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Abstract

Together with the presently increasing emission limitations, the necessity for powerful
control algorithms to reduce the emissions of internal combustion engines are today
more important than ever. Because of the essential in�uence of the EGR-Rate on the
NOx-emissions, it is important for transient engine control, to know the amount of the
recirculated exhaust very accurately.

This research develops a robust and practical means for egr-estimations in combusti-
on engines. To �nd out the relationship between the subsystems, a complete simulation
model of the diesel engine air system is realised. This simulation environment includes
the thermodynamics of the entire air system of a diesel engine with an intercooler, a
vtg-turbo charger, the intake and exhaust manifold, the egr-system and a mean value
engine model. In extension to the mean-value-engine model an optional calculation
time optimised crank-shaft-angle-domain combustion model is developed. This model
allows the simulation of interactions between the air-system and the fuel hydraulics.
Based on this simulation environment and analysis of the thermodynamics an algo-
rithm for the egr is determined. To adapt this approach to a real system, the sensor
dynamics have to meet certain technical requirements. These requirements are ful�lled
for almost every needed sensor with the exception of the temperature sensor which
has slow dynamic characteristics, and is moreover in�uenced by deposits on the sensor
hull. This restriction leads directly to an intensive analysis of the speci�c sensor and
the transfer function between the gas temperature and the sensor outputs. The ana-
lysis starts with a numeric simulation of the energy transport inside the sensor and
the heat transfer between the gas and the sensor hull. Based on these investigations,
a third order, non-linear model of the sensor reactions is developed and is used in
combination with a Kalman �lter to estimate the transient gas temperature, without
a signi�cant loss in dynamics. With an implementation of the gas temperature estima-
tion, the original algorithm is extended to estimate the transient changes of the exhaust
gas recirculation. In a further step, and with the use of another temperature sensor, an
algorithm is developed, that is able to identify the unknown parameter of the sensor
model. With an on-line implementation of the parameter identi�cation, the robustness
of the egr-estimation algorithm has been considerably improved. Finally, an outlook
for a decoupled control of the egr and the charge pressure based on the egr-estimation
is given.
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Wenn nichts mehr zu helfen scheint,

schaue ich einem Steinmetz zu,

der vielleicht 100mal auf seinen Stein einhämmert,

ohne dass sich auch nur der geringste Spalt zeigt;

doch beim 101. Schlag wird er entzweibrechen,

und ich weiß, dass es nicht dieser Schlag war,

der es vollbracht hat - sondern alle Schläge zusammen.

(Jacob Riis, dänisch-amerikanischer Journalist

und Sozialreformer, 1849 - 1914)
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1 Einführung

1.1 Einleitung
Seit der Entwicklung und Inbetriebnahme des ersten Automobils im Jahre 1883 hat
die Verbreitung und Anwendung von Verbrennungsmotoren bis in die Gegenwart hin-
ein angehalten. Die sich daraus ergebende individuelle Mobilität hat während dieses
Zeitraumes das vorherrschende gesellschaftliche Bild stark geprägt, so daÿ das Automo-
bil als Fortbewegungs- und Transportmittel aus dem heutigen Gesellschaftsbild nicht
mehr wegzudenken ist. Während in den Anfangsjahren die Maximierung der Leistung
als Ausdruck technischen Fortschritts im Mittelpunkt stand, hat sich die Entwick-
lungsmaxime bis zum heutigen Tage einer extremen Umorientierung unterzogen. Dies
ist nicht zuletzt auf ein erhöhtes Sicherheitsbedürfnis und ein immer stärker aufkom-
mendes Umweltbewuÿtsein zurückzuführen. Motiviert durch die Erkenntnis drohender
globaler Klimaveränderungen, verursacht durch einen überhöhten CO2-Ausstoÿ und
den daraus resultierenden Treibhause�ekt, wirken seit den 70er Jahren die legislativen
Instanzen aktiv über entsprechende Gesetze auf den Entwicklungsprozeÿ im Automo-
bilbau ein. Neben einer Senkung des CO2-Ausstoÿes führen vor allem Emissionen von
Ruÿpartikeln, Schwefeldioxid, Stickoxiden (NO und NO2), Kohlenmonoxid, �üchti-
gen organischen Verbindungen und die damit verbundenen Gesundheitsrisiken zu einer
immer weiterschreitenden Verschärfung der Abgasgrenzwerte. Eine detaillierte Auf-
stellung der Grenzwertentwicklung für Dieselmotoren im Zeitraum von 1992 bis 2005
ist Abbildung 1.1 zu entnehmen. Während bislang in der Forschung verfolgte �zero-
emission-Ansätze� aufgrund aufwendiger Produktionstechniken und De�ziten im er-
reichbaren Wirkungsgrad für den groÿtechnischen, ökonomischen Einsatz derzeit nicht
zur Verfügung stehen, sind Bemühungen dieser Art als langfristig greifende Lösungen
zur Minimierung des Schadsto�ausstoÿes zu verstehen. Als kurz- und mittelfristige Al-
ternative zur Bewältigung aktueller und zukünftiger Emissionsvorschriften bietet sich
die Optimierung und stetige Weiterentwicklung konventioneller Otto- und Dieselan-
triebe an.

Neben den erörterten ökologischen Forderungen führen zusätzlich ökonomische Rand-
bedingungen wie der Wunsch nach sinkendem Kraftsto�verbrauch bei gleichbleibender
Motorleistung und steigender Fahrzeugsicherheit zu einem immer komplexer werdenden
System Verbrennungsmotor. In der Dieselmotorentwicklung ist in diesem Zusammen-
hang neben der Ladedruckanhebung, der damit verbundenen Ladeluftkühlung und der
externen Abgasrückführung vor allem die Anwendung eines neuartigen Speicherdruck-
einspritzsystems zu nennen.
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Bild 1.1: Entwicklung der Abgasgesetzgebung im Zeitraum von 1992 bis 2005

Alle Maÿnahmen, die in erster Linie der Verbrauchs- und Abgasminimierung die-
nen, lassen sich grundsätzlich in innermotorische und auÿermotorische bzw. periphere
Ansätze unterteilen, wobei unter den peripheren Maÿnahmen vor allem das Luft- und
Abgassystem betro�en ist. Zu den innermotorischen Maÿnahmen zählen neben einer
optimal abgestimmten Brennverlaufsgestaltung hinsichtlich Verbrauch und Abgaszu-
sammensetzung auch konstruktive Maÿnahmen, die im wesentlichen ein ausgefeiltes
Brennraumdesign bezüglich einer e�ektiven Gemischaufbereitung betre�en. Unter pe-
ripheren Maÿnahmen sind vor allem Au�adetechniken zur Maximierung des Liefergra-
des1, Abgasrückführung zur Senkung der NOx-Emission und Abgasnachbehandlungssy-
steme in Form von Partikel�ltern und diversen Katalysatoren zu verstehen. Jede dieser
Komponenten ist mit einem oder mehreren variablen Systemparametern verbunden,
wodurch die Anzahl frei wählbarer Parameterkombinationen drastisch zunimmt.

