um im Vergleich zu einem
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Gleitabgriff Reibung einzusparen. Der Schlepphebel stiitzt sich auf einer
Seite auf den hydraulischen Ventilspielausgleich ab. Dieser reduziert mit
Hilfe des Oldrucks alle auftretenden Spiele auf ein Minimum. Wéhrend
des Ventilhubs schliefit der Ausgleich mit Hilfe eines Riickschlagventils.
Mit der gegeniiberliegenden Seite driickt der Schlepphebel auf das La-
dungswechselventil und 6ffnet es damit. Die Ventilfeder wird beim Offnen

komprimiert und fithrt das Ventil im Anschluss zuriick.

Nockenwelle T -

Schlepphebel . N

hydraulischer —

Ventilspielausgleich

Ventilfeder J

Ladungswechselventil \

Abbildung 21 Aufbau eines Rollenschlepphebeltriebs mit hydraulischem Ventil-
spielausgleich

Abbildung 22 zeigt den Aufbau eines mechanisch vollvariablen Ventil-
triebs am Beispiel des UniValve Systems. Bei diesem betéatigt die No-
ckenwelle nicht direkt den Schlepphebel, sondern einen Zwischenhebel.
Dieser stiitzt sich an der Kulisse und dem Exzenter der Exzenterwelle ab
und tbertragt seine Schwenkbewegung iiber die Arbeitskurve auf den
Schlepphebel. Die Auslenkung des Schlepphebels fithrt letztendlich zum

Ventilhub. Durch eine Verdrehung der Exzenterwelle kann der
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Anlagepunkt des Zwischenhebels am Exzenter verdndert werden. Damit
wird wihrend des Nockenhubs ein anderer Bereich der Arbeitskurve
durchlaufen, und die Ubertragungsfunktion zwischen den Bewegungen

des Zwischen- und des Schlepphebels andert sich.

Nockenrolle . a——— Rickstellfeder

-« Kulisse

Nockenwelle j\

Exzenterrolle

Zwischenhebel

Rickstellfeder

Abbildung 22 Aufbau eines mechanisch vollvariablen Ventiltriebs am Beispiel des Uni-
Valve Systems

Als Weiterentwicklung wird statt einer statischen Exzenterwelle eine ro-
tierende eingesetzt. Dieses System wurde erstmalig in [77] vorgestellt. Da
der Ventiltrieb nun iiber zwei rotierende Nockenwellen verfiigt, tréagt er
den Namen Dual Rotating Shaft (DRS). Weiterhin wird der kreisformige
Exzenter durch eine zweite Nockenscheibe ersetzt. Die Nockenhiibe bei-
der Nockenwellen und damit die Bewegungen der jeweiligen Nockenfolger
iiberlagern sich zu einer Schwenkbewegung des Zwischenhebels. Dadurch
entsteht ein weiterer Freiheitsgrad, der es ermoglicht, die zeitliche Abtas-
tung der Arbeitskurve préziser zu steuern. Auf eine Unterscheidung zwi-
schen Nockenwelle und Exzenterwelle wird im Folgenden verzichtet, da
nun beide Nockenwellen gleichbedeutend zum Ventilhubsverlauf beitra-
gen. Die Nockenwelle, die die obere Nockenrolle auslenkt wird erste No-

ckenwelle genannt. Die Nockenwelle, die den Exzenter ersetzt, wird zweite
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Nockenwelle genannt. In Abbildung 23 ist der Aufbau des Systems dar-
gestellt.

erste

Nockenwelle

Abbildung 23 Aufbau des mechanisch vollvariablen Ventiltriebs mit zwei rotierenden
Nockenscheiben

Das DRS System ist ein mechanisches Konzept und weist somit auch
Ventilhiibe auf, die représentativ fiir ein mechanisches System sind. Auch
wenn dieses nicht in der spateren Anwendung eingesetzt wird, so ist es
moglich, ein weniger komplexes mechanisches System auszufiihren, das
die gleichen Hubkurven ausfiihrt. Dies ist ein entscheidender Vorteil ge-
genuber klassischen mechanischen sowie hydraulischen vollvariablen Ven-
tiltrieben sowie nockenlosen Systemen, die an Forschungsmotoren zum

Einsatz kommen.

5.3.1 Funktionsweise

Ebenso wie das UniValve System verwendet das DRS System einen Zwi-
schenhebel mit einer Arbeitskurve. Diese ist in Abbildung 24 detailliert
dargestellt. Der Zwischenhebel rotiert wahrend einer Auslenkung um den
Mittelpunkt der Kulissenrolle. Solange der Kontaktpunkt zwischen Ar-
beitskurve und Schlepphebelrolle im sogenannten Nullhub-Bereich
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verbleibt, wird kein Ventilhub ausgelost. Sobald die Auslenkung durch
die beiden Nocken grofl genug ist, wandert der Kontaktpunkt in den Hub-
Bereich. Dieser weicht von der gedachten Kreisbahn des Nullhub-Bereichs
ab und fiihrt dann zu einem Ventilhub. Beim DRS System wird dieser
Mechanismus genauso genutzt, allerdings wird hier der verwendete Be-
reich der Arbeitskurve nicht statisch eingestellt, sondern mit jeder Um-

drehung erneut durchlaufen.

Hub-Bereich
Nullhub-Bereich

Abbildung 24 DRS Ventiltrieb: Detailausschnitt der Arbeitskurve mit Nullhub- und
Hub-Bereich

Die Aufgabe der Positionierung des Zwischenhebels ist nicht mehr der
Exzenterwelle zugeordnet, sondern kann jeweils von beiden Nockenwellen
iibernommen werden. Ein dem Zwischenhebel zugewandter Exzenter ist
zu vergleichen mit einer Nockenwelle im maximalen Hub, und ein abge-
wandter Exzenter ist zu vergleichen mit einer Nockenwelle auf dem
Grundkreis. In Abbildung 25 sind vier charakteristische Positionen des
Ventiltriebs wahrend einer Umdrehung dargestellt. Position 1 entspricht
dem Ausgangszustand bei geschlossenem Ventil. Beide Kontaktpunkte
der Nockenfolger mit dem entsprechenden Nocken liegen auf dem Grund-
kreis und der Kontaktpunkt der Arbeitskurve mit dem Schlepphebel ist
am Anfang des Nullhub-Bereichs. Sobald nun eine Nockenwelle in ihren
maximalen Hub tibergeht, durchléduft der Kontaktpunkt der Arbeitskurve
den gesamten Nullhub-Bereich und steht nun genau am Anfang des Hub-

Bereichs. Wahrend dieses Vorgangs wird kein Hub am Ventil ausgefiihrt.
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Abbildung 25 Vier charakteristische Stellungen des Ventiltriebs und deren Auswirkung
auf den Ventilhub

Das System erreicht Position 2, wenn diese Bewegung von der ersten
Nockenwelle ausgefiihrt wird, und Position 3, wenn sie von der zweiten
Nockenwelle ausgefiithrt wird. Beide Positionen sind funktional gleichwer-
tig. Solange eine Nockenwelle ihren maximalen Nockenhub ausfiihrt,
kann die jeweils andere Nockenwelle ihren Hub direkt auf das Ventil wei-
tergeben. Erreichen beide Nockenwellen ihren maximalen Hub, wird Po-

sition 4 erreicht.
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Fiir das Durchlaufen eines exemplarischen Offnungszyklus stellt z.B. die
erste Nockenwelle auf ihren maximalen Hub. Dies bringt lediglich den
Zwischenhebel in Position und fithrt noch nicht zu einem Ventilhub. Die
zweite Nockenwelle 6ffnet nun das Ventil bis zum Vollhub. Somit wird
der Ventilhubverlauf bis zum maximalen Hub ausschliellich von der 6ff-
nenden Flanke der zweiten Nockenkontur gesteuert. Solange beide No-
ckenhiibe maximal sind, verharrt das Ventil in der Hubrast. Die erste
Nockenwelle schlieit nun das Ventil. Auch hier wird der Verlauf tiber die
Schlieflflanke der ersten Nockenkontur direkt gesteuert. AnschlieSend
fahrt auch die zweite Nockenwelle wieder zuriick auf ihren Nullhub. Es
lassen sich so die Offnungs- und SchlieBmechanismen komplett voneinan-
der trennen. Durch eine Anderung der Phase zwischen beiden Nocken-
wellen kann das Offnen und das Schlielen weiter voneinander entfernt
werden, was zu einer grofleren Steuerzeit und ggf. einer Verlangerung der
Hubrast fithrt. Wird im Gegensatz dazu das Offnen und SchlieBen zu-
sammengefiithrt, so iiberlagern sich die Vorgange und es entstehen Teil-
hiibe, bis letztendlich auch ein Nullhub moglich ist.
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5.4 Erstellung der Ventilhubkurve

Der erste Schritt bei der Entwicklung eines Ventiltriebs ist die Erzeugung
der Hubfunktion fiir das Ladungswechselventil. Es gilt zum einen die
thermodynamischen und zum anderen die mechanischen Anforderungen
zu erfiillen. Dabei miissen geeignete Werte fiir die folgenden charakteris-

tischen Merkmale gefunden werden:

e maximaler Ventilhub
e Steuerzeit
e maximale und minimale Beschleunigung

e Form und Hohe der Rampen.

Aus thermodynamischer Sicht soll in moglichst kurzer Zeit eine definierte
Menge an Gas iiber das Ventil stromen. Das theoretische Maximum stel-
len rechteckférmige Hubkurven dar. Aus mechanischer Sicht bedeuten
grof3e Beschleunigungen direkt grofle Kontaktkrafte und Fléachenpressun-
gen. Um Reibung und Verschleify gering zu halten, sollten diese also mog-
lichst klein sein. Als Kompromiss wird hier die grofite mechanisch ertrag-
bare Beschleunigung gewahlt und in einem iterativen Prozess wéahrend
der Entwicklung festgelegt. Die negative Beschleunigung wird mafigeblich
durch die Masse der bewegten Teile sowie der Ventilfeder bestimmt. Die
Feder stellt den Kontakt zwischen Ladungswechselventil und Nocken si-
cher. Geniigt die Federkraft nicht, um die Masse gleichermafien zu be-
schleunigen, wiahrend der Nocken eine negative Beschleunigung ausfiihrt,
kommt es zum Kontaktverlust. Um diesen Fall zu vermeiden, kénnen mit
Hilfe der reduzierten Masse vereinfachte Abschéatzungen zur dynamischen
Sicherheit getroffen werden. Aus der Masse bzw. dem Tragheitsmoment
(bei rein rotatorisch bewegten Teilen) aller Komponenten im Ventiltrieb
wird eine Ersatzmasse errechnet, die als Masse des Ladungswechselventils
angenommen wird. Mit dem gewtinschten Hubverlauf des Ventils und der

reduzierten Masse lassen sich somit anhand der folgenden Formel die
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erforderlichen Beschleunigungen errechnen und Abschéitzungen iiber die
Federkrifte treffen [40].

}?deer ;2 MyeqQpe

In Tabelle 1 sind die Ergebnisse einer ersten Berechnung dargestellt. Die
Werte fiir die reduzierte Masse, Hub und Federkraft bei maximalem Hub

sind an typische Werte fiir einen PKW-Otto-Motor angelehnt. Bei einer

mm
rad?

Motordrehzahl von 6000 min~! kann eine Beschleunigung von — 64
ertragen werden. Bei gleicher Drehzahl kann fiir ein Second Event mit

3 mm Hub durch die reduzierte Federkraft nur noch eine Beschleunigung

mm
rad?

dass durch das Schwingungsverhalten der Bauteile die real auftretenden

von — 41 erreicht werden. Bei der Auslegung ist zu beriicksichtigen,

Beschleunigungen die ausgelegten deutlich iibersteigen. Fiir die spatere
Anwendung im Forschungsmotor muss allerdings lediglich eine Grenzmo-
tordrehzahl von 2000 min~! erreicht werden. Die ertragbaren Beschleu-

nigungen steigen damit deutlich.
Tabelle 1 (Betragsmafig) maximale negative Ventilbeschleunigung

Hubmaximum Second Event

Drehzahl Nockenwelle min~t 3000 1000 3000 1000
reduzierte Masse g 73.3 73.3 73.3 73.3
Hub mm 9 9 3 3

Federkraft N 460 460 300 300
max. negative Beschleunigung :Z:; -64 -972 -41 -373

Neben dem gewiinschten Ventilhub werden ebenfalls die Bewegungsge-
setze nach gleicher Methodik erstellt. Diese Bewegungsgesetze sind
HilfsgroBen und konnen beispielsweise die Bahn der Nockenfolgerrolle be-
schreiben. Als Beispiel ist in Abbildung 26 das Bewegungsgesetz der bei-
den Nockenfolgerrollen fiir die Hub- und Steuerzeitverstellung darge-
stellt. In dieser Variante sind beide Bewegungsgesetze identisch. Die Hub-

hohe ist jeweils bezogen auf den festgelegten maximalen Ventilhub,
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sodass sich auf Basis der Geometrie unterschiedliche Hubhohen fiir beide

Nockenscheiben ergeben. Die Beschleunigung wird zum Hubmaximum

auf 027 zurtickgefiihrt. Es ergibt sich damit ein Hubplateau, das in

seiner Steuerzeit auch nachtraglich noch beeinflusst werden kann, ohne

einen neuen Beschleunigungsverlauf zu generieren.
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Abbildung 26 Hub- und Beschleunigungsverlauf des Bewegungsgesetzes der beiden
Nockenrollen fiir eine Hub- und Steuerzeitverstellung

5.5 Generierung der Nocken sowie der Arbeitskurve

Der Ventiltrieb kann abstrakt als ebenes Kurvengetriebe eingeordnet
werden. Die zu Grunde liegende Methode zur Generierung von Arbeits-
kurven fiir mehrgliedrige Kurvengetriebe ist bekannt [78] und wird hier
angewendet, um die Punktewolken fiir die Nockenscheiben sowie die Ar-
beitskurve zu errechnen. Am Beispiel eines Rollenschlepphebeltriebs ist

das Vorgehen zur Generierung der Nockenscheibe wie folgt:

e Der vorgegebene Ventilhub wird in festgelegter Diskretisierung fiir
eine Umdrehung der Nockenwelle durchlaufen und dem Schlepp-

hebel aufgeprigt.
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e Die Bewegung des Schlepphebels wird ausgedriickt als Rotation
um den Drehpunkt iiber den Winkel seiner relativen Position zur

Ruhelage.

e Aus den trigonometrischen Beziehungen des Drehpunkts des He-
bels und der Position der Schlepphebelrolle in der Ruhelage sowie
in der ausgelenkten Lage wird die Bahn der Schlepphebelrolle als
Punktewolke erstellt.