Um einen den Anforderungen gerecht werdenden Parametersatz zu �nden, müs-
sen im Hinblick auf die Realisierung eines abgasminimalen Motorbetriebs alle im Sy-

1Unter Liefergrad ist das Verhältnis zwischen der tatsächlichen Gasmenge im Brennraum zur theo-
retisch vom Motor angesaugten Gasmenge zu verstehen.

2



1.2 Problemstellung

stem vorhandenen variablen Parameter sowohl einer stationären als auch instationären
Optimierung unterzogen werden. Im Stationärbetrieb ist diese Optimierung mit Hil-
fe von Parametervariationen im Rahmen umfangreicher Prüfstandsversuche und un-
ter Zuhilfenahme eines sehr hohen Sensorumfangs realisierbar. Im Gegensatz dazu,
ist ein emissionsoptimales Systemverhalten im Instationärbetrieb aufgrund mangeln-
der Sensordynamik und im Fahrbetrieb aufgrund eines eingeschränkten Sensorumfangs
nicht mehr gewährleistet. Die Forderung, den Verbrennungsmotor dennoch in seinen
optimalen Betriebspunkten sowohl stationär als auch instationär mit einem minimalen
Sensorumfang zu betreiben, drängt zur Anwendung neuer, leistungsstarker Verfahren
der Regelungstechnik und der Signaltheorie.

1.2 Problemstellung
Besonders deutlich tritt dieses Problem bei der Zumessung der externen Abgasrück-
führung (AGR) hervor. Aufgrund fehlender fahrzeugtauglicher Sensorik läÿt sich die
rückgeführte Abgasmasse nur im Prüfstandsbetrieb exakt ermitteln. Die grundlegende
Information zum Schlieÿen eines AGR-Regelkreises im Fahrbetrieb oder zum Entwurf
eines Adaptionsalgorithmus zur Berücksichtigung von Parameteränderungen steht so-
mit nicht zur Verfügung. Aktuell praktizierte Verfahren, die eine Kombination aus
Steuerung mit überlagerten Regelkreisen darstellen [24], lassen bei unvorhersehbaren,
kurz- oder langfristig wirkenden Änderungen der Systemparameter oder auftretenden
Störgröÿenein�üssen keine Korrekturmöglichkeiten zu und zeigen darüber hinaus bei
instationären Vorgängen deutliche Schwächen in ihrem dynamischen Verhalten.

Zwar liefert die derzeitige Sensorentwicklung Ansätze zur Bestimmung der AGR-
Rate für den groÿtechnischen Einsatz in der Automobilindustrie, dennoch ist ein Se-
rieneinsatz bei entsprechender Stückzahl aufgrund sehr hoher Ansprüche an die ver-
wendete Sensorik in Punkto Drifterscheinungen, Robustheit und Langlebigkeit noch
nicht in Sicht. Über diese Anforderungen hinaus sehen sich die Mehrzahl der bekann-
ten Meÿprinzipien bezüglich ihrer Genauigkeit starken Ein�üssen in Abhängigkeit der
Temperatur ausgesetzt. Hieraus leitet sich unweigerlich die Forderung nach einer zu-
sätzlichen Temperaturmessung ab, welche ebenfalls instationären Temperaturverläufen
ohne nennenswerte Verzögerungen folgen kann. Dieser Anspruch birgt weitere Proble-
me in sich, denn mit der Notwendigkeit einer transienten Temperaturmessung tre�en
auch hier unvereinbare, gegensätzliche E�ekte aufeinander. Dies folgt aus der Tatsa-
che, daÿ die Dynamik eines Temperatursensors, welcher nach dem Widerstandsprinzip
arbeitet, sich indirekt proportional zur thermischen Masse des Sensors verhält. Ei-
ne konstruktive Steigerung der Sensordynamik ist somit nur mit einer Verringerung
der das Sensorelement umgebenden Masse zu bewerkstelligen, wodurch die Resistenz
des Sensors gegenüber Verschmutzungse�ekten und mechanischen Einwirkungen stark
nachläÿt. Aufgrund dieser Zusammenhänge und der Erkenntnis, daÿ die Qualität einer
transienten AGR-Bestimmung mit dem Problem einer instationären Temperaturmes-
sung eng verknüpft ist, liegt der Schwerpunkt dieser Arbeit weniger in einer gesamt-
heitlichen Lösung, die einen optimierten Instationärbetrieb aller Systemkomponenten
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1 Einführung

von der Einspritzanlage über die Au�adung bis hin zur externen AGR umfaÿt, um
eine optimale Bemessung von Kraftsto�, Luft und Abgas sicherzustellen. Vielmehr
konzentriert sich der hier vorgestellte Ansatz auf eine instationär taugliche Schätzung
der AGR-Rate, wobei der gewählte Lösungsweg sich auf derzeitig verfügbare Sensoren
stützt und sich darüber hinaus dem Problem der instationären Temperaturermittlung
mit Hilfe signaltheoretischer Verfahren widmet. Anschlieÿend liefern die AGR-Rate
und der Gasmassenstrom in den Motor in Kombination miteinander einen Rückschluÿ
auf die in den Motor ein�ieÿende Luftmasse. Auf der Basis dieser Gröÿen lassen sich
dann Algorithmen entwerfen, die sowohl eine rauchvermeidende Einspritzsteuerung un-
terstützen als auch die Realisierung einer geregelten instationären Abgasrückführung
zur Minimierung des NOx-Ausstoÿes ermöglichen.