¢ Eine Koordinatentransformation dieser Punktwolke aus dem orts-
festen Koordinatensystem in ein inkrementweise gedrehtes Koor-
dinatensystem der Nockenscheibe liefert die Punktewolke der Rol-

lenmittenbahn um den Nocken.

e Durch die Verschiebung der Punkte um den Radius der Abneh-
merrolle entlang der jeweils Senkrechten auf der Rollenmitten-
bahn ergibt sich schliellich die Nockenkontur.

In Abbildung 27 sind die charakteristischen Kurven der schematischen
Darstellung eines Ventiltriebs zu sehen. Dabei sind die Nockenkontur so-
wie die Folgerrolle reelle Bauteile. Entlang der Rollenmittenbahn bewegt
sich der Mittelpunkt einer Rolle. Dieser kann, wie im Beispiel geschehen,
im globalen Koordinatensystem beschrieben werden, oder im nockenfes-
ten Koordinatensystem. In diesem Fall maandert die Bahn um die No-
ckenkontur mit dem Abstand des Rollenradius. Des Weiteren sind noch
die Krimmung sowie der Grundkreis dargestellt. Die Kriimmung einer
Kurve beschreibt die Intensitéit ihrer Richtungsanderung. Der Grundkreis
ist der Kreis um den Mittelpunkt des Nockens, dessen Radius dazu fiihrt,
dass die Folgerrolle das Ventil genau geschlossen hélt. Die Erstellung aller
Konturen fiir einen mechanisch vollvariablen Ventiltrieb gestaltet sich
zwar komplexer, lauft jedoch immer nach dem oben beschriebenen Ver-

fahren ab.
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Kriimmung Folgerrolle

Nockenkontur
Rollenmittenbahn

Grundkreis aus Sicht des globaler

Koordinatensystems

Abbildung 27 Kennzeichnung der Kurven einer schematischen Darstellung eines Ven-
tiltriebs

Die bisher fiir UniValve genutzte Auslegungsmethodik gibt einen Nocken-
hub sowie einen Ventilhub fir den gewiinschten Vollhub vor. Aus diesen
beiden Vorgaben und der rdaumlichen Lage der Bauteile zueinander (im
Folgenden Geometrie genannt) ergeben sich die Nockenkontur und im
nachsten Schritt die Arbeitskurve aus der 6ffnenden Flanke der Nocken-
kontur und dem Ventilhub. Damit werden nur wihrend der Offnungs-
phase die gewtlinschten Groflien des Beschleunigungsverlaufs korrekt um-
gesetzt. Der Verlauf wahrend der Schliephase wird durch eine kinema-

tische Analyse bestimmt und kann nicht gezielt gesteuert werden.

Im Gegensatz dazu wird bei DRS die Arbeitskurve als erstes erzeugt.
Durch die Vorgabe des Durchmessers der Grundkreise sowie der Maxi-
malhubkreise der beiden Wellen ergeben sich die maximal moglichen Po-
sitionen des Zwischenhebels wihrend der Schwenkbewegung. Als weitere
geometrische Randbedingung fliefit die Position der Schlepphebelrolle bei
minimal und maximal ausgelenktem Ventil ein. Die Kriimmung der Ar-
beitskurve wird im néchsten Schritt durch einen Optimierungsprozess so
gesteuert, dass kein Doppelkontakt mit der Schlepphebelrolle auftritt.
Somit kénnen die Form und Kriimmung der Arbeitskurve direkt gesteu-
ert werden. Dies war bei UniValve nur durch geschickte Wahl von No-
cken- und Ventilhub moglich. Im Weiteren werden dann durch Vorgabe

der Arbeitskurve sowie des Ventilhubs die beiden Nockenscheiben
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generiert. Je nach Auslegungsstrategie konnen verschiedene oder gleiche

Ventilhiibe fiir die jeweiligen Nockenscheiben vorgegeben werden.

Ein weiterer Unterschied zur bisherigen Auslegungsmethodik ist, dass
sich nicht alle Kurven durch einen direkten Zusammenhang ergeben. Der
Zwischenhebel hat nun keinen festen Drehpunkt wéahrend des gesamten
Ventilhubs mehr, sondern rollt auf der zweiten Nockenwelle ab. Zur Er-
stellung der Nockenrollenbahn aus der Schlepphebelauslenkung pro In-
krement muss fir die Arbeitskurve und fiir den Nocken simultan ein
Schnittpunkt gefunden werden. Dies wird mit Hilfe eines Optimierungs-

prozesses gelost. Die Methode wurde in [79] dargestellt.

Die beschriebene Vorgehensweise wird in einem Solver umgesetzt. Dies
ist ein Computerprogramm, das mathematische Probleme numerisch 16st.
In Abbildung 28 ist exemplarisch die Ausgabe des Solvers dargestellt.
Diese umfasst neben den Kurvenscheiben und der Arbeitskurve die je-
weils zugehorigen Kriimmungskurven, die Grundkreise der Nocken, die
Rollenmittenbahnen der beiden Nockenrollen sowie die Kulisse. Im letz-
ten Schritt werden Ausgabedateien generiert, welche die Geometrie sowie
die Punktewolken der Kurvenscheiben enthalten. Diese Dateien werden
von den weiteren Entwicklungswerkzeugen im weiteren Auslegungspro-

zess direkt genutzt.
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Abbildung 28 Ergebnis der Generierung der Kurvenscheiben am Beispiel der
Hubvariation: Nockenscheiben und Arbeitskurve inklusive Kriimmung, Position der
Folgerrollen des Zwischenhebel sowie Position des Schlepphebels

5.6 Kinematische Analyse

Im Anschluss an die Erstellung der Kurven werden diese in einer kine-
matischen Analyse validiert. Dazu wird der Ventiltrieb in einer Umge-
bung dargestellt, die dem Solver zur Generierung der Kurven &hnelt. Die
Bauteile werden im Zweidimensionalen auf ihre entscheidenden Funkti-
onsflachen reduziert und statisch zusammengebaut. Die Kontakte zwi-
schen den Bauteilen werden als unendlich steif angenommen und ein Ab-
heben wird nicht zugelassen. Durch eine inkrementweise Rotation der
Nockenscheiben wird zu jedem Berechnungsschritt die Auslenkung des

Zwischenhebels, des Rollenschlepphebels und des Ventils ermittelt.

Die Hauptaufgabe der kinematischen Analyse ist die Validierung der
Auslegung. Der vorgegebene Ventilhub sowie die Ausgabe der Analyse
werden gegeneinander abgeglichen. Eine exemplarische Ausgabe ist in
Abbildung 29 dargestellt. Zur detaillierteren Bewertung werden die
Krafte im System aufgrund der Ventilfeder berechnet. Die Federkraft
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wird iiber unterschiedliche Hebelverhéltnisse verstarkt und bestimmt so-
mit die stationire Belastung der Kontakte. Durch Anderungen der Geo-
metrie wird hier ein Minimum an Kontaktkraften gesucht. Zudem wird
in der kinematischen Analyse eine erste Kollisionspriifung durchgefiihrt.
Auch ohne 3D-Konstruktion koénnen hier Fehler wie z.B. eine Kollision
zwischen einer Nockenscheibe und der Arbeitskurve (also dem spéateren

Zwischenhebel) tiberprift werden.

An diesem Punkt der Entwicklung kann nun die Variabilitdt des Ventil-
triebs untersucht werden. In diesem Fall werden fiir verschiedene Pha-
senwinkel zwischen den Nockenwellen die resultierenden Hubkurven si-
mulativ ermittelt. Diese sind nicht immer direkt ersichtlich, da bei eini-

gen Auslegungsvarianten die Bewegungen der Nockenhiibe tberlagert

werden.
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Abbildung 29 Ausgabe der kinematischen Analyse am Beispiel der Hubvariation: Be-

wegungsgesetze der beiden Nockenfolgerrollen sowie resultierender Ventilhub

5.7 Mehrkorpersimulation
Mit Hilfe der Mehrkorpersimulation (MKS)wird das dynamische Verhal-

ten des Systems bewertet. Im Gegensatz zur kinematischen Analyse
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konnen hier alle Korper, Kontakte, Lager und Federn mit einer Steifigkeit
und einer Dampfung abgebildet werden. Weiterhin kénnen Korper mit
Masse und Massentragheitsmomenten modelliert und damit auch die Dy-
namik des Systems simuliert werden. Wie bei jeder Modellierungsaufgabe
muss ein Kompromiss zwischen Detaillierung mit der damit verbundenen
Abbildungsgenauigkeit und Berechnungsaufwand getroffen werden. Die
Mehrkorpersimulation wird im Laufe der Arbeit an drei Stellen mit einer
jeweiligen Detaillierung durchgefithrt. Im frithen Stadium der Entwick-
lung ist es essentiell, verschiedene Konzepte und Auslegungen schnell
miteinander vergleichen zu koénnen. Daher werden in diesem Schritt ei-
nige vereinfachende Annahmen getroffen, die die Simulation beschleuni-

gen und dennoch ausreichend genaue Ergebnisse liefern:

e nur ein Ventil wird betrachtet

e das System ist planar

e die Masse und das Massentragheitsmoment werden geschétzt

e Kontakte und Lager sind reibungsfrei

e die Schmierung wird nicht beriicksichtigt

o die Kontaktsteifigkeiten werden auf Basis tiberschldgig dimensio-
nierter Bauteile modelliert

o Zwischenhebel und Schlepphebel sind starr

e die Rollen bilden keine eigenstandigen Korper, sondern sind fest
mit den Hebeln verbunden

e der hydraulische Ventilspielausgleich wird durch eine starre Achse
ersetzt

e die Nockenwelle wird mit konstanter Drehzahl angetrieben
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S

Abbildung 30 Mehrkorpersimulationsmodell im einfachsten Detaillierungsgrad

Etwa % der Masse der Ventilfeder kann als bewegt angenommen werden.
[76] Dariiber hinaus weisen Ventilfedern relativ niedrige Eigenfrequenzen
von 500 — 800 Hz auf. Daher ist der Einfluss der Ventilfeder auf das
dynamische Verhalten des kompletten Systems dominierend. Dem wird
Rechnung getragen, indem die Ventilfeder ab dem ersten Simulationsmo-
dell als Balkenmodell abgebildet wird. Dieses unterteilt die Feder in viele
kleine Balkenelemente, die jeweils miteinander verbunden sind und die
entsprechenden Eigenschaften beziiglich Geometrie und Material besit-
zen. So ist es moglich, in einer effizienten Entwicklung erste Abschatzun-
gen tber das spatere dynamische Verhalten des Ventiltriebs vorzuneh-

men.

Sobald Messdaten aus einer Erprobung verfiighar sind, wird das System
in die néchst hoheren Detaillierungsstufe iiberfiihrt. Diese beinhaltet die
Kontaktsteifigkeiten, die mit den konkreten geometrischen Abmessungen
nach einer iiberschlagigen Berechnung der Hertzschen Pressung model-
liert werden. Die Verbindung zwischen der Rollenauflenkontur und dem
jeweiligen Hebel wird mit einem kraftbasierten Lagermodell abgebildet.

Durch die Angabe von Steifigkeit sowie Dampfung wird eine Auslenkung
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der Rollen ermoglicht. Damit wird die Steifigkeit der Nadellager sowie
die Bauteildeformation von Zwischenhebel und Rollenschlepphebel nach-
gebildet. Einen exemplarischen Vergleich der Hubkurven jeweils aus der
kinematischen Analyse sowie der MKS Simulation zeigt Abbildung 31.
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Abbildung 31 Ergebnis der Mehrkorpersimulation am Beispiel der Hubverstellung im

Vergleich zur Kinematischen Analyse

5.7.1 Co-Simulation von MKS und FEM

Fiir den hochsten verwendeten Detaillierungsgrad der MKS-Simulation
kommt eine Co-Simulation mit Finite-Elemente-Methoden (FEM) zum
Einsatz. Diese fithrt zu jedem Berechnungszeitschritt der MKS eine
FEM-Rechnung der elastischen Korper durch. Der Solver beriicksichtigt
fiir die Gleichgewichtsbedingungen neben den tblichen Groflen die De-
formation der elastischen Elemente. Fiir das gezeigte System werden der
Schlepp- sowie der Zwischenhebel als elastisch angenommen. Die Kulisse,
das Ventil sowie die Nockenscheiben und Nockenwellen werden weiterhin
als starr modelliert. Durch die Verwendung der realen Geometrie ist das
System nun nicht mehr planar. Die Korper werden dennoch durch

Zwangsbedingungen in der Ebene gehalten. Die elastische Definition von
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Korpern erfordert einige abweichende Modellierungsansatze. Die Kon-
takte werden nun nicht mehr tiber die planare Auflenkontur, sondern
iiber Segmente der Oberfldchennetze definiert. Die Kréafte aus den Lagern
werden gleichmafig verteilt an Elementknoten auf der Oberfliache einge-
bracht. Am Beispiel der Nadellager werden die Knoten auf der Rollenin-
nenseite sowie die Knoten auf der jeweiligen Zylinderflache der Bohrung
durch den Hebel ausgewéhlt. In der Modelldarstellung entsteht ein spin-
nenartiges Gebilde, das den Krafteinleitungspunkt auf der Rollenachse
mit den ausgewéhlten Elementknoten verbindet. Diese sind in der An-
sicht des Co-Simulationsmodells in Abbildung 32 zu sehen. Neben der
mechanischen Validierung koénnen die Ergebnisse der Simulation genutzt
werden, um das System steifer zu gestalten und somit die Abweichung
des Ventilhubs gegeniiber der Auslegung zu reduzieren. Als ein exempla-
risches Ergebnis ist in Abbildung 33 der Konturplot der Spannung auf
den flexiblen Bauteilen zum Zeitpunkt des maximalen Ventilhubs darge-
stellt. Als kritischste Stelle ist der Bereich des Zwischenhebels zwischen
unterer Nockenrolle und Arbeitskurve zu erkennen. Dieser benotigt eine
starke Aussparung um eine Kollision mit der zweiten Nockenscheibe zu
verhindern, und ist damit nicht kraftflussgerecht gestaltet. Das relative
Optimum stellt die kleinstmogliche Ausnehmung unter Einhaltung des

benotigen Sicherheitsabstands zum Nocken dar.

Der simulierte Ventilhub weicht im Vergleich zur Simulation mit starren
Korpern vor allem im Bereich des maximalen Ventilhubs ab. Hier sind
die Krafte am grofiten und damit auch die Bauteildeformationen. Dies
ist im Ergebnis in Abbildung 34 zu sehen. Der Beschleunigungsverlauf
der Co-Simulation zeigt, dass die Rampen weiter verschwinden und sich
mit der Hauptbeschleunigung iiberlagern. Die Maxima der Beschleuni-
gungen sind sehr ahnlich, der Bereich dazwischen weist aber deutlich

mehr Schwingungen auf.
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Abbildung 34 Ergebnis der Co-Simulation aus Mehrkorpersimulation und Finite Ele-
ment Methoden am Beispiel der Hubverstellung im Vergleich zur reinen MKS

5.7.2 Simulationsabgleich

Der Ventiltrieb wird in einem Systemzylinderkopf aufgebaut und vali-

diert. Dieser Zylinderkopf tragt lediglich den Ventiltrieb und ist modular
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aufgebaut, sodass verschiedene Geometrien mit wenigen Neuteilen um-
gesetzt werden. Die Nockenwelle wird durch einen Elektromotor ange-
trieben und der Ventilhub wird mittels Laser-Doppler-Vibrometer aufge-
zeichnet. Der gleiche Aufbau wird verwendet, um den Ventiltrieb im voll-
standigen Zylinderkopf zu erproben. Er wird im Detail in Abschnitt 5.10
beschrieben. Mit den Messdaten des ersten Versuchstriagers werden die

vorangehenden Entwicklungsschritte validiert.

In Abbildung 35 ist der Einlasshub dargestellt. Die erste Variante ist das
Ergebnis der Kinematikanalyse und im Diagramm als ,, Auslegung® ge-
kennzeichnet. Das Ergebnis des MKS Modells weicht leicht von der Aus-
legung ab. Vor allem im Bereich der Schlieframpe weicht die Simulation

ab, da hier erste dynamisch Effekte auftreten.
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Abbildung 35 Vergleich der Mehrkorpersimulation mit und ohne Abgleich zum gemes-

senen Ventilhub bei n,,,,,, = 800 min !

Der am Systemzylinderkopf gemessene Ventilhub weicht deutlicher ab.
Der maximale Ventilhub ist um 0.6 mm geringer und die Steuerzeit ist

entsprechend kiirzer. Das MKS Modell wurde angepasst, um den
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simulierten Ventilhub an den gemessenen anzugleichen. Dazu wurden ins-
besondere die kraftbasierten Lagermodelle fiir die Rollenlager in ihrer
Steifigkeit angepasst. Diese Methodik fasst die Steifigkeit der Nadellager,

der Achse sowie die Hebel an einem Punkt zusammen.

Die fallende Flanke ist etwas in Richtung kiirzerer Steuerzeit versetzt.
Die Ursache hierfiir ist das Spiel der Phase zwischen den beiden Nocken-
wellen. Fiir die Simulation wird eine absolut winkeltreue Verbindung an-
genommen. Im Gegensatz dazu weist die Verzahnung in der Realitat ein
Flankenspiel auf. Obwohl die Verzahnung eine hohe Qualitat besitzt,
wirkt sich dieses geringe Spiel sehr sensitiv auf den Ventilhub aus. Die
Abweichung folgt der gleichen Charakteristik wie eine beabsichtigte Steu-
erzeitreduzierung. Somit weist die fallende Flanke der Messung eine ver-

gleichbare Schliefirate auf wie der ausgelegte Ventilhub.

Im Bereich des Offnens und Schlieflens reagiert das Modell mit einer zu
steilen Rampe. Dies ist der Annahme geschuldet, den hydraulischen Ven-
tilspielausgleich vernachlassigen zu konnen. Ab einem Ventilhub von etwa
0,7 mm ist die Kraft auf den Spielausgleich so grof3, dass dieser absinkt.
Dies ist im Modell mit einem einfachen Spiel dargestellt, das im Gegen-
satz zum Spielausgleich ohne Dampfung durchfahren wird. Ist dieses
Spiel iiberwunden, decken sich die Verlaufe wieder. Diese Vereinfachung
wird weiterhin beibehalten, da die Modellbildung fiir den Spielausgleich
deutlich mehr Aufwand erfordern und nur marginale zusatzliche Modell-

qualitat erbringen wiirde.

Der Abgleich kann somit iber den gesamten Hubverlauf mit Ausnahme
der Rampen als gelungen bewertet werden. Die 6ffnenden und schlieflen-
den Flanken und damit die Hauptbeschleunigungen sowie der maximale
Ventilhub werden gut getroffen. Damit weist das Simulationsmodell eine
Giite auf, mit der weiterfithrende Anderungen am Ventiltrieb zuverlissig

bewertet werden konnen.
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5.8 Konstruktion des Ventiltriebs
Die Konstruktionsarbeiten erfolgten alle mit der Software PTC Creo 2.0.

Diese CAD-Software wurde bereits am Lehrstuhl eingesetzt, wodurch bei

Bedarf auf bestehende Baugruppen zuriickgegriffen werden kann.

Die grundlegenden geometrischen Kenngrofien werden parametrisch hin-
terlegt. Wird in der Auslegung eine Geometrieanderung durchgefiihrt, so
erneuert der Solver die Ausgabedateien. Diese werden dann erneut ein-
gelesen, und das CAD-Modell aktualisiert sich weitestgehend automa-
tisch. Um dies zu ermoglichen, muss beim Aufbau der Modelle auf eine
konsequente Hierarchie geachtet werden. Diese schnelle Schnittstelle ist
essentiell fiir einen effizienten Entwicklungsprozess. In gleicher Zeit kon-
nen mehr Iterationen durchlaufen und die bestmoglichste Variante ge-

funden werden.

Die erste Detailkonstruktion der Ventiltriebskomponenten soll Aufschluss
iiber die Machbarkeit, den Bauraumbedarf sowie das dynamische Verhal-
ten des Konzepts geben. Dazu wird der Ventiltrieb zunéchst in einen
Prototypenzylinderkopf integriert. Diese Vorrichtung besteht hauptséch-
lich aus einer grofien Grundplatte, die viele mogliche Punkte fiir Ver-
schraubungen und Olversorgung bietet. Darauf kénnen dann nach Bedarf
Lagerstellen aufgebaut werden. Die Grundplatte nimmt zwei Ventilmo-
dule auf, die jeweils ein Ladungswechselventil inklusive Sitzring, Ventil-
feder und Federteller tragen. Diese Module erleichtern es, verschiedene
Konfigurationen in Ventilen und Ventilabstand schnell zu realisieren. Ab-
geschlossen wird der Kopf mit einer Haube, die Raum fiir Durchtriebe
lasst. Im vorliegenden Fall wurde aus einem vorangegangenen Projekt die
Ventilbaugruppe fiir einen turboaufgeladenen PKW-Motor ibernommen.
Die Nockenwellen wurden in gebauter Form ausgefiihrt. Bei einer neuen
Auslegung miissen dann fiir die Nockenwellen lediglich die Kurvenschei-

ben neu angefertigt und auf die bestehende Welle montiert werden.
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Im Vergleich zur Entwicklung und Fertigung von Prototypen, beschleu-
nigt die Verwendung von bereits bestehenden Bauteilen den Entwick-
lungsprozess erheblich. Daher wurden in diesem Beispiel die Rollen-
schlepphebel sowie Ventilfedern jeweils von Serienmotoren mit passender
Geometrie iibernommen. Sollten fiir einen Anwendungsfall die vorliegen-
den Bauteile nicht geeignet sein, so konnen diese auch neu ausgelegt wer-

den.

5.8.1 Kulissenposition

Die Positionierung der Kulissenbahn ist elementar fiir die Gestaltung des
Ventiltriebs. Hierfiir zeigen bereits ausgefiithrte Systeme mehrere Mog-
lichkeiten auf. Vier Beispiele sind in Abbildung 36 dargestellt: Zunéchst
die erste Generation der BMW Valvetronic, bei der die Kulissenbahn auf
dem Zwischenhebel aufgebracht ist und die Exzenterwelle als Kontakt
dient. Der Kontakt zum Exzenter sowie zur Nockenscheibe ist jeweils auf
einer zusétzlichen eigenen Achse realisiert. Bei allen folgenden Versionen
der Valvetronic sowie den anderen Systemen ist dieser Kontakt zur Ku-
lisse umgekehrt, indem die Kulissenbahn ortsfest im Zylinderkopf unter-
gebracht ist und der Zwischenhebel eine Rolle als Kontaktpartner tragt.
Weiterhin ist die Kulissenrolle auf einer Achse mit der Nocken- oder Ex-
zenterrolle gelagert. Zwischen Valvetronic 2 und UniValve ist in Bezug
auf die Anordnungen der Rollen lediglich die Funktion von Nocken- und
Exzenterwelle vertauscht. Die Kulissenrolle wird jeweils auf der Achse

der oberen Rolle gefiihrt.

Die Rheinmetall Automotive AG hat auf Basis des UniValve Systems
eine Weiterentwicklung namens UpValve vorgestellt [80]. Die Kulissen-
rolle und damit auch die Kulisse wurden von der Nockenrollenachse auf
die Exzenterrollenachse verlegt. Somit erhalt der Zwischenhebel einen
festen Drehpunkt und rollt wahrend eines Ventilhubs nicht mehr auf der
Exzenterrolle ab. Das grundsatzliche Verhalten bleibt jedoch gleich. Das

System wurde bis zur Serienreife entwickelt [81].
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=~ Kulisse

Abbildung 36 Vergleich der Kulissenposition zwischen (v.1.) Valvetronic 1 [82], Val-
vetronic 2 [82], UniValve [83] sowie Upvalve [84]

Es wird fiir den zu realisierenden Ventiltrieb eine moglichst kompakte
Bauform angestrebt und daher von der ersten gezeigten Losung abgese-
hen. Unter Bertuicksichtigung der Besonderheit eines Ventiltriebs mit zwei
synchron rotierenden Nockenwellen entsteht ein Zwischenhebel mit zwei
Nockenfolgerrollen und ohne statische Abstiitzung an einer Exzenter-
welle. Mit dieser Anderung gibt es im grundsétzlichen Aufbau keinen
Unterschied zwischen dem System UniValve und Valvetronic 2 und ho-
her. Damit bleiben nun noch zwei Varianten, bei denen die Kulissenrolle
entweder auf der Achse der oberen Nockenrolle oder auf der Achse der
unteren Nockenrolle mitgefithrt wird. Diese beiden Varianten wurden in
einer Konzeptstudie untersucht. In Abbildung 37 sind die jeweiligen Kur-

venscheiben dargestellt.

Abbildung 37 Ausgabe des Solvers zur Generierung der Kurvenscheiben, links: Kulis-
senrolle auf Achse der oberen Nockenrolle, rechts: Kulissenrolle auf Achse der unteren
Nockenrolle
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Die Geometrien wurden mit Hilfe der MKS-Simulation bewertet. Die Er-
gebnisse werden in Abbildung 38 anhand der minimalen Kontaktkraft
am unteren Nockenrollenkontakt verglichen. In Bezug auf Kontaktverlust
aufgrund von Dynamik ist der Kontakt der unteren Nockenrolle am kri-
tischsten, da an dieser Stelle die geringste Sicherheitsreserve vorliegt.
Sinkt die Kontaktkraft auf 0, so hebt der Zwischenhebel ab, was zu einer
deutlichen Reduktion der Haltbarkeit und erhohtem Gerausch fiithrt, was
zu vermeiden ist. Die Option der Kulissenrolle auf der Achse der unteren
Nockenrolle zeigt eine deutlich niedrigere maximale Drehzahl und erweist
sich als nicht vorteilhaft, da durch das Verschieben der Kulissenrolle an
der kritischsten Stelle des Systems zusatzliche Masse hinzugefiigt wird.
Trotz zahlreicher Optimierungen konnte fiir diese Variante keine Geo-

metrie gefunden werden, die den Anforderungen entspricht.
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Abbildung 38 Minimale Kontaktkraft am unteren Zwischenhebelrollenkontakt als Er-

gebnis einer MKS Simulation: Vergleich zwischen Kulissenrollenposition

Auch wenn [84] dynamische Vorteile des Systems UpValve im Gegensatz
zu UniValve aufzeigt, die im Wesentlichen den Unterschied der Kulissen-
position haben, sind diese nicht fiir ein System mit zwei synchron rotie-
renden Nockenscheiben iibertragbar. Daher wurde im Folgenden die Va-
riante der Kulissenrolle auf der Achse der oberen Nockenrolle weiterver-
folgt.
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5.8.2 Zwischenhebel

Der Zwischenhebel kann ahnlich dem UniValve-System als Gabelhebel
ausgefithrt werden. Fiir diese Losung wird die Achse, auf der die oberen
Nockenrollen beider Ventile eines Zylinders laufen, gemeinsam genutzt.
Es bietet sich dann an, in der Mitte zwischen beiden Ventilen die Kulis-
senrolle zu platzieren. Somit ist eine freiere Gestaltung der Nockenhiibe
moglich, da hier nicht auf eine Kollision mit der Kulisse geachtet werden
muss. Weiterhin ist der Zwischenhebel gut abgestiitzt und weist ein ge-
ringeres Risiko auf zu kippen. Als Nachteil ist jedoch zu nennen, dass die
Hiibe der beiden Ventile nicht stark voneinander abweichen dirfen, da
sonst der Hebel kippt und die Kontaktflache von Zwischenhebel und Rol-
lenschlepphebel und damit die Tragfahigkeit reduziert.