1.3 Überblick
Um die Zusammenhänge besser zu durchleuchten und eine Grundlage zum Test der ent-
worfenen Algorithmen zu scha�en, geht dem Funktionsentwurf zur AGR- bzw. Luftmas-
senschätzung in Kapitel 2 eine ausführliche mathematisch-physikalische Betrachtung
des Gesamtsystems, bestehend aus Motor, Abgasturbolader, Ladeluftkühlung und Ab-
gasrückführung, voraus. Anschlieÿend dient ein auf dieser Basis und Vorarbeiten der Fa.
Ricardo LTD entwickeltes Luftpfadmodell eines Dieselmotors als Test- und Entwick-
lungsplattform und stellt somit eine Alternative zu kostspieligen Prüfstandsversuchen
dar. Der Modellierungsumfang und hohe Detaillierungsgrad dieses Referenzmodells,
der für den endgültigen Funktionsentwurf nicht notwendig ist, erlaubt darüber hin-
aus einen tiefen Einblick in das Verhalten und die Wechselwirkungen des Systems und
liefert eine Basis für eine fundierte Beurteilung der gewonnenen Erkenntnisse.

Trotz des hohen Detaillierungsgrades des Luftsystemmodells ist der in Kapitel 2
vorgestellte klassische Ansatz zur Modellierung eines Dieselmotors nicht in der La-
ge, alle Parametervariationen eines modernen Common-Rail-Einspritzsystems auf den
Druck- und Temperaturverlauf des Abgasstroms abzubilden. Aus diesem Grund stellt
Kapitel 3 eine zeitoptimierte Berechnung des Motorprozesses vor, die im Vergleich
zu herkömmlichen Methoden, wie der Einzonenmodellierung mit integrierter Vibe-
Brennverlaufsberechnung 2, den Ein�uÿ der Lage, der Form und der Dauer der Ein-
spritzung mit berücksichtigt und somit den Anforderungen eines CR-Systems begeg-
net. Darüber hinaus greift die angewandte Lösungsmethode auf analytische Verfahren
zurück und reduziert somit die Rechenzeit um mehrere Gröÿenordnungen, was die
Implementierung dieses Modells in regelungstechnische Anwendungen und Simulati-
onsumgebungen deutlich erleichtert.

Im Anschluÿ an die eingehende Analyse des Gesamtsystems widmet sich Kapi-
tel 4 Problemen, die in Verbindung mit Ansätzen zur AGR-Bestimmung stehen und
stellt einen robusten Lösungsansatz vor. Als Hauptproblem bei der Realisierung die-
2Bei diesem Ansatz ist die Wärmefreisetzung mit einer e-Funktion genähert. Die Parameter werden
aus bestehenden Meÿreihen bestimmt und berücksichtigen somit nur den stationären Betrieb.
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ses Ansatzes kristallisiert sich im weiteren Verlauf der Arbeit die mangelhafte Dyna-
mik der verwendeten Temperatursensorik heraus. Um dennoch einen Anhaltspunkt für
den hochdynamischen Verlauf der Fluidtemperatur zu erhalten, erfolgt zunächst eine
eingehende thermodynamische Analyse der betrachteten Temperatursensorik, die an-
schlieÿend durch eine Modellierung der Wärmeübertragungsstrecke zwischen Fluid und
Temperaturmeÿelement ergänzt wird. Mit dem Ende dieses Kapitels schlieÿt gleich-
zeitig der Teil der Arbeit, der sich vorwiegend mit der Modellbildung der einzelnen
Teilkomponenten beschäftigt.

Die weiteren Kapitel widmen sich verstärkt den estimationstheoretischen Grundla-
gen und deren Anwendung in bezug auf die AGR-Schätzung. In diesem Zusammenhang
befaÿt sich Kapitel 5 zunächst mit allgemeinen Fragestellungen zum Thema Beobach-
terentwurf, bevor im weiteren Verlauf eingehend auf die Grundlagen der linearen und
nichtlinearen Kalman-Filter Theorie eingegangen wird. Aufbauend auf die Inhalte von
Kapitel 4 und 5 erörtert Kapitel 6 unter Einbeziehung eines Eingangsgröÿenmodells zur
Nachbildung des Fluidtemperaturverlaufs den Entwurf eines Extended Kalman-Filters
zur Schätzung der dynamischen Gastemperatur. Anschlieÿend wird in Ergänzung zum
Extended Kalman-Filter ein lineares Kalman-Filter vorgestellt, mit dessen Hilfe sich
eine nahezu äquivalente Qualität der geschätzten Signale mit einem deutlich gerin-
geren Rechenaufwand erzielen läÿt. Eine abschlieÿende Bewertung der gewonnenen
Ergebnisse aus der Integration der Fluidtemperaturestimation in die Berechnung der
AGR-Rate an gemessenen instationären AGR-Verläufen erfolgt in Kapitel 6. Kapitel
7 setzt sich mit den bisher noch nicht berücksichtigten Ein�üssen auftretender Para-
meteränderungen der verwendeten Temperatursensorik auseinander, welche im Fahr-
zeugeinsatz aufgrund von Ablagerungen an der Sensorhülle zu erwarten sind und das
Ergebnis der AGR-Estimation nicht unerheblich beein�ussen können. Abhilfe scha�t
die Verwendung eines zweiten Temperatursensors in Verbindung mit einem Identi�kati-
onsalgorithmus, der im laufenden Betrieb die Parameter des Temperatursensormodells
ermittelt, dem Algorithmus zur AGR-Estimation zuführt und somit die Robustheit
des Verfahrens im späteren Einsatz garantiert. Abgerundet wird die Arbeit mit einem
kurzen Ausblick in Kapitel 8, der auf regelungstechnische Ansätze zur entkoppelten
Gesamtsystemregelung hinweist.
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2 Modellbildung des Luftsystems

Während sich klassische regelungstechnische Ansätze verstärkt Frequenzbereichsme-
thoden widmen und vorwiegend auf lineare, zeitinvariante Eingröÿensysteme angewen-
det werden, umfassen moderne regelungstechnische Methoden im Zeitbereich neben
Ansätzen für die oben angesprochenen Systeme auch Analyse- und Syntheseverfah-
ren für nichtlineare zeitinvariante Mehrgröÿensysteme. Wesentlicher Bestandteil die-
ser Zeitbereichsmethoden sowie artverwandter signaltheoretischer Verfahren sind die
zugrundeliegenden Prozeÿmodelle, die im Zustandsraum formuliert sind und sowohl
physikalisch-mathematischen Betrachtungen als auch systemtheoretischen Überlegun-
gen entspringen. Im Hinblick auf den später folgenden Entwurf eines Estimationsalgo-
rithmus zur Bestimmung der AGR-Rate im Saugrohr stellt das folgende Kapitel die
Modellbildung eines Dieselmotors und seines vollständigen Luftpfades vor. Der Model-
lierungsumfang umfaÿt neben einem kennfeldbasierten Mittelwertmodell des Dieselmo-
tors die Subsysteme einer gekühlten, externen Abgasrückführung sowie die Komponen-
ten einer Abgasturboau�adung, bestehend aus Verdichter und Turbine mit variabler
Turbinengeometrie.