Nockenrolle Kulissenrolle Achse

Federfithrung Niet

Abbildung 39 Zwischenhebel als Gabelhebel ausgefiihrt als CAD Modell und geschnit-
tenes CAD Modell

Allerdings ist es fiir das angestrebte Konzept essentiell, auf beiden Ven-
tilen unterschiedliche Hiibe darstellen zu konnen, um damit Einfluss auf

die Ladungsbewegung zu nehmen. Daher wurde fiir die Anwendung im
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Zylinderkopf eine Einzelhebelanordnung abgeleitet. Diese wird in Ab-
schnitt 5.9.1 erlautert.

5.8.3 Riickstellfedern

Als Riickstellfeder des oberen Nockenrollenkontakts wird zunéchst eine
Federform weiterverwendet, die dem UniValve-System entspricht, da die
Bauform des Zwischenhebels an dieser Stelle d&hnlich ist und auf beste-
hende Komponenten und Entwicklungen zurtickgegriffen werden kann.
Fiir den unteren Nockenrollenkontakt gentigte es beim UniValve System,
einfache Biigelfedern einzusetzen. Der neue Ventiltrieb weist jedoch auch
an diesem Kontakt eine deutliche Dynamik auf. Um den Kontakt sicher-
zustellen, wurden deshalb auch fiir die zweite Nockenwelle Schenkelfedern
eingesetzt, die am Zwischenhebel in den seitlich angebrachten Federfiih-
rungen eingreifen. Fir die Voruntersuchung wurde ein Standardteil ein-
gesetzt, flir einen spateren Einsatz im Zylinderkopf ist dies aus Bauraum-

griinden jedoch nicht moglich.

Abbildung 40 zeigt den kompletten Ventiltrieb im Aufbau fiir die Integra-
tion in den Prototypenzylinderkopf. Die zweite Nockenwelle wird von der
ersten tiber ein Stirnradgetriebe angetrieben. Die Phase zwischen beiden
Nockenwellen wird durch eine Stirnverzahnung zwischen Abtriebsrad und
zweiter Nockenwelle eingestellt. Im Betrieb wird die Verzahnung durch

eine Zentralschraube in der Welle gesichert.
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Nockenrolle a—— Rickstellfeder

- Kulisse

Nockenwelle j\ -

‘ﬁ Nockenwelle

Nockenrolle

Zwischenhebel
Arbeitskurve
Schlepphebel ——— Riickstellfeder

Abbildung 40 CAD Bild des Ventiltriebsystems DRS

5.9 Zylinderkopfintegration

Der Grundmotor entstammt einem ,,Cooperative Fuel Research* (CFR)-
Versuchs-Motor zur Bestimmung der Klopffestigkeit von Otto-Kraftstof-
fen. Nach einer genormten Testmethode [85] wird in diesem Motor der
zu prifende Kraftstoff mit Referenzkraftstoffen bzw. Mischungen daraus
verglichen. Dabei wird das Kompressionsverhéltnis soweit angehoben bis
die entsprechende Klopfintensitét erreicht ist. Uber die Kraftstoffanteile
in der Mischung bei gleicher Klopfintensitat wird die Oktanzahl be-
stimmt. Fiir diesen Test ist der Einzylinder-Motor mit einer Verstellmog-
lichkeit des Kompressionsverhaltnisses ausgestattet. Dazu ist am Zylin-
derrohr auflerhalb des Wassermantels ein Gewinde aufgebracht. Dieses
greift in eine Mutter, die im Kurbelgehduse gehalten wird. Durch eine
Verdrehung dieser Mutter wird das Zylinderrohr inklusive des Zylinder-
kopfs angehoben bzw. abgesenkt. Dariiber hinaus ist der Kurbeltrieb da-
fiir ausgelegt, einer klopfenden Verbrennung Stand zu halten. Damit bie-
tet das Aggregat eine variable und zugleich solide Basis fiir den For-

schungsmotor.
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Als Zylinderkopf wird ein Verbund aus Zylinderkopfscheibe und Ventil-
triebsmodul verwendet. Die Kopfscheibe enthélt den Ein- und den Aus-
lasskanal, die Ventilfiihrungen und den Wassermantel. Damit konnen bei-
spielsweise Kandale unabhangig vom Ventiltrieb ausgetauscht werden.

Dieses modulare Konzept reduziert die Entwicklungskosten und -zeit.

5.9.1 Einzelhebelanordnung

Eine essentielle Anforderung an den neuen Ventiltrieb ist die Fahigkeit,
einen Differenzhub zwischen den beiden Einlass- bzw. Auslassventilen
darzustellen, um damit Einfluss auf die Ladungsbewegung zu nehmen.
Fir die Voruntersuchung wurde noch ein Gabelhebel als Zwischenhebel
eingesetzt, wie es beim UniValve System iiblich ist. Ein deutlicher Diffe-
renzhub ist damit nicht moglich. Daher wurde eine Einzelhebelanordnung
entwickelt. Das CAD-Modell des Einzelhebels ist in Abbildung 41 im
Vergleich zur Ausfithrung als Gabelhebel wie beim Prototypenzylinder-
kopf dargestellt.

Abbildung 41 CAD Modell des Zwischenhebels links: als Gabelhebel, rechts: als Ein-
zelhebel mit der Kulissenrolle auf der Achse der oberen Rolle

Die Kulissenrolle verbleibt auf der oberen Achse des Zwischenhebels, ist

nun aber mittig im Hebel platziert. Jeweils eine Nockenfolgerrolle ist zu
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beiden Seiten mit einem grofferen Durchmesser als die Kulissenrolle aus-
gefiihrt. Diese Rollen umschliefen damit die Kulisse und fiithren den Ein-
zelhebel an der Kulisse. Am Ende der oberen Achse ist auf beiden Seiten
jeweils eine Fiihrung fiir eine Schenkelfeder angebracht. Die Feder, die
den Kontakt zur zweiten Nockenwelle sicherstellt, greift in einer Nut am
Ende der Arbeitskurve direkt am Hebel an.

Die beiden Konzepte wurden mit Hilfe der MKS anhand der Kontakt-

kraft an der unteren Nockenrolle in Abbildung 42 vergleichen.

300

Gabelhebel
————— Einzelhebel
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Abbildung 42 Minimale Kontaktkraft am unteren Zwischenhebelrollenkontakt als Er-
gebnis einer MKS Simulation: Vergleich zwischen Einzelhebel und Gabelhebel

Wie erkennbar unterscheiden sich die beiden Varianten kaum. Die Vari-
ante des Einzelhebels mit der Kulissenrolle auf der oberen Achse ermog-
licht somit die freie Wahl des Differenzhubs, wahrend das dynamische
Verhalten im Vergleich zum Gabelhebel nicht beeintréachtigt ist. Abbil-
dung 43 zeigt die Anordnung des Ventiltriebs auf dem Zylinderkopf des
Forschungsmotors. Durch die Anordnung der Zylinderkopfscheibe und
des Ventiltriebsmoduls sind die Ventile ungewoéhnlich lang ausgefiihrt. In
Verbindung mit dem groflen Ventilwinkel fithrt dies zu einem grofien Ab-

stand zwischen Ein- und Auslassnockenwelle.
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Abbildung 43 Schnitt durch das CAD Modell des Ventiltriebs fiir ein Aus- sowie ein
Einlassventil

5.9.2 Anordnung Ventiltrieb

Eine grundlegende Anforderung an die Neu-Entwicklung besteht darin,
dass alle Ventilhiibe unabhangig voneinander variiert werden kénnen. Fiir
den eingesetzten Ventiltrieb lésst sich daraus ableiten, dass pro Ventil
eine unabhangige zweite Nockenwelle mit jeweiligem Phasensteller gefor-
dert ist. Damit lassen sich alle SchlieBzeitpunkte unabhangig voneinander
variieren. Die Offnungszeitpunkte der beiden Einlass- bzw. der beiden
Auslassventile sind prinzipbedingt jeweils identisch. Fur die geplanten
Untersuchungen war dies Variation des Offnungszeitpunkts nicht relevant
und wurde daher nicht weiterverfolgt. Eine Untersuchung mit diesem Ziel
kann jedoch durch eine Verdrehung der beiden Nockenscheiben auf den
Nockenwellen relativ zueinander erreicht werden. Eine mogliche techni-
sche Umsetzung hierfiir wére ein weiterer Phasensteller in Kombination
mit einer CamInCam Nockenwelle, wie in [49] gezeigt. Neben der Varia-
tion der Hubkurven ist ebenfalls eine Phasenverschiebung im Bezug zur
Kurbelwelle gefordert. Diese wird entsprechend der géngigen Praxis mit
hydraulischen Phasenstellern an den Stirnseiten der Nockenwellen umge-
setzt. Die Steller entstammen aus einer Pkw-Anwendung und besitzen
einen Verstellbereich von 57 ° KW auf der Einlass- und 72 °KW auf der
Auslassseite. Aus diesem Aufbau ergeben sich sechs Phasensteller. Eine
Ubersicht der Anordnung zeigt Abbildung 44.
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zweite Nockenwelle
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Abbildung 44 Anordnung des Ventiltriebs mit Ein- und Auslassnockenwelle und den

vier jeweils zweiten Nockenwellen

5.9.3 Spindelphasensteller

Die Hubvariabilitat des eingesetzten Ventiltriebs wird gesteuert durch die
Phasendanderung der beiden Nockenwellen. Die Phasendifferenz fiihrt in
erster Naherung direkt proportional zu einer Steuerzeitverldngerung bzw.
-verkiirzung. Die Anforderung einen Einlasshub mit einem spéten Ein-
lassschluss bis zum Nullhub zu stellen setzt einen grofien Verstellbereich
des Aktuators voraus. Klassische hydraulische Phasensteller kommen da-
her nicht in Frage. Stattdessen wurde ein mechanischer Phasensteller fiir
diesen Anwendungsfall eigens entwickelt. Dieser ist in Abbildung 36 dar-
gestellt. Die Kernkomponente bildet ein Kugelgewindetrieb, dessen Mut-
ter von der Nockenwelle angetrieben wird. Ist der Trieb fixiert, so rotiert
die Spindel in gleicher Phase mit der Nockenwelle. Wird die Mutter linear
zur Wellenachse verschoben, so wird die Spindel zuséatzlich rotiert und
die Phase éndert sich. Ein System mit dhnlichem Wirkprinzip hat BMW
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als eine der ersten Versionen ihres VANOS Systems in [86] vorgestellt.
Statt eines Kugelgewindetriebs wurde dort jedoch eine Schragverzahnung

eingesetzt, die von einem Hydraulikkolben betatigt wurde.

Abbildung 45 Aufbau und Schnittdarstellung des Spindelphasenstellers

Um die Mutter des Spindelphasenstellers (SPS) auf dem gesamten axia-
len Verfahrweg anzutreiben, ist sie auf der Auflenseite mit einer Keilwel-
lenverbindung ausgestattet. Das Gegenstiick bildet das Antriebszahnrad,
das von einem weiteren Lager in der Ebene gehalten wird. Die Spindel
nimmt direkt die zweite Nockenscheibe auf und ersetzt damit die zweite
Nockenwelle vollstandig. Zur Ansteuerung des Stellers ist ein Zapfen an
der Mutter iiber ein Axiallager befestigt. Dadurch wird der Zapfen von
der Rotation entkoppelt und kann stillstehen. Ein Linearmotor auf der
Oberseite des Zylinderkopfs schiebt den Schlitten einer Linearfiihrung.
Darauf ist ein Arm montiert, der ebenfalls den Zapfen des Spindelpha-
senstellers greift. Diese Konstruktion ermoglicht es, die Verbindung zwi-

schen Linearmotor und Steller moglichst steif zu gestalten.
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Abbildung 46 CAD Darstellung eines Spindelphasenstellers im Schnitt sowie der zuge-
horigen Aktuatorik mit Verbindungsarm, Schlitten und Linearaktor

5.9.4 Lagerungskonzept

Als Phasensteller fiir die Nockenwellen werden hydraulische Steller aus
der PKW-Anwendung verwendet. Die Phasenstellerventile sind in diesem
Fall zentral in der Nockenwellenschraube integriert. Diese werden jeweils
iiber die ersten Lager der Nockenwellen nach dem Antrieb mit Ol ver-
sorgt. Diese Lager sind als Axial- sowie Radialgleitlager ausgefiihrt. Alle
weiteren Lagerstellen sind mit Wélzlagern ausgestattet. Die Nockenwel-
len wurden jeweils zwischen den beiden Nocken sowie hinter der zweiten
Stirnradstufe nochmals in Radiallagern aufgenommen. Die Lagerung der
zweiten Nockenwellen wurde bereits in Abschnitt 5.9.3 beschrieben. Zwei
Lager umschliefen den Nocken, und ein weiteres Lager tragt das An-

triebsrad und fiithrt die Mutter des Spindelphasenstellers.
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5.9.5 Nockenwellenantrieb

Die Nockenwellen werden iiber einen Kettentrieb von der Kurbelwelle
angetrieben. Durch das Anheben des Zylinderkopfs zur Einstellung des
Kompressionsverhaltnisses andert sich somit auch die Lage der Nocken-
wellen. Der Antrieb muss diese Anderung kompensieren. In vorangehen-
den Aufbauten des Forschungsmotors wurde eine technische Losung er-

arbeitet und in [87] verdffentlicht. Dieses Konzept wurde tibernommen

und an die gednderte Geometrie angepasst. Der aktualisierte Aufbau ist
in Abbildung 47 dargestellt.

Nockenwellen

94— Kettenspanner

o Kurbelwelle

Abbildung 47 Dreiteiliger Kettentrieb als Antrieb der Nockenwellen unter Berticksich-
tigung der variablen Nockenwellenposition

Der Antrieb erfolgt iiber einen dreiteiligen Kettentrieb. Die erste Kette
wird von dem sogenannten Schwingarm getragen. Er nimmt zwei Ket-

tenschienen auf, welche die Kette durch zwei hydraulische Zylinder
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spannt. Der Schwingarm ist auf der Kurbelwelle gelagert und kann die
Zwischenwelle auf einer Kreisbahn um diese herum fiithren. Die zweite
Kette verbindet die Zwischenwelle mit dem Phasensteller der Auslassno-
ckenwelle. Schliefflich treibt die Auslassnockenwelle die Einlassnocken-
welle iiber eine dritte Kette an. Der Motor dreht gegen den Uhrzeiger-
sinn. Um den Zugtrum der zweiten Kette zu spannen, driickt ein Ketten-
spanner den Schwenkarm gegen den Uhrzeigersinn. Die Kettenschienen
der dritten Kette weisen lediglich eine statische Verstellung der Vorspan-

nung auf.

5.10 Mechanikerprobung

Bevor der Zylinderkopf am Forschungsmotor zum Einsatz kam, wurde
dieser am Komponentenpriifstand erprobt. Neben der Validierung der
Ventilhiibe wurden an diesem Priifstand auch die hydraulischen Phasen-
steller in Betrieb genommen, die den gesamten Ventilhub relativ zur Kur-
belwelle verstellen. Der Versuchsaufbau ist in Abbildung 48 dargestellt.
Die Nockenwelle wird iiber einen externen Elektromotor angetrieben. In
diesem Antrieb ist eine Drehmomentmesswelle verbaut. Der Zylinderkopf
wird durch eine externe Olkonditioniereinheit versorgt. Diese stellt den
gewiinschten Oldruck sowie die -temperatur ein. Alle Versuche wurden
mit dem Ol , Titan Supersyn SAE 5W-40“ der Firma Fuchs Schmierstoffe
GmbH durchgefiihrt. Auf ein Ventil ist ein Laserdopplervibrometer ge-
richtet und misst dessen Geschwindigkeit. In der zugehorigen Auswer-
teeinheit wird dieses Signal zu einem Ventilhubverlauf integriert. Am ge-
geniiberliegenden Ende des Elektromotors ist ein Inkrementalgeber an-
gebracht. Zu jeder Flanke wird eine Analog-Digital-Wandlung der Mess-
werte in der Messdatenerfassung (National Instruments PCI MIO16E4)
ausgelost. Dadurch erhalt man die analogen Messwerte der Messgeréte

in nockenwinkelsynchroner Auflosung. Die verwendete Messtechnik ist in
Tabelle 2 aufgefiihrt.
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Tabelle 2 Messmittel Voruntersuchung Prototypenzylinderkopf

Physikalische Grofe Messgeréat

Ventilhub Laserdopplervibrometer Polytec HSV 2000
Drehmoment Messwelle Kistler 4503A

Lage der Nockenwelle Inkrementalgeber Heidenhain 720 Marken
Phasenlage Hallsensoren

Druck Endress&Hauser Absolutdrucksensor
Temperatur PT100 1/3 DIN

Abbildung 48 Foto des Priifstandaufbaus des Komponentenprifstands

5.10.1 Hub und Steuerzeitverstellung

Auf der Einlassseite wird eine kombinierte Steuerzeit- und Hubverstel-
lung eingesetzt. In Abbildung 49 sind die gemessenen Ventilhiibe in
exemplarischen Stellungen dargestellt. Fiir die durchgezogen gezeichne-
ten Ventilhiibe sind im rechten Diagramm die zugehorigen Ventilbe-
schleunigungen abgebildet. Im Diagramm der Ventilbeschleunigung bil-
det die gepunktete Linie die Einhiillende iiber alle Maximalwerte der
zweiten Hauptbeschleunigung der gemessenen Kurven und zeigt somit
den Verlauf der maximalen Ventilbeschleunigung wahrend der Verstel-

lung.
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Die Ergebnisse dhneln hinsichtlich ihrer Charakteristik denen der Vorun-
tersuchung. Insbesondere wurde eine deutliche Steuerzeitreduktion fiir
die Teilhiibe mit reduziertem Maximalhub erreicht. Die SchlieBbeschleu-
nigungen sind bei der langsten Steuerzeit maximal. Zu kleineren Maxi-

malhiiben und bis zu einem Hub grofler 4.5 mm bleiben die Schliebe-

mm
rad?’
m

=5 Die Minimal-Stellung ermoglicht
einen Nullhub. Es ist eine Steuerzeit bei 1 mm von 0 bis 255 ° KW dar-
stellbar.
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Abbildung 49 Messung am Komponentenpriifstand der Hub- und

Steuerzeitverstellung: Ventilhub und -beschleunigung sowie die jeweilige maximale

zweite Hauptbeschleunigung bei n ., = 800 min~!

Ventilhiibe mit einem Maximum unter 1 mm weisen eine sehr flache Cha-
rakteristik auf und entsprechen nicht den gewiinschten Anforderungen.
Eine weitere Optimierung ist nicht moglich, ohne gleichzeitig einen Kom-
promiss fiir groflere Ventilhiibe einzugehen. Da diese kleinen Hiibe fiir die
vorliegende Zielsetzung nur selten genutzt werden, wurde von einer sol-

chen Anpassung abgesehen.



Kapitel 5 Entwicklung der Methodik 87

5.10.2 Second Event Verstellung

Die Auslegung des Second Event wurde im Vergleich zur Voruntersu-
chung deutlich tiberarbeitet und insbesondere die Hohe des Zusatzhubs
unter Berticksichtigung der moglichen Beschleunigungen so groff wie
moglich gestaltet. In Abbildung 50 sind die Messergebnisse der Second
Event-Verstellung dargestellt. Wie auch die Voruntersuchung bereits be-
statigt, konnen die Steuerzeit und der maximale Hub des Zusatzhubs
unabhéangig vom Haupthub verstellt werden. Die gesamte Steuerzeit be-

tragt minimal 174 ° KW und (inklusive dem Zusatzhub) maximal
350 °KW.
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Abbildung 50 Messung am Komponentenpriifstand: Ventilhub und drei ausgewéhlte
Ventilbeschleunigung (mit 1 - 3 gekennzeichnet) der Second Event Verstellung bei
Natotor = 800 min~!

Die negative Beschleunigung wahrend des Zusatzhubs erreicht einen Ext-

. Im Vergleich zu im Automobilbereich tibli-

remwert von etwa —80
chen Werten ist dieser betragsmaflig ungewohnlich grof. Dies ist bedingt
durch die Uberlagerung der schliefenden Flanken der beiden Nockenwel-
len, die in diesem Fall zeitgleich durchlaufen werden. Fiir die Anwendung

am Versuchsmotor ist dieser Wert ertragbar, sieche Kapitel 5.3. Fir eine
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Anwendung mit hoherer Drehzahl miisste hier jedoch eine weitere Opti-
mierung durchgefithrt werden. Diese wiirde zunachst die Formung der
Beschleunigungsverlaufe optimieren und gegebenenfalls den maximalen

Hub des Second Event Hubs reduzieren.

5.10.3 Spindelphasensteller

Im Zylinderkopf kommt der Spindelphasensteller erstmalig zum Einsatz.
Daher wurde auch dieser in seiner Funktion und Eigenschaft tberprift.
Zunachst sollte die Kraft gemessen werden, die aufgebracht werden muss,
um den Steller in einer Stellung zu halten. Anschliefend wurde der Pha-

senwinkelfehler zwischen den beiden Nockenwellen vermessen.

Stellkrafte

Die Stellkraft gibt Aufschluss iiber die im System vorherrschenden Be-
lastungen. Damit werden die Auslegung der Antriebe, der Phasensteller
sowie der Aktuatorik validiert. Die Messung wird durchgefithrt, indem
die zweite Nockenwelle vom Aktuator gelost und iiber eine Druckmess-
dose axial fixiert wird. Das Messsignal wird parallel zu den bestehenden
Signalen winkelbasiert aufgezeichnet. Das Messergebnis fiir Ein- sowie
Auslassseite ist in Abbildung 51 dargestellt. Fiir die Einlassseite ist
exemplarisch ein Vollhub dargestellt, fiir die Auslassseite ein Hub ohne

Second Event.

Die grofiten Kréfte im Ventiltrieb wirken nahe des Ventilvollhubs, da der
GroBteil der Belastung auf die Ventilfeder zuriickzufiihren ist. Uberlagert
wirken Riickstellkrafte der Federn am Zwischenhebel. Diese sind abhan-
gig von der eingestellten Phase zwischen den Wellen und somit dem Be-
tatigungszeitpunkt. Die Aktuatorkraft weist auch bei Nullhub eine Vor-
spannung auf. Die Krafte aus dem Ventiltrieb reduzieren diese wahrend
des Hubverlaufs. Die hochste auftretende Kraft liegt mit 90 N im Erwar-
tungsbereich und damit unter der maximal zulassigen Kraft des Aktua-
tors von 500 N.
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Abbildung 51 Messung der Aktuatorkraft am Komponentenpriifstand fiir den Aus-

und Einlassventiltrieb bei n,;,,,, = 800 min~!

Phasenfehler

Weiterhin wurde die Winkeltreue des Stellers und der Aktuatorik unter-
sucht. Dazu wurden die Nockenwelle sowie jeweils eine Exzenterwelle mit
einem Inkrementalgeber versehen, um dann parallel zu der Ventilhub-
messung ebenfalls die Winkel der beiden Wellen aufzuzeichnen. Jeder
aufgezeichnete Puls entspricht einem Inkremental. Diese Pulse werden
durch die Messdatenerfassung dem aktuellen Winkel des Antriebs zuge-
wiesen. Durch eine Integration dieses Signals erhalt man die aktuelle
Winkellage der Wellen. Die Subtraktion beider Winkel ergibt den Diffe-
renzwinkel zwischen den beiden Nockenwellen. Wird ein steife Verbin-
dung angenommen, sollte diese Differenz konstant null betragen, solange
der Ventiltrieb nicht tiber den Aktuator verstellt wird. In Realitat wei-
chen die Phasen leicht voneinander ab. Im Folgenden wird die Differenz
als Phasenwinkelfehler bezeichnet. In Abbildung 52 ist als Messergebnis
neben dem Auslassventilhub und dem Antriebsmoment der Phasenwin-

kelfehler aufgetragen.

Waihrend der Offnungsflanke des Ventilhubs steigt der Phasenwinkelfeh-

ler auf einen konstanten Wert von etwa 1,25 °NW an. Auffallig ist ein
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Umschlagen des Fehlers in den negativen Wertebereich wahrend der
Schliefflanke des Ventilhubs. Dies bedeutet, dass wahrend des Hubevents
das gesamte Spiel des Aktuators sowie des Spindelphasenstellers durch-
laufen wird und es so zu einer ungewollten Beeinflussung des Ventilhub-

verlaufs kommt.
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Abbildung 52 Verlauf des Auslassventilhubs, des Antriebsmoments sowie des Phasen-
winkelfehlers zwischen den beiden Nockenwellen aus einer Messung am Komponenten-
priifstand bei n,,,;,,. = 800 min~!

Reproduzierbarkeit

Der Einfluss des Phasenwinkelfehlers zwischen den beiden Nockenwellen
auf den Ventilhub wurde detailliert betrachtet. Dazu wird in Abbildung
53 ein Vergleich der Messungen des Einlassventilhubs zwischen dem Be-
trieb mit Aktuatorik und einer sehr steifen Anbindung des Spindelpha-
senstellers an den Zylinderkopf gezogen. Hierfiir wurde des Spindelpha-
sensteller mit einer speziellen Vorrichtung direkt mit dem Zylinderkopf
verschraubt. Bis auf eine Ausnahme besitzen die Ventilhiibe, die mit einer
fixierten zweiten Nockenwelle gemessen wurden, ein hoheres Maximum
und eine groflere Steuerzeit. Dies bedeutet, dass der eingesetzte Aktuator
sowie die Verbindung zum Spindelphasensteller eine begrenzte Steifigkeit
aufweisen, die zu einer signifikanten Anderung fiihrt. Im mittleren sowie

unteren Stellbereich sind die Hiibe anndhernd deckungsgleich. Hier findet
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aufgrund der vorherrschenden Dynamik offensichtlich kein Anlagenwech-
sel des Stellers statt.

9 L
TDC BDC [———C SPS fixiert :ti‘t
8 Aktuatorik =i
W
7 CLE
Wi
i
=26 SR - SO
a i
g5 L
< - ; W
Z4 L
g | .
. | Comn
=3 n
. .
2 : |
L om
1 'q
0 0.6 W
360 450 540 630 595 600 605 610 615
Kurbelwinkel in "KW

Kurbelwinkel in "KW
Abbildung 53 Messung des Einlassventilhubs mit und ohne Aktuatorik sowie der
Schlieflanke tiber 50 Arbeitsspiele am Komponentenpriifstand bei n,,,,,, =
800 min !