Bezogen auf die jeweiligen Anforderungen stellt die Literatur verschiedene Berech-
nungsansätze zur Verfügung, die sich in Abhängigkeit von der geforderten Zielsetzung
in ihrem jeweiligen Detaillierungsgrad unterscheiden. Somit sind für konstruktionsun-
terstützende Simulationen, die zur gezielten Vorausberechnung des Bauteilverhaltens
dienen, unterschiedlichere Anforderungen an die Modellbildung gestellt als für Mo-
delle, die im Rahmen regelungstechnischer, diagnoserelevanter und signaltheoretischer
Anwendungen zum Einsatz kommen. In bezug auf den Luftpfad reicht die Bandbrei-
te von einfachen quasistationären Kennfeldmodellen über Füll- und Entleermethoden
[46] bis hin zu mehrdimensionalen Modellen, die mit Hilfe numerischer Methoden ge-
löst werden. Zur mathematischen Beschreibung des Motorverhaltens kommen einfache
quasistationäre Kennfeldmodelle ebenso in Betracht wie Ein- bzw. Multizonen und ein-
bzw. multidimensionale Ansätze [6]. Entsprechend den Anforderungen an Genauigkeit,
Dynamik und die örtliche Au�ösung der Berechnungen ist der Detaillierungsgrad des
Modells auszuwählen. Darüberhinaus spielt bei der hier vorliegenden Aufgabenstellung
der modulare Aufbau, der die Anpassung an veränderte Systemtopologien vereinfacht,
die Anlehnung an physikalische Zusammenhänge zur Übertragbarkeit der gewonnenen
Teilmodelle auf ähnliche Systeme sowie die Echtzeitfähigkeit des Gesamtmodells eine
wesentliche Rolle.

Um ein möglichst breites Spektrum an Anwendungen im Bereich der Regelungstech-
nik und der Signaltheorie abzudecken, setzt sich das nachfolgend beschriebene Modell
aus einer Kombination aus quasistationären Kennfeldern und der Füll- und Entleerme-
thode zusammen [24]. Das so entstehende, einfach zu parametrierende Modell läÿt sich
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aufgrund des damit verbundenen geringen Rechenaufwands in Echtzeit berechnen. Bei
der Herleitung des dabei zugrundeliegenden nichtlinearen Di�erentialgleichungssystems
sind konstante Temperatur- und Druckwerte in den betrachteten Subsystemen voraus-
gesetzt, so daÿ hochfrequente Druckschwingungen und im realen System auftretende
Temperaturpro�le nur durch ihre Mittelwerte Berücksichtigung �nden.

Die verbleibenden dynamischen Eigenschaften beziehen sich somit in erster Linie
auf Mittelwertänderungen der thermodynamischen Gröÿen und lassen höherfrequente
Schwingungen im Ansaug- und Abgastrakt unberücksichtigt. Die kurbelwinkelaufgelö-
ste, zyklische Änderung des Abgasgegendrucks und des in den Motor ein- und ausströ-
menden Massen�uÿes in Abhängigkeit der Ventilerhebungscharakteristik �nden eben-
falls keine Berücksichtigung. Diese Einschränkung läÿt sich allerdings mit der in Ka-
pitel 3 vorgeschlagenen, rechenzeitoptimierten Methode zur Berechnung der einzelnen
Motorzyklen in Kombination mit einer kurbelwinkelsynchronen Gaswechselrechnung
aufheben. Die hierin enthaltene winkeldiskrete Modellierung der Verbrennung stellt
darüberhinaus die Verbindung zwischen dem Kraftsto�- und dem Luftsystem dar und
ist somit in der Lage, die luftpfadseitigen Reaktionen auf Parameteränderungen im
Common-Rail-System abzubilden.

Sämtliche Betrachtungen in Kapitel 2 und Kapitel 3 beziehen sich auf einen di-
rekteinspritzenden Dieselmotor mit Speicherdruckeinspritzsystem und vier Zylindern.

2.1 Darstellung des Gesamtsystems
Einen Überblick über die zu modellierende Struktur des Gesamtsystems und seiner
Teilmodule liefert Abbildung 2.1. Die Besonderheit der Strecke im Vergleich zum klas-
sischen Luftsystem eines Dieselmotors liegt in der externen Abgasrückführung (AGR)
und in der Verwendung eines Abgasturboladers (ATL) mit variabler Turbinengeome-
trie. Wie deutlich zu sehen ist, entstehen bedingt durch ATL und AGR zwei Rückkopp-
lungsschleifen im systemtheoretischen Sinne, deren Wechselwirkungen am Ende dieses
Kapitels eingehend diskutiert werden. Auf ihrem Weg durch das Luftsystem strömt
die angesaugte Frischluft zuerst durch den Luft�lter, der aufgrund seines Strömungs-
widerstands einen geringen Druckverlust verursacht. Anschlieÿend wird die Frischluft
durch den Verdichter des Abgasturboladers komprimiert, was zu einer zusätzlichen
Erwärmung und somit einer deutlichen Reduzierung des theoretisch erreichbaren Luft-
durchsatzes führt. Zur teilweisen Kompensation dieses E�ekts wird die komprimierte
Luft anschlieÿend im Ladeluftkühler abgekühlt und gelangt ins Saugrohr. Hier erfolgt
eine Durchmischung der Frischluft mit Abgas, welches über eine externe Abgasrück-
führung aus dem Abgassammelrohr über ein Ventil in das Saugrohr gelangt. Dieses
Luft-Abgasgemisch strömt während des ersten Motortaktes über die Einlaÿventile in
den Verbrennungsmotor. Im Verlauf der darauf folgenden zwei Motorzyklen wird das
Gasgemisch im Zylinder verdichtet, durch die Einspritzung mit Dieselkraftsto� ver-
mischt und verbrannt. In Folge des extremen Druckaufbaus wird der Kolben nach unten
gedrückt und verrichtet an der Kurbelwelle Arbeit, die als Moment an nachfolgenden
Antriebskomponenten wirkt. Im vierten und letzten Zyklus gelangt das Rauchgas über
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Bild 2.1: Schematische Darstellung des Gesamtsystems
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die Auslaÿventile ins Abgassammelrohr, aus dem ein Teil des Abgasstroms über ein
Ventil ins Saugrohr gelangt und sich mit Frischluft vermengt. Das verbleibende Abgas
strömt über eine Turbine, deren Leitschaufeln variabel einstellbar sind (VTG), gibt
dabei einen Teil seiner Energie an die Turbine ab und gelangt in den Auspu�trakt.
Bevor das Abgas das System verläÿt, erfolgt eine katalytische Abgasnachbehandlung
und eine Schalldämpfung.