Zur Beurteilung der Reproduzierbarkeit sind im rechten Teil der Abbil-
dung die Ventilhiibe von 50 aufeinanderfolgenden Zyklen dargestellt, je-
weils mit vollstandiger Aktuatorik und mit fixiertem Spindelphasenstel-
ler. In beiden Fallen streut die Schliefiflanke bei 1 mm Ventilhub um den
gleichen Betrag von 2 ° KW und liegt damit in der Gréflenordnung eines
iiblichen hydraulischen Phasenstellers. Das bedeutet, dass das Spiel der
Aktuatorik wéahrend jedem Ventilhub einen Anlagenwechsel vollzieht,
dieser aber zum entscheidenden Zeitpunkt, namlich bei Schlieflen des
Ventils, abgeschlossen ist. Somit kommt durch die Aktuatorik keine zu-
satzliche Abweichung hinzu, und eine reproduzierbare Schliefiflanke wird
erreicht. Der haufige Anlagenwechsel bringt jedoch Probleme hinsichtlich
Akustik sowie Verschleifl mit sich. Diese Themen sind fiir die Anwendung

am Forschungsmotor zweitrangig und werden deshalb im Weiteren nicht
weitergehend adressiert.
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Stellzeiten

Die Stellzeit des Spindelphasenstellers ist mafigeblich von der Stellzeit
des Aktuators abhéngig. Fiir den Forschungsmotor war dies kein bestim-
mender Faktor. Der elektrische Linearantrieb weist eine Geschwindigkeit
von 14.6 =% auf. Im Fall der Hub- und Steuerzeitvariation der Einlass-
seite sind von Vollhub bis zum Nullhub 25 mm Verstellweg notwendig.
Daraus ergibt sich eine Stellzeit von etwa 1.7 s. Dies ist fiir die Anwen-
dung am Priifstand ausreichend. Fiir eine instationdre Anwendung sollte

ein schnellerer Aktuator verwendet werden.

Die Abweichung, die durch eine endlich steife Aktuatorik hervorgerufen
wird, ist als signifikant anzusehen. Allerdings zeigt sich, dass nach einem
Anlagenwechsel zeitlich nahe am maximalen Ventilhub die Schlieffflanken
der aufeinanderfolgenden Ventilhiibe nur gering streuen. Der Spindelpha-
sensteller inklusive Aktuatorik ist somit geeignet fiir den Betrieb am For-

schungsmotor.

5.10.4 Validierung der Simulation

Wie oben beschrieben erreicht der Ventilhub das in der Vorauslegung
prognostizierte Ventilhubmaximum nicht. In der Simulation wurde im-
mer von einer idealen und damit steifen Aktuatorik ausgegangen. Dies
erwies sich als Fehlannahme. Abweichend von der gezeigten Methode
wurde eine zusatzliche Mehrkorpersimulation durchgefiihrt, um diesen
Einfluss zu bewerten. Abbildung 54 zeigt den Vergleich der Simulations-
ergebnisse mit der Messung. Vergleicht man zunachst die Messung mit
fixiertem Spindelphasensteller und somit steifer Aktuatorik mit der
MKS, so decken sich die Kurven gut. Ahnlich dem Abgleich der Vorun-
tersuchung wird der Hub mit Ausnahme des genauen Rampenverlaufs
gut vorhergesagt. Den Verlauf der Messung mit Aktuatorik trifft die Si-
mulation, sobald ein Winkelfehler von 5 °NW vorgesehen wird. Ein Feh-

ler von 2 °NW kann der Aktuatorik zugeschrieben werden. Dass der
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restliche Fehler durch den Phasensteller verursacht wird, ist unrealistisch,
da dann der Unterschied zwischen fixiertem und aktuiertem Phasenstel-
ler nicht so deutlich ware. Deshalb muss vielmehr davon ausgegangen
werden, dass die einzelnen Aktuatoren unterschiedlich viel Spiel aufwei-
sen. Konstruktionsbedingt konnten die Messungen mit fixiertem Phasen-
steller und die Messungen des Winkelphasenfehlers nicht am selben Ven-

tiltrieb durchgefiihrt werden.
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Abbildung 54 Abgleich der Messungen vom Komponentenpriifstand mit der Mehrkor-
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persimulation, jeweils mit und ohne Aktuatorik bei n,,.,,, = 800

Dennoch bestatigt das Ergebnis die angewandte Methodik und deren Fa-
higkeit, den resultierenden Ventilhubverlauf zu prognostizieren. Die Ver-
laufe der Hubkurven mit und ohne Spiel zwischen den Wellen zeigen je-
weils eine gute Ubereinstimmung. Fiir folgende Nockenauslegungen mit
gleichbleibender Aktuatorik muss in der Simulation von einem Winkel-
phasenfehler von 5 °NW ausgegangen werden, um die Ventilhiibe korrekt

vorauszurechnen.
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5.11 Ergebnis Mechanikentwicklung

Die Anforderungen aus der Brennverfahrensentwicklung an die Ventil-
hiibe konnten vollstdndig umgesetzt und deren Funktionsfahigkeit de-
monstriert werden. Auf der Auslassseite wird ein Second Event einge-
setzt, das in Steuerzeit und Hubmaximum variiert werden kann. Der
Haupthub bleibt dabei konstant. Der Stellbereich von etwa 180 KW
reicht von einem herkommlichen Verlauf mit Auslass-Offnen nahe UT
und Auslass-Schliefen nahe OT bis hin zu einem Auslass-Schlielen erst

zum nachsten UT.

Auf der Einlassseite wird eine Hub- und Steuerzeitverstellung verwendet,
deren Stellbereich vom Nullhub bis zu einer Steuerzeit von etwa
270 °KW reicht. Dies ermoglicht einen frithen sowie einen spaten Einlass-
Schluss. Zuséatzlich konnen beide Hubscharen in der Phase verschoben
werden, wobei eine minimale Spreizung von jeweils 45 ° KW eingehalten

wird. Abbildung 55 fasst die umgesetzten Hubscharen zusammen.
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Abbildung 55 Ubersicht der verwendeten Ventilhubkurvenscharen als Resultat der
Mechanikentwicklung
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5.12 Messungen am Motorenpriifstand

Der befeuerte Motorenpriifstand stellt einen Abgleich der simulativen
Ergebnisse zur Realitat her. Der verwendete Ventiltrieb sowie der Grund-
motor wurden in Kapitel 5.9 beschrieben. Im Folgenden liegt der Fokus
auf dem weiteren Priifstandsaufbau. Abbildung 56 zeigt hierzu eine sche-
matische Ubersicht. Der Luftpfad fithrt von der Umgebung (am linken
Rand) durch den Motor bis zum Abgassystem (auf der rechten Bild-
Seite). Dabei werden an charakteristischen Positionen, wie etwa den bei-
den Ausgleichsbehéltern in der Ansaug- und Abgasstrecke sowie direkt
vor und nach dem Zylinder, Druck und Temperatur gemessen. Die Drii-
cke vor und nach dem Zylinder sowie im Zylinder werden iiber die Zylin-
derdruckindizierung kurbelwinkelsynchron aufgenommen. Im Abgassys-
tem werden iiber eine Breitbandlambdasonde das Verbrennungsluftver-
haltnis gemessen und mit Hilfe der Abgasanalyse die Konzentrationen

der wichtigsten Emissionen ermittelt.

Der zugefiithrte Kraftstoff wird auf Druck und Temperatur konditioniert
und durch eine Kraftsoffverbrauchs-Messanlage gefithrt. Zur Bestim-
mung des Kraftstoffverbrauchs wird der Kraftstoffmassenstrom gemes-

Sell.

Die Olzufuhr wird ebenfalls hinsichtlich Druck und Temperatur konditi-
oniert. Mehrere Druckminderer versorgen die verschiedenen Kreislaufe
mit dem entsprechenden Druck. So konnen die hydraulischen Phasenstel-
ler mit héherem Druck versorgt werden als beispielsweise die Oldusche

des Ventiltriebs oder die Grundlager.

Das Kiihlwasser wird iiber einen Warmetauscher durch das Laborkiihl-
system gekiihlt und die Temperatur mit einem Thermostat eingeregelt.
Die Temperatur im Zu- und Riicklauf des Motors wird mit je einem Tem-

peratursensor gemessen. Abbildung 57 zeigt ein Foto des Aufbaus, mit
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dem Versuchsmotor auf dem Prifstand sowie der Priif- und Steuerungs-
technik.
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Abbildung 57 Foto des Versuchsmotors auf dem Priifstand
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5.12.1 Druckverlaufsanalyse

Die Messergebnisse der Priifstandsmessungen werden im Anschluss mit
Hilfe einer Druckverlaufsanalyse plausibilisiert und detailliert. Es wird
der Brennverlauf errechnet, der wichtige Kenngréfien der Verbrennung
wie Schwerpunkt, Brenndauer und Ziindverzug liefert. So konnen Werte
errechnet werden, die am Priifstand nicht messbar sind, wie z.B. der An-
teil an internem Restgas. Ein wichtiger Bestandteil der Analyse ist die
Verlustteilung, die dhnlich wie in Kapitel 5.2 verwendet wird, um die

Simulationsergebnisse zu analysieren.






6 Resultierende Funktionen des neuen Ventil-

triebs

Die Darstellung der Ergebnisse ist im Nachfolgenden nach den geforder-
ten Funktionen gegliedert. Dazu werden sowohl Messdaten als auch Si-
mulationsergebnisse herangezogen. Die Daten sind jeweils entsprechend

gekennzeichnet.

6.1 Dosierung Ladung

Die erste gewiinschte Funktion des Ventiltriebs ist die Laststeuerung iiber

das Dosieren der Frischluft mit Hilfe der Einlassventile.

Vergleich zum Vorgangerkonzept

Zunachst soll ein Vergleich zwischen dem neuen und dem bisherigen Ven-
tiltriebsystem vom Typ UniValve beziiglich der thermodynamischen Aus-
wirkungen von Form und Lage der Teilhiibe gezogen werden. Um ver-
schiedene Ausriistungszustiande des Forschungsmotors nicht in diesen
Vergleich mit einflielen zulassen, ist dieser Vergleich lediglich simulativ
moglich. Fiir beide Systeme wurde mit den gleichen Modellannahmen ein
MKS-Modell aufgebaut und eine Hubschar erstellt. Damit wurde jeweils
ein 1D-Modell erzeugt und der Ventilhub ausgewahlt, der bei gleichem
Einlass Offnen zum selben Lastpunkt fithrt. In Abbildung 58 sind die

entsprechenden Hiibe innerhalb der Hubscharen hervorgehoben.
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Lastpunkt: n = 1500 min ", p .= 2.7 bar
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Abbildung 58 1D-Prozesssimulation: MKS Hubscharen der Hubverstellung mit dem
UniValve- sowie DRS-System (verwendeter Hub hervorgehoben); p-V-Diagramm mit

Kennzeichnung des jeweiligen Einlassschlielzeitpunkts; Vergleich der beiden Systeme
im Vergleichspunkt anhand von Verbrauch, Ladungswechselarbeit und Brenndauer

Die im Zuge der Mechanikentwicklung diskutierten Vorteile der hohen
Ventilbeschleunigungen bei den Teilhiiben zeigen sich nun im Motorpro-
zess. Durch hohere Hiibe wird die gewiinschte Ladungsmasse friither er-
reicht, und die Einlassventile wurden damit frither geschlossen. Im p-V-
Diagramm sind die Druckverldufe fiir den Bereich des Ladungswechsels
abgebildet. Wahrend beim UniValve-System die Einlassventile fast tiber
den kompletten Ansaugtakt geoffnet sind und damit der Saugrohrdruck
mittels Drosselklappe abgesenkt werden muss, um den Lastpunkt zu er-
reichen, entsteht beim DRS System eine typische Ladungswechselschleife
fiir einen frithen Es. Der Zylinderdruck fallt nach dem Einlass-Schlieflen
bis zum UT ab. Der Hochdruckprozess startet bei geringerem Druck und
geringerer Temperatur. Die Ladungswechselarbeit und damit auch der
indizierte Mitteldruck des Hochdruckanteils sind erkennbar geringer. Es

wird weniger Gemischmasse im Zylinder benotigt um den Lastpunkt
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darzustellen, somit liegt die Kompressionslinie von DRS unterhalb derer

von UniValve. Der indizierte Kraftstoffverbrauch ist geringer.

In den Balkendiagrammen sind charakteristische Ergebnisse dargestellt.
Die Ladungswechselarbeit fiir DRS ist geringer, durch das frithere Einlass
Schlielen und eine langere Zeitspanne, in der die Ladungsbewegung sich
beruhigt, ist die Brenndauer jedoch langer. Obwohl die Verbrennung we-
niger effizient ist, ist der Kraftstoffverbrauch beim DRS-System geringer,
da der Vorteil der geringeren Ladungswechselarbeit tiberwiegt. Damit
kann gezeigt werden, dass die Teilhiibe des DRS-Systems fiir die Anwen-
dung eines frithen Einlass-Schlielens besser geeignet sind. Ein anhand
des UniValve Systems in der Brennverfahrensentwicklung definierter Ein-
lasshub wiirde deshalb auch bei einer Umsetzung in Form eines verein-
fachten Ventiltriebs (z.B. durch eine zweistufige Hubumschaltung), nicht
umgesetzt, da der hierauf ausgelegte Ventiltrieb thermodynamisch giins-
tigere Hiibe darstellen kann. Im Gegensatz dazu kann das DRS System

diese schlanken Teilhiibe direkt und realitatsnah darstellen.