Die mathematische Modellbeschreibung des oben geschilderten Systems beginnt mit
seinem �Herzstück�, dem Motor, dessen Verhalten als Anregung aller im System be�nd-
lichen dynamischen Teilkomponenten zu sehen ist. Die weitere Modellierung betri�t die
peripheren Systeme, unter denen das Saugrohr, der Abgaskrümmer, die Au�adung und
die Abgasrückführung zu verstehen sind.

2.2 Der Motor
Ebenso wie beim Luftpfad �nden sich auch für den Verbrennungsmotor verschiedene
Modellierungsansätze. Zu den Wichtigsten zählen für die hier angestrebten Ziele die
empirische und die physikalisch orientierte Modellbildung. Empirische Modelle stützen
sich oftmals auf mathematische Funktionen, Kennfelder oder auf eine Kombination
aus beiden, wodurch die wesentlichen Ein- und Ausgangsbeziehungen wiedergegeben
werden. Zur Berücksichtigung des transienten Verhaltens lassen diese sich mit Totzeit-
bzw. einfachen linearen Dynamikgliedern ergänzen. Problematisch bei dieser Form der
Modell�ndung gestaltet sich die Beschreibung neuer Komponenten, bei denen umfang-
reiche Meÿreihen noch nicht existieren, aus denen sich empirische Modelle ableiten
lassen. Im Gegensatz hierzu stützen sich physikalisch orientierte Modelle auf physi-
kalische Gesetzmäÿigkeiten und Di�erentialgleichungen, wodurch eine Berechnung von
dynamischen Systemen und Bauteilen möglich wird, bevor eine vollständige meÿtechni-
sche Analyse abgeschlossen ist. In regelungstechnischen Simulationsumgebungen �nden
diese physikalisch orientierten Ansätze, zu denen das Ein- und Zweizonenmodell zählen,
aufgrund ihres hohen Rechenaufwands bislang keine nennenswerte Verbreitung. Diese
Modellform dient in erster Linie der Systemoptimierung und basiert im wesentlichen
auf thermodynamischen Prozeÿrechnungen, wodurch genaue Voraussagen von Druck-,
Temperatur- und Energieverläufen einzelner Motorzyklen möglich sind [55].

Zunächst beschränken sich die folgenden Ausführungen auf eine Kombination aus
empirischer und physikalisch orientierter Modellbildung, welche aus einer idealisierten
Massenstromberechnung und einer Energiebilanzierung gewonnen wird und mit Hilfe
von Korrekturkennfeldern an die jeweiligen Betriebspunkte adaptiert ist. Hierbei wird
vorausgesetzt, daÿ die Parameter des Common-Rail-Systems in jedem Betriebspunkt
feststehen. Unter diesen Voraussetzungen kann anschlieÿend das Motorverhalten in Ab-
hängigkeit von der eingespritzten Kraftsto�menge und der aktuellen Drehzahl in erster
Näherung kennfeldunterstützt abgebildet werden. In diesem Zusammenhang läÿt sich
das Verhalten eines Verbrennungsmotors entsprechend seiner Wechselwirkungen mit
seinen unmittelbar umgebenden Systemen im Verlauf der einzelnen Phasen eines Zy-
klus charakterisieren. Während die Ansaug- und Ausstoÿphasen maÿgeblich für den
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2.2 Der Motor

Bild 2.2: Darstellung der Energieströme am Motor

Gaswechsel verantwortlich sind, stehen die Verdichtungs-, Verbrennungs- und Expan-
sionsphasen im wesentlichen mit der Momentenbildung in Zusammenhang. Aus dieser
Betrachtung heraus läÿt sich die Wirkung des Verbrennungsmotors in bezug auf den
Abgassammelbehälter und das Saugrohr anhand seiner durchgesetzten Gasmasse cha-
rakterisieren und durch ein weiteres Modell ergänzen, das die Energie des eingespritz-
ten Brennsto�s auf die Momentenbildung, die Temperaturerhöhung des ausströmenden
Rauchgases und die auftretenden Verluste (u.a. Reibverluste des Motors) aufteilt. Die
Wege der hierbei auftretenden Energieströme sind in Abbildung 2.2 aufgezeigt. Diese
Darstellung soll die Bilanz der am Motor auftretenden ein- und aus�ieÿenden Energie-
ströme verdeutlichen. Bilanziert wird zum einen die eingebrachte Energie, welche sich
aus Enthalpie Ḣein des in den Motor strömenden Gases und der im Kraftsto� gebunde-
nen chemischen Energie unterteilt. Zusammen lassen sich diese Energieströme in den
Motor in Abhängigkeit der spezi�schen Wärmekapazität des AGR-Luftmassengemischs
cpmix

, der Ansaugtemperatur T2, dem Gasmassenstrom in den Motor wmot, dem Brenn-
sto�massenstrom wB und dem Heizwert des Dieselkraftsto�s Hu beschreiben. Die Sum-
me der abgegebenen Energieströme wird gebildet aus der nutzbaren Energie, welche
als Moment an der Kurbelwelle wirkt, der Verlustenergie und der Enthalpie Ḣaus, die
das System mit dem Abgasstrom verläÿt. Im Einzelnen lassen sie sich als Funktion
der eingebrachten Energie, der Aufteilungsfaktoren kAbgas und kKW , der spezi�schen
Gaskonstanten des Abgases cpAbgas

und der Abgastemperatur TAbgas berechnen.
Zur näheren Beschreibung des Gasdurchsatzes werden zunächst idealisierte An-

nahmen getro�en, die anschlieÿend durch einen Korrekturfaktor an reale Verhältnis-
se angepaÿt werden. Der ideale Gasdurchsatz folgt aus der Überlegung, daÿ sich das
Hubvolumen Vhub am Ende eines Ansaugvorgangs vollständig mit Frischgas füllt, des-
sen Dichte der Gasdichte im Ansaugkrümmer entspricht. Unter Berücksichtigung der
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Motordrehzahl nmot, der Gaskonstanten des Abgas-Luftgemischs Rmix und des Hub-
volumens Vhub läÿt sich der ideale Gasmassen�uÿ durch den ersten Teil von Gleichung
2.1 bestimmen.

wmot =
nmot

60
· Vhub · 2 · p2

Rmix · T2

· ηvol(nmot, ρ2, p3) (2.1)

Die Adaption an reale Verhältnisse erfolgt anschlieÿend über den volumetrischen Wir-
kungsgrad ηvol(nmot, ρ2, p3), der die Ein�üsse des Abgasgegendrucks, der Erwärmungs-
vorgänge während des Einströmens, die Auswirkungen der lokal auftretenden Schall-
geschwindigkeit und der Strömungsverluste an den Ventilen in Abhängigkeit von der
Drehzahl nmot, vom Abgasgegendruck p3 und der Dichte im Saugrohr ρ2 berücksichtigt
[31]. Im Gegensatz zum ersten Teil von Gleichung 2.1, der sich auf geometrische Maÿ-
angaben, thermodynamische Gröÿen und die gemessene Motordrehzahl stützt, ist der
volumetrische Wirkungsgrad auf den Abgleich mit Meÿwerten angewiesen.
Der Abgasmassenstrom wAbgas, der sich aus der kontinuierlichen Aneinanderreihung
der Ausstoÿphasen der einzelnen Zylinder ergibt, setzt sich aus dem um 540 ◦KW zeit-
verzögerten ansaugseitigen Gasmassen�uÿ wmot und dem um ca. 180 ◦KW vorausge-
gangenen Brennsto�massenstrom wB zusammen. Eine Gegenüberstellung der Verzöge-
rungszeiten des Frischgas- und des Brennsto�stroms mit den für diese Betrachtungen
relevanten dynamischen Eigenschaften der Subsysteme zeigt, daÿ der Abgasmassen-
strom mit ausreichender Näherung und unter Vernachlässigung der oben genannten
Verzögerungszeiten mit Gleichung 2.2 beschrieben ist.

wAbgas = wmot + wB (2.2)
Neben dem Abgasmassen�uÿ stellt die durch den Verbrennungsprozeÿ frei werdende
Energie des eingespritzten Kraftsto�s eine wesentliche Gröÿe zur Charakterisierung des
Motorverhaltens dar. Sie läÿt sich in ihrer Wirkung in drei Hauptbestandteile unterglie-
dern. Ein Anteil steht als Nutzmoment an der Kurbelwelle des Motors zur Verfügung,
während sich die noch verbleibende Energie in Verlustenergie in Folge von Reibung und
Wärmeableitung über die Zylinderwand und der Wärmeenergie des Rauchgases, die
den Verbrennungsraum infolge des Gaswechsels verläÿt, aufteilt. Während für die wei-
tere Betrachtung die Verlustenergie keine wesentliche Rolle spielt, konzentriert sich die
folgende Modellbildung auf die Momentenerzeugung und die Abgastemperatur. Beide
sind wesentlich von der freiwerdenden Energie des Kraftsto�s im Laufe des Verbren-
nungsprozeÿes bestimmt, die in erster Näherung durch das Produkt aus dem Heizwert
des Kraftsto�s und der in den Zylinder eingebrachten Kraftsto�masse gegeben ist. Der
Heizwert Hu beschreibt die Heizenergie des Kraftsto�s abzüglich der Kondensations-
energie des bei Wassersto�verbindungen anfallenden Wasserdampfes. Mit Hilfe dieser
Gröÿe läÿt sich anschlieÿend die Zunahme der inneren Energie im Zylinder (U̇motges)
unter Berücksichtigung des Kraftsto�massen�uÿes nach Gleichung 2.3 errechnen.

U̇motges = Hu · wB (2.3)
Diese frei werdende Energie des Kraftsto�s läÿt sich dann gemäÿ Abbildung 2.2 über
die Faktoren kKW (Mmot, nmot) und kAbgas(Mmot, nmot) auf die Abgastemperatur und
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das Moment an der Kurbelwelle unter Verwendung des Energieerhaltungssatzes nach
Gleichung 2.4 und 2.5 aufteilen.

Mmot =
Hu · kKW · wB

2 · π · nmot

· 60 (2.4)

TAbgas =
T2 · cpmix

· wmot + Hu · kAbgas · wB

cpAbgas
· (wmot + wB)

(2.5)

Durch die Gleichungen 2.1, 2.2, 2.4 und 2.5 ist das Verhalten des Motors für die Mehr-
zahl der regelungstechnischen Anwendungen, die das Luftsystem des Dieselmotors be-
tre�en, ausreichend genau beschrieben.

Die nächsten Abschnitte befassen sich mit den direkt an den Motor angrenzen-
den Systemen und der Herleitung des zeitlichen Verhaltens ihrer thermodynamischen
Prozeÿgröÿen. Ergänzend zu der zunächst allgemein gehaltenen Betrachtung der Vor-
gänge in einem Behälter folgt anschlieÿend die spezi�sche Erweiterung der allgemeinen
Gleichungen auf die Systeme Saugrohr und Abgassammelbehälter.

2.2.1 Allgemeine thermodynamische Beschreibung eines Behälters
Im Gegensatz zu CFD-Berechnungen (computable �uid dynamic), die eine Beschrei-
bung durchströmter Rohre oder Behälter unter Zuhilfenahme von Di�erentialgleichungs-
systemen mit örtlich verteilten Parametern erlauben und somit ein 3-dimensionales
Strömungsbild liefern, geht die Füll- und Entleermethode von einer homogenen Vertei-
lung von Druck, Temperatur, Gasgemisch und Gaseigenschaften im betrachteten Volu-
men aus. Unter diesen Voraussetzungen erfolgt zunächst eine allgemeine Betrachtung
eines Behälters mit Zu- und Ab�üssen [25]. In den darauf folgenden Abschnitten �nden
diese zunächst allgemein gehaltenen mathematischen Formulierungen im Rahmen der
Herleitung der Vorgänge im Saugrohr und im Abgassammelbehälter Anwendung.