Priifstandsergebnis

Zielsetzung der Untersuchung ist eine Reduzierung der Ladungswechsel-
arbeit im Vergleich zum Referenzfall mit einer externen Laststeuerung
durch eine Drosselklappe. Mit dem verwendeten Versuchsaufbau ist es
mit der externen Laststeuerung nicht moglich, den ausgewahlten Last-

1

punkt n = 1500 min~", p,,; = 2,7 bar anzufahren. In diesem Sonderfall

wird der Vergleich zwischen der externen und internen Laststeuerung bei

einem Lastpunkt von n = 1500 min™', p,.. = 6 bar durchgefithrt. Dafiir

sind die Falle REF sowie VVT inklusive dreier Zwischenschritte in Ab-
bildung 59 dargestellt. (Definition der Falle siche Abschnitt 5.2.4)

Der Auslassventilhub bleibt bei allen Féllen konstant. Auf der Einlass-
seite blieb das Einlass-Offnen ebenfalls konstant, das Einlass-SchlieBen
jedoch wanderte nach frith in Richtung LWOT. Gleichzeitig regelt die
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Drosselklappe den gewiinschten Lastpunkt ein und o6ffnet dabei immer
weiter, bis sie letztlich beim VVT Fall komplett geoffnet ist. Im p-V-
Diagramm ist dieser Vorgang anhand des Druckverlaufs wahrend des An-
saugtaktes zu sehen, welcher durch den Druck im Sammler gepragt ist.
Bei der Laststeuerung iiber die Drosselklappe wird dort ein entsprechend

niedriger Druck eingestellt.

Lastpunkt: n = 1500 min", P = 6 bar
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Abbildung 59 Messergebnis: Ubergang vom REF zum VVT Fall, sowie drei Zwischen-
schritte (1-3): Hubkurven; Ladungswechselschleife im p-V-Diagramm; Ladungswech-
selarbeit; Brenndauer sowie indizierter spezifischer Kraftstoffverbrauch

Durch ein frithes Einlass-Schliefen kann die Drosselklappe weiter geoff-
net werden, der Druck im Sammler steigt und damit auch der Druck
wahrend der Ansaugphase. Die Ladungswechselschleife wird deutlich
kleiner. Der spezifische indizierte Kraftstoffverbrauch wird insgesamt re-
duziert. Abbildung 60 zeigt die Verlustteilung der oben gezeigten Mess-
punkte. Analog der absoluten Ladungswechselarbeit ist auch in den Ver-
lusten des Ladungswechsels der Trend zu niedrigeren Werten bei VVT
zu sehen. In den anderen Kategorien sind keine einheitlichen Trends tiber

alle Messpunkte erkennbar. Die Schwankungen werden hauptsachlich
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durch etwas unterschiedliche Restgasgehalte bzw. Ladungsmengen her-
vorgerufen. Es tritt bei diesem Lastpunkt keine nennenswerte Verschlech-

terung der Verbrennung fiir frithere Einlass Schliefit Zeitpunkte auf.

Wirkungsgradverlust in %

g sl JHuns
« wme-\-l\)emr ad ad angsWeY Reid
| I REF I | [ 2 | EX | VVT]

Abbildung 60 Verlustteilungsanalyse der Messungen am Versuchsmotor in den Punkten
REF und VVT mit drei Zwischenschritten (1-3)

Spates Einlass-SchlieBen

Die Dosierung der Ladung kann auch mit einem spaten Einlass-Schlieflen
(SEs) realisiert werden. Dazu werden die Einlassventile erst wéhrend des
Kompressionstaktes geschlossen, die iiberschiissige Ladung wird wieder
zuriick in den Einlass geschoben. Somit stehen am Versuchsmotor drei
Arten der Ladungsdosierung zur Verfiigung: Die des klassisch gedrossel-
ten Motors tiber die Drosselklappe sowie die beiden Varianten iiber den
Ventiltrieb mit frithem Einlass-Schlieen und spatem Einlass-Schlieflen.
Der aktuelle Forschungsstand weist fiir die Variante frithes Einlass-Schlie-
Ben die geringsten Ladungswechselverluste, und fiir SEs eine bessere Ver-
brennung aus, da die Ladung spater einstromt und damit die TKE zum
Zindzeitpunkt hoher ausfillt und die Gemischaufbereitung verbessert

und die Flammenausbreitung beschleunigt wird.
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Mit Hilfe der 1D-Prozessrechnung wird ein Versuch tiber das Einlass-
Schlieen durchgefiihrt. Dabei wird der Einlasshub vom Nullhub bis zum
Maximalhub mit einer Steuerzeit von 230 °KW bezogen auf 1 mm Ven-
tilhub in 17 Schritten variiert. Die Einlassspreizung wird entsprechend
des Verstellbereichs des hydraulischen Phasenstellers von 16 “nLWOT
bis 184 °nLWOT in 16 Schritten variiert. Daraus resultieren 272 Rech-
nungen. Der Vergleichspunkt von p, . = 2,7 bar und 24 % Restgasgehalt
wird in jedem Punkt iiber die Drosselklappe und den Schliefizeitpunkt
des Second Events eingestellt. In den Grenzféillen ist die Drosselklappe
komplett gedffnet und die Ladung wird rein iiber den Ventiltrieb dosiert.
Die Einlass- sowie Auslassventile fiihren jeweils den gleichen Ventilhub
aus. Alle Rechnungen, die den Vergleichspunkt nicht erreichen, z.B. weil
mit den gegebenen Ventilhubkurven die Last nicht einstellbar ist, werden

aus der Ergebnisbetrachtung herausgenommen.

Das Ergebnis der 218 verbleibenden Rechnungen ist in Abbildung 61
dargestellt. Die oberen drei Diagramme zeigen die Ladungswechselarbeit,
die Brenndauer sowie den indizierten spezifischen Kraftstoffverbrauch
iiber dem Kurbelwinkel des Einlass-Schlieflens. Die Ladungswechselarbeit
wurde nach der angepassten UT-UT Methode nach Shelby [88] berech-
net, da sonst der Vergleich zwischen FEs und SEs nicht moglich ist. Diese
Methode bezieht den in diesem Fall relevanten Kompressionsverlust mit
ein. Der Absolutwert der Ladungswechselarbeit ist minimal fiir frithes Es
und steigt an bis UT. Danach fallt er wieder ab, wobei das geringe Niveau
des FEs nicht mehr erreicht wird. Die Brenndauer verhalt sich analog
zum vorangehenden Beispiel gegensatzlich zur Ladungswechselarbeit. Die
Brenndauer ist fiir Es nahe UT minimal und steigt zum FEs sowie SEs
an. Hier ist der aus der Literatur bekannte Trend ersichtlich, dass ein
SEs tendenziell mehr Ladungsbewegung zum Ziind-Zeitpunkt (ZZP) ver-
ursacht und damit eine kiirzere Verbrennung mit sich bringt. Im Kraft-

stoffverbrauch wird allerdings ersichtlich, dass die geringere
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Lastpunkt: n = 1500 min™, P = 2.7 bar
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Abbildung 61 1D-Prozesssimulation: Einfluss der Variation des Es beziiglich Ladungs-
wechselarbeit, Brenndauer und indiziertem spezifischem Kraftstoffverbrauch,
Ventilhubkurven und Ladungswechselschleife von drei exemplarischen Féllen fiir ein
frithes EinlassschlieBen (FEs), eine konventionelle Laststeuerung (DK) und ein spétes
Einlassschliefen (SEs)

Ladungswechselarbeit des FEs einen groleren Einfluss hat als die kiirzere
Brenndauer des SEs. Der Kraftstoffverbrauch ist beim Es bei UT maxi-

mal und sinkt in beide Richtungen ab, erreicht dann aber beim FEs das
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Minimum. Drei Falle werden anhand der unteren beiden Diagramme, den
Ventilhubkurven sowie der Ladungswechselschleife genauer betrachtet:
FEs, DK sowie SEs.

Die Auslassventile 6ffnen bei allen Féllen gleich. Der SchlieBzeitpunkt
variiert nur geringfiigig, um den Restgasgehalt einzustellen. Der Einlass-
hub des FEs ist ein niedriger und kurzer Hub, dhnlich dem VVT Fall.
Der Es nahe UT entspricht dem konventionell iiber die Drosselklappe
(DK) gedrosselten Betrieb. Fir den SEs wird die Kombination aus einer
langen Steuerzeit und einer spaten Spreizung gewahlt. Dadurch o6ffnet
das Einlassventil erst deutlich nach LWOT.

Im p-V-Diagramm zeigt der Fall DK eine typische Ladungswechsel-
schleife eines gedrosselten Motors. Hier wird bei einem stark abgesenkten
Einlassdruck angesaugt, die Kompression beginnt nahe UT. Dagegen
wird bei FEs nahe Umgebungsdruck angesaugt und ab Es die Ladung
bis UT expandiert und anschlieBend komprimiert. Bei SEs wird ebenfalls
nahe Umgebungsdruck angesaugt, die Ladung jedoch wieder in den Ein-
lasskanal bis zum Es zurtickgeschoben. Die Kompression startet deutlich
nach UT. Bei den Féllen FEs sowie SEs fallen die Kompressionslinien
sowie die gesamte Hochdruckschleife dhnlich aus. Dies zeigt, dass die La-
dungsdosierung mit zwei sehr verschiedenen Strategien zum gleichen Er-
gebnis kommt. Beide Strategien fithren im Vergleich zu DK zu einem
reduzierten Kraftstoffverbrauch. Wobei FEs insgesamt den niedrigsten
Kraftstoffverbrauch zeigt. Geringe Abweichungen der Hochdruckschleifen
von FEs und SEs treten auf Grund der diskutierten Unterschiede in La-

dungswechselarbeit und Verbrennungsqualitat auf.
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6.2 Dosierung Restgas

Die néchste erwiinschte Funktion ist das Einstellen des Restgasgehalts.
Mit den am Versuchsmotor umgesetzten Funktionen ist dies auf zwei
Arten moglich: Durch das Verdndern der Auslassspreizung mittels Aus-
lassphasensteller bei festem Auslassventilhub oder durch die Wahl des
passenden Auslassventilhubs bei fester Auslassspreizung. Der Vergleich
wird mit Hilfe der 1D-Simulation mit vorgegebenen gleichbleibenden
Brennverlaufen durchgefithrt und rein auf den Ladungswechsel be-
schrankt, um den Einfluss der Verbrennung einer Ladung mit hohem
Restgasgehalt auszuschliefen. Dies fiihrt zu einem abstrahierten Ver-
gleich der beiden Arten zur Steuerung des Restgasgehalts. Im Fall der
Steuerung tber die Auslassspreizung misste zudem ein grofler Freigang
zum Kolben gewahrleistet werden, da der Auslassventilhub mit seiner
maximalen Offnungshéhe iiber den LWOT hinweg verschoben wird. Fiir
beide Methoden werden jeweils zehn Falle iiber den jeweiligen Stellbe-
reich gerechnet. Uber das variable Einlass-SchlieBen wird der gleiche
Lastpunkt fiir jeden Fall eingeregelt. Die Einlassspreizung bleibt dabei
konstant bei einem Einlass-Offnen im LWOT.

In Abbildung 62 sind die Ergebnisse der Prozessrechnung dargestellt: auf
der linken Seite die Variation der Auslassspreizung, auf der rechten Seite
die Variation des As. Der Verstellbereich der Auslassspreizung ist durch
den verwendeten hydraulischen Phasensteller auf 55 KW festgelegt und
reicht damit bei frithem As von einer leichten Abgas-Riickhaltung bis zu
einem Riicksaugen bei spatem As. Fir den frithesten As ist in der La-
dungswechselschleife eine typische Druckerhohung im LWOT zu sehen.
Hier sind vor Erreichen des OT alle Ventile geschlossen, das verbleibende
Restgas wird vom Kolben komprimiert und anschliefend expandiert, bis
die Einlassventile 6ffnen. Dieses Verhalten wird auch Rekompression ge-
nannt. Ausgehend von diesem Punkt fallt der Restgasgehalt in Richtung
spiates As bis zum LWOT ab. Hier ist die beste Sptlilung des Zylinders
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erreicht. AnschlieBend fihrt das weitere Verschieben des As zu einem

Riicksaugen von Restgas aus dem Auslasskanal zu erneut ansteigendem

Restgasgehalten bis zu einem Maximum von etwa 30 %. Wahrend dieses

Verlaufs fallt die Ladungswechselarbeit kontinuierlich ab.

Lastpunkt: n = 1500 min™, P~ 2,7 bar
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Abbildung 62 1D-Prozesssimulation: Vergleich zweier Methoden der Dosierung von Do-
sierung von Restgasgehalt: Auslassspreizung (links) und Auslass (rechts) beztiglich Ven-
tilhubkurven, Ladungswechselschleife, erreichtem Restgasgehalt und Ladungswechselar-

beit

Die Variation des As beginnt mit einem Auslassventilhub ohne Second
Event und einem As nahe dem LWOT und dhnelt damit dem Fall der
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Variation der Auslassspreizung bei minimalem Restgasgehalt. Durch die
Wahl groflerer Second Event Hiibe verschiebt sich der As zu einem spa-
teren Zeitpunkt bei konstantem Haupthub. Damit wird immer mehr
Restgas riickgesaugt und der Restgasgehalt steigt bis zu einem Maximum
von etwa 60 %. Dabei fallt die Ladungswechselarbeit stetig ab. Bei einem
vergleichbaren Restgasgehalt von jeweils 30 % erreicht der variable As
eine 25 % niedrigere Ladungswechselarbeit als die variable Auslasssprei-

zung.

Die Dosierung von Restgas mit Hilfe der Auslassspreizung erreicht nicht
das hohe Niveau an Riickfiihrraten wie die Dosierung mit Hilfe des SAs.
Jedoch wurden fiir diesen Vergleich lediglich Ventilhiibe ausgewahlt, die
in der aktuellen Auslegung und Ausrichtung am Versuchsmotor moglich
sind. Mit einer grofleren Auslassspreizung konnen auch hohere Restgas-
raten durch Abgas-Riickhaltung erreicht werden. Das durchgehend im
Zylinder verbleibende Restgas ist dann heifler und damit reaktionsfor-
derlicher als jenes, das aus dem Abgaskanal zuriickgesaugt wird. Dies
erschlielt ein weiteres Hilfsmittel in der Brennverfahrensentwicklung. So
kann in die Rekompression bereits Kraftstoff eingespritzt werden, sodass
hier Vorreaktionen stattfinden, freie Radikale gebildet werden und die

spatere Verbrennung beschleunigt wird.