Aus dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik für instationär durchströmte Sy-
steme folgt unter Vernachlässigung der kinetischen und der potentiellen Energie die
Energiebilanz in di�erentieller Form nach Gleichung 2.6.

U̇ =
n∑

i=1

wiein
hiein

−
m∑

j=1

wjaushjaus + L̇ + Q̇ (2.6)

Die Änderung der inneren Energie U eines Behälters resultiert somit aus der Summe
der ein- und aus�ieÿenden Enthalpieströme Hi

1, dem Wärmestrom über die Wandung
Q̇ und der eingebrachten technischen Arbeit L̇ an einer Welle. Sowohl Wellenarbeit,
als auch Wandwärmeverluste �nden im weiteren keine Berücksichtigung, so daÿ nur
die innere Energie und die ein- bzw. aus�ieÿende Enthalpie bilanziert werden, wobei
1Der Zusammenhang zwischen der Enthalpie H und der auf die Masse bezogenen spezi�schen Ent-
halpie h ist durch H = m · h gegeben
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Bild 2.3: Schematische Darstellung eines Behälters mit allen auftretenden Energie�üs-
sen

unter dem Begri� Enthalpie der Energiegehalt eines strömenden Mediums verstanden
werden kann, der sich aus seiner spezi�schen inneren Energie u und der verrichteten
Verschiebearbeit p · dV nach Gleichung 2.7 zusammensetzt.

h = u + p · dv = T · cp (2.7)

Die innere Energie U 2 läÿt sich als Funktion der Gastemperatur im Behälter nach
Gleichung 2.8 beschreiben.

U = cv · T ·m (2.8)

Einmaliges Ableiten von Gleichung 2.8 nach der Zeit unter der Voraussetzung, daÿ
die spezi�sche Wärmekapazität bei konstantem Volumen nicht variiert (cv = konst.),
liefert Gleichung 2.9.

U̇ = ṁ · T · cv + m · Ṫ · cv (2.9)

Gleichung 2.9 eingesetzt in Gleichung 2.6 liefert das vorläu�ge Zwischenergebnis in
Gleichung 2.10.

ṁ · T · cv + m · Ṫ · cv =
n∑

i=1

wiein
hiein

−
m∑

j=1

hjauswjaus (2.10)

Unter Zuhilfenahme des allgemeinen Gasgesetzes nach Gleichung 2.11, seiner zeitlichen
Ableitung (2.12) und der Annahme, daÿ sowohl das Volumen des Behälters als auch die
Gaskonstante R als konstant vorausgesetzt werden können, folgt aus Gleichung 2.10
die endgültige Form der Druckdi�erentialgleichung 2.13.

pV = mRT (2.11)
2Ebenso wie für die Enthalpie H gilt für die innere Energie U die Unterscheidung zwischen innerer
Energie und spezi�scher innerer Energie durch: U = m · u
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2.2 Der Motor

ṁT + mṪ =
ṗV

R
(2.12)

ṗ =
R

cvV




n∑

i=1

cpiein
Tiein

wiein
− cpausTaus

m∑

j=1

wjaus


 (2.13)

Da mindestens zwei von den drei Zuständen Druck (p), Temperatur (T ) und Gasmasse
(m) bekannt sein müssen, um ein gegebenes Volumen (V ) thermodynamisch vollständig
beschreiben zu können, muÿ neben der Druckdi�erentialgleichung die Massenbilanzglei-
chung 2.14 hinzugezogen werden.

ṁ =
n∑

i=1

weini
−

m∑

j=1

wausj
(2.14)

Hierin ist die Absolutmassenänderung ṁ in einem Volumen V durch die Di�erenz der
ein- bzw. ausströmenden Gasmassen wein/aus beschrieben. Die Temperatur läÿt sich
anschlieÿend anhand der allgemeinen Gasgleichung und der numerischen Lösung der
Druckdi�erential- und der Massenbilanzgleichung bestimmen.

2.2.2 Der Abgassammelbehälter
Nachdem im vorhergehenden Abschnitt die Gleichungen für die Berechnung eines allge-
meinen Behälters mit n Zu- und m Abläufen dargestellt sind, lassen sie sich problemlos
auf die Verhältnisse im Abgassammelbehälter anwenden. Unter Berücksichtigung der

AbgasAbgas Tw ,

3
,Twturb

3
,TwAGR

3

3

3

3

m

V

p

T

Bild 2.4: Schematische Darstellung des Abgassammelbehälters
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2 Modellbildung des Luftsystems

in Abbildung 2.4 verwendeten Indizes folgen Druck- und Massendi�erentialgleichung
entsprechend den Gleichungen 2.15 und 2.16.

ṗ3 =
RAbgas · κAbgas

V3

· (wAbgas · TAbgas − (wAGR + wturb) · T3) (2.15)

ṁ3 = wAbgas − (wAGR + wturb) (2.16)

Der hierin auftretende Adiabatenexponent κAbgas berechnet sich aus der Wärmekapazi-
tät des Abgases bei konstantem Druck (cpAbgas

) und der Wärmekapazität bei konstan-
tem Volumen (cvAbgas

) nach Gleichung 2.17.

κAbgas =
cpAbgas

cvAbgas

(2.17)

Aus der Lösung der Druck- und der Massendi�erentialgleichung in Kombination mit
dem idealen Gasgesetz folgt unmittelbar die Temperatur im Abgassammelbehälter nach
Gleichung 2.18.

T3 =
p3 · V3

RAbgas ·m3

(2.18)

2.2.3 Das Saugrohr
Zusätzlich zur allgemeinen Beschreibung eines Volumens mit Zu- und Ab�üssen muÿ
speziell im Ansaugkrümmer die Vermischung von Frischluft und zurückgeführtem Ab-
gas und die daraus resultierenden Änderungen der spezi�schen Wärmekapazitäten so-
wie der Gaskonstanten mit berücksichtigt werden (Abbildung 2.5). Eine allgemeine
Beschreibung der thermodynamischen Eigenschaften eines Gasgemisches liefert Glei-
chung 2.19, worin die Gröÿe mi den Massenanteil des jeweiligen Gases berücksichtigt.