Dennoch wird in dem Vergleich deutlich, dass die Ladungswechselarbeit
im Falle des variablen Auslass-Schliefens deutlich reduziert ist. Mit den
verwirklichten Variabilitaten ist es moglich, hohe Restgasraten zu errei-
chen, ohne durch Verianderung der Hubkurven Kompromisse fiir andere

Anwendungsfalle einzugehen.

6.3 Anhebung der turbulenten kinetischen Energie
Den Ausgang dieser Untersuchung bildet der Fall 2nd aus der in Kapitel
5.2.4 diskutierten Simulationsrechnung, bei dem die Last tiber den Ein-

lass-Schluss bei konstantem Einlass-Offnen und der Restgasgehalt iiber
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den Auslass-Schluss bei konstantem Auslass-Offnen eingestellt wird. Als
Vergleichspunkt wird wieder n = 1500 min™*', p,. = 2,7 bar und 24 %
Restgasgehalt gewéhlt. Abbildung 63 zeigt die Ergebnisse vom Motoren-
priifstand. Fiir die Ventilhubkurven der Einlassseite ist exemplarisch nur
ein Ventilhub dargestellt. Die Anderungen durch die Laststeuerung sind
nur gering. Fiir die Auslassseite ist ebenfalls exemplarisch nur eine Kurve
fiir das erste Ventil dargestellt, dazu die Kurve fiir das zweite Ventil des
jeweiligen Falls. Diese Hubkurve éndert sich vom Parallelbetrieb mit dem

anderen Auslassventil bis hin zum Schliefen nach dem Hauptevent.

Beim Blick auf die Ladungswechselschleife fallt auf, dass mit zunehmen-
dem Differenzhub die Kompression auf einem niedrigeren Niveau be-
ginnt. Dies spricht dafiir, dass die Hochdruckarbeit bei gleichem Last-
punkt geringer ausfillt. Wahrend des Ansaugens verlduft der Zylinder-
druck allerdings auf einem geringeren Niveau, was fiir mehr Drosselver-
luste spricht. Diese Effekte sind auch in den Betriebswerten wiederzufin-
den. Die Ladungswechselarbeit steigt an, da mit zunehmendem Diffe-
renzhub die zur Verfliigung stehende Querschnittsflache iiber die La-
dungswechselventile sinkt. Dafiir kann die Verbrennung positiv beein-
flusst werden. Die Brenndauer fallt deutlich ab und erreicht bei maxima-
lem Differenzhub wieder ein Niveau des Referenzfalles. Der Kraftstoff-
verbrauch wird ausgehend vom 2nd-Fall reduziert. Da die beiden Effekte
entgegengesetzt zu einander verlaufen, erreicht ein Zwischenschritt den

minimalen Kraftstoffverbrauch.
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Lastpunkt: n = 1500 min”, p,_. =27 bar
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Abbildung 63 Messergebnis: Ubergang vom 2nd zum 2ndDiffMax Fall, sowie zwei
Zwischenschritte (1-2): Hubkurven; Ladungswechselschleife im p-V-Diagramm; La-
dungswechselarbeit; Brenndauer sowie spezifischer Kraftstoffverbrauch

Die detaillierte Betrachtung der Félle mit Hilfe der 3D-CFD zeigt Abbil-
dung 64. Als Basis ist zu den gezeigten Féllen noch der Fall VVT aus
dem vorangehenden Abschnitt eingefiigt. Die Intensitit der Stromungen
in allen Richtungen ist fiir die 2nd-Falle geringer, da auch der Beitrag
der Stromung aus dem Auslass zuriick in den Zylinder durch das Second
Event geringer ausfallt. Die Verlaufe von KE und TKE liegen unterhalb
denen des VVT Falls. Die Brennraten sind vergleichbar und erreichen

etwas spater das Maximum.



112 Kapitel 6.3 Anhebung der turbulenten kinetischen Energie

Lastpunkt: n = 1500 min ", D= 2,7 bar
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Abbildung 64 Ergebnis der CFD Simulation: Tumble speed um x-Achse (parallel Kur-
belwellenach-se) und y-Achse (senkrecht zu Kurbelwellenachse), Swirl um Zylinder-

hochachse, Brennrate, kinetische Energie (KE) und turbulent kinetische Energie
(TKE)

Durch den Differenzhub entstehen wieder deutliche Swirl-Stromungen
und in Kombination mit der Tumble-Stromung aus dem Einlass entste-
hen nennenswerte Tumble-Stromungen parallel zur Kurbelwellenachse.
Das Niveau von KE kann tiber das des Vergleichfalls angehoben werden,
die Hohe der TKE erreicht aber nicht das Niveau des VV7T-Falls. Der
Fall 2ndDiffMean zeigt den besten Verlauf der Brennrate.
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6.4 Form der Zylinderinnenstromung

Der Einfluss auf die Form der Zylinderstromung wird anhand der Félle
Swirl und AntiSwirl mit Hilfe der 3D-CFD-Ergebnisse detailliert betrach-
tet. Abbildung 65 zeigt fiir beide Falle sowie den Fall VVT die Geschwin-
digkeit der Zylinderinnenstromung als Kontur- sowie als Streamlineplot
im UT sowie zum ZZP. Weiterhin ist die TKE zum ZZP dargestellt.

Der Zeitpunkt UT wurde betrachtet, um die Ladungsbewegung nach Es
zu bewerten. Hier bildet sich fir VVT, wie in Kapitel 5.2.4 beschrieben,
ein schwacher Tumble aus. Die Stromung ist nicht global gleichférmig
ausgebildet. Im Gegensatz dazu ist die Stromung im Swirl-Fall global
deutlich als Swirl zu erkennen. AntiSwirl zeigt zwar auch eine globale
Auspriagung der Swirlstromung, allerdings ist die Geschwindigkeit deut-

lich niedriger als bei Swirl.

Zum 7Z7ZP ist zu erkennen, dass bei VVT der Tumble weiterhin besteht
und an das Brennraumdach gedriickt wird. Bei Swirl ist das Stromungs-

bild stabil, wohingegen bei AntiSwirl die Stromung sehr ungeordnet ist.

Ausgehend vom Fall VVT steigt die TKE zu Swirl an und fallt zu Anti-
Swirl ab. Das zeigt, dass durch eine gezielte Steuerung des Differenzhubs

die TKE sowohl angehoben als auch abgesenkt werden kann.
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VVT Swirl Anti-Swirl
180°KW vZOT

Geschwindigkeit

Geschwindigkeit

Geschwin-

TKE  Geschwin-

Abbildung 65 Ergebnis der 3D-CFD-Rechnung: Geschwindigkeitsfeld —bei



7 Ausblick

Mit der vorliegenden Arbeit wurde eine Grundlage geschaffen, um ziel-
gerichtete Untersuchungen zur Brennverfahrensoptimierung an einem
Forschungsmotor durchzufithren. Beispielhaft konnen folgende Themen

damit zukinftig untersucht werden:

HCCI-Brennverfahren

Dieses Brennverfahren zeichnet sich durch eine sehr schnelle Verbrennung
aus. Diese kann zu Uberschreitungen von zuldssigen Zylinderdriicken
oder auch unerwiinschten Verbrennungsgerauschen fiihren. Eine mogliche
Strategie, die am Versuchsmotor erarbeitet werden kann, ist die Beein-
flussung der Brenngeschwindigkeit iiber die Steuerung der Ladungsbewe-
gung bzw. der TKE und im Zusammenspiel mit der Direkteinspritzung
die Homogenisierung des Gemischs. Weiterhin ist die Steuerung der Ver-
brennung tber die oben genannte zyklusgenaue Regelung von Restgas-
gehalt und effektivem Verdichtungsverhaltnis [60] moglich. Der verwen-
dete Zylinderkopf bietet die Moglichkeit an drei Stellen Kraftstoff einzu-
bringen: Einmal in den Einlasskanal sowie eine zentrale und eine seitliche
Position fiir eine Direkteinspritzung. Somit bietet es sich an, mit einer
variablen Mischung von zwei Kraftstoffen mit unterschiedlichen Ziindwil-

ligkeiten im Zylinder eine weitere Art der Verbrennungsregelung darzu-
stellen [89, 90].



116

Synthetische Kraftstoffe

Der Einsatz von synthetischen Kraftstoffen erfordert je nach dessen Spe-
zifikation eine Anpassung der bisherigen Brennverfahren. Hier kann bei-
spielsweise das erforderliche Niveau an Ladungsbewegung fiir verschie-
dene Kraftstoffe bewertet werden. Weiterhin kénnten génzlich neue An-
sitze verfolgt werden, wie etwa eine Diffusionsverbrennung von Wasser-
stoff. Hierbei wird der Grof3teil des Kraftstoffs wahrend der Verbrennung
eingebracht. Geziindet werden kann beispielsweise mit einem Ziindstrahl
aus Flussigkraftstoff [91]. Damit kann einer ungewollten Friithziindung
der Ladung entgegengewirkt werden. Verschiedene Intensitaten an La-
dungsbewegung konnen hier in Kombination mit einem gezielt vorgege-

benem Einspritzverlauf Hebel fiir die Brennverfahrensentwicklung sein.

Kanalgeometrie

Die Basis fiir die Beeinflussung der Ladungsbewegung bildet immer die
Konfiguration des Zylinderkopfs mit dessen Kanélen, Ventilstellungen
und Brennraumgestaltung. Es wére denkbar, auch die Auslasskanéle so
zu formen, dass das riickgesaugten Restgas aus dem Auslasskanal zu der
Ausbildung einer globalen Tumble- oder Swirlstromung beitrdgt. Da im
Allgemeinen die Auslasskanéle fiir ein bestmogliches Ausstromen gestal-

tet sind, missen hier Kompromisse erzielt werden.

Ventiltriebsoptimierung

Der Ventiltrieb zeigt eine ausreichende Drehzahlfestigkeit fiir den Einsatz
am Forschungsmotor. Eine Erhohung der Drehzahl ist moglich, indem
die Krimmung der Nockenscheiben optimiert wird. Die Methodik des
Festlegens einer Kriimmung zu Beginn der Geometrieerzeugung erfordert
viele Iterationen der Optimierung. Stattdessen kann fiir jedes Inkrement
an Nockenwinkel eine Optimierung durchgefiihrt werden, fiir die der ge-
forderte Hub aufgeteilt auf Arbeitskurve sowie Nockenkurve wird. Eine
Vorgabe der maximalen Kriimmung sowie eine Gewichtung zwischen den

Kurven ist moglich.



8 Zusammenfassung
Diese Arbeit beschéftigt sich mit der gezielten Beeinflussung des La-

dungswechsels, der Ladungsbewegung und deren Nutzung in der Brenn-
verfahrensentwicklung. Dazu wird ein mechanisch vollvariabler Ventil-
trieb mit zwei synchron rotierenden Nockenwellen entwickelt und an ei-
nem Forschungsmotor eingesetzt. Hierbei wird die komplette Entwick-
lungskette von der Solverprogrammierung, Auslegung der Nockenkurven,
Mehrkorpersimulation, FEM Simulation, Konstruktion und der Mecha-
nikerprobung aufgezeigt. Erganzend dazu verdeutlicht die thermodyna-
mische Untersuchung die Vorgehensweise zur Auswahl der Hubkurven,
der Durchfithrung von 1D-Prozessrechnungen und 3D-CFD-Simulationen
sowie von Versuchen am befeuerten Motorenpriifstand. Aus der Kombi-
nation beider Ablaufe ergibt sich eine Methodik fiir eine zielgerichtete
und effiziente Vorbereitung und Durchfiihrung von Versuchen am Moto-

renpriifstand zur Entwicklung neuer Brennverfahren.

Es wird exemplarisch gezeigt, dass es moglich ist, die Hubkurven und
Verstellcharakteristiken heute tiblicher variabler Ventiltriebe zu verbes-
sern. Es sind fur die Einlassseite deutlich schlankere Teilhiibe sowie eine
Hubverstellung ohne Einfluss auf E6 moglich. Fiir die Auslassseite wurde
ein Hubverlauf mit einem Second Event (also einem zweiten Auslassoff-

nen) realisiert, bei dessen As-Variation der Haupthub sowie der
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Zeitpunkt des A6 unverdndert bleibt. Der Ventilhub wurde in einer Vor-
untersuchung im Systemzylinderkopf sowie abschlielend im Zylinderkopf

am Komponentenpriifstand erprobt und validiert.

Der Einfluss der Steigerung von Ladungsbewegung und TKE konnte ins-
besondere bei einem Brennverfahren mit FEs aufgezeigt werden. Hierbei
kann die Ladungsbewegung gesteuert werden, ohne Einfluss auf Last,
Restgasgehalt und Verbrennungsluftverhaltnis nehmen zu missen. Wei-
terhin kann im Zusammenspiel mit dem Einspritzzeitpunkt der Direk-
teinspritzung die Homogenisierung sowie der Anteil des verdampften
Kraftstoffs dosiert werden. Wie dies verdeutlicht, steht somit ein effizi-
entes Werkzeug zur Gestaltung des Ladungswechsels im Rahmen der

Brennverfahrensentwicklung zur Verfiigung.
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Vor allem im Hinblick auf alternative und synthetische Kraftstoffe ist es
notwendig, Brennverfahren zu entwickeln, die den jeweiligen Kraftstoff
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Auslegung darstellen kann. Das Ziel, ein effizientes Werkzeug zur Ge-
staltung des Ladungswechsels im Rahmen der Brennverfahrensent-
wicklung zur Verfligung zu stellen, wird somit erreicht.
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