Rmix =
∑

i

(
mi

mges
·Ri

)

cvmix
=

∑
i

(
mi

mges
· cvi

)

cpmix
=

∑
i

(
mi

mges
· cpi

) (2.19)

Angewendet auf den Mischungsvorgang im Saugrohr liefern die in Gleichung 2.19 all-
gemeinen Ausführungen die im Saugrohr geltenden Zusammenhänge nach Gleichung
2.20, worin mges mit m2 gleichbedeutend ist.

Rmix =
mLuft

m2
·RLuft + mAGR

m2
·RAbgas

cvmix
=

mLuft

m2
· cvLuft

+ mAGR

m2
· cvAbgas

cpmix
=

mLuft

m2
· cpLuft

+ mAGR

m2
· cpAbgas

(2.20)
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Bild 2.5: Schematische Darstellung des Saugrohres

Das hierin auftretende Verhältnis der Absolutmasse des rückgeführten Abgases zur
Gesamtgasmasse im Einlaÿbehälter beschreibt die AGR-Rate, die sich im Saugrohr
einstellt und durch Gleichung 2.21 de�niert ist.

λAGR =
mAGR

mLuft + mAGR

(2.21)

Aufgrund der Trennung der Absolutmassen mLuft und mAGR in Gleichung 2.20 ist
ihre separate Modellierung erforderlich. Unter Zuhilfenahme der in Gleichung 2.21 de-
�nierten AGR-Rate berechnen sich die Absolutmassen von Abgas und Frischluft im
Einlaÿbehälter aus den Lösungen der Di�erentialgleichungen 2.22 und 2.23.

ṁAGR = wAGR − λAGR · wmot (2.22)

ṁLuft = wverd − (1− λAGR) · wmot (2.23)

In diesen Gleichungen beschreibt wAGR den Massenstrom durch das AGR-System, wmot

bezeichnet das Gasgemisch aus Luft und Abgas, das vom Motor angesaugt wird und
wverd stellt den Luftstrom durch den Verdichter dar.
Unter Berücksichtigung der spezi�schen Gaskonstanten des Gasgemisches folgt aus
Gleichung 2.13 die Druckdi�erentialgleichung für das Saugrohr in Gleichung 2.24.

ṗ2 =
Rmix

V2 ·cvmix

·
(
cpLuft

·wverd ·T12 + cpAGR
·wAGR ·T32 − cpmix

·wmot ·T2

)

(2.24)

Für die Temperatur im Saugrohr T2 folgt entsprechend dem idealen Gasgesetz:

T2 =
p2 · V2

Rmix · (mLuft + mAGR)
(2.25)
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2 Modellbildung des Luftsystems

T32 beschreibt die Temperatur des rückgeführten Abgasstromes nach dem AGR-Kühler,
während sich die absolute Gasmasse im Saugrohr aus der Summe des Luftmassenanteils
mLuft und des Abgasmassenanteils mAGR im Saugrohr errechnet.

2.3 Die Abgasrückführung
Wie in der Einleitung angesprochen, stellt die Abgasrückführung ein wirksames Mittel
zur Absenkung der Stickoxid-Emissionen dar, mit der sich eine Reduzierung um bis zu
60% erzielen läÿt.

Die Reduktion der Schadsto�e im Abgas resultiert dabei aus einem hohen Abgasan-
teil, der in den Zylinder zurückgeführt wird, an der Verbrennung teilnimmt und somit
die Verbrennungstemperatur senkt. Aufgrund der Ventilüberschneidung von Einlaÿ-
und Auslaÿventil tritt bei allen Motoren bereits systembedingt eine mehr oder we-
niger groÿe innere Abgasrückführung auf. Während die innere AGR mit deutlichen
Nachteilen behaftet ist, zu denen unter anderem die Reduzierung der Füllung über al-
le Betriebsbereiche sowie fehlende Stellmechanismen zur AGR-Variation während des
Betriebs gehören und deshalb möglichst gering gehalten werden muÿ, bietet die externe
AGR aufgrund zusätzlicher Kühlmöglichkeiten und vorhandenen Stellmechanismen die
Möglichkeit einer betriebspunktunabhängigen Dosierung an. Im Hinblick auf eine mög-
liche Schadsto�reduktion durch gezielten Einsatz der Abgasrückführung konzentrieren
sich alle weiteren Betrachtungen ausschlieÿlich auf den externen AGR-Kreis, der sche-
matisch durch Abbildung 2.6 wiedergegeben und ausführlich in [59] beschrieben ist.
Zunächst vermittelt der folgende Abschnitt einen kurzen Überblick über die Wirkung

Bild 2.6: Schematische Darstellung der externen Abgasrückführung

der Abgasrückführung auf die Schadsto�bildung bezüglich der Komponenten NOx und
Ruÿ.
Vereinfacht lassen sich die Randbedingungen zur NOx-Bildung auf einen Luftüber-
schuÿ und sehr hohe Temperaturen während der Verbrennung zurückführen. Um diese
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2.3 Die Abgasrückführung

Randbedingungen so ungünstig wie möglich zu gestalten, müssen also Maÿnahmen zur
Senkung der Verbrennungstemperatur und zur Minimierung der zur Verfügung ste-
henden Luft während der Verbrennung ergri�en werden. Beide Forderungen erfüllt die
Zuführung von Abgas ins Saugrohr. Zum einen vermindert bei gleichem Saugrohrdruck
die Beimengung von Abgas die vorherrschende Luftkonzentration, zum andern besitzt
ein Abgas-Luft-Gemisch eine geringere spezi�sche Wärmekapazität cv, wodurch die
Verbrennungstemperatur in der Flammfront deutlich sinkt.
Obwohl die Abgasrückführung in gewissen Grenzen zu einer Schadsto�reduktion führt,
kehrt sich dieser E�ekt beim Überschreiten einer bestimmten Schwelle um und führt
infolge von Luftmangel zu steigenden Emissionen der Komponenten Ruÿ, Kohlenmon-
oxid und Kohlenwassersto�e. Die Grenze der zulässigen Rückführrate wird zusätzlich
durch die Zunahme des Kraftsto�verbrauchs sowie der Verschlechterung der Laufruhe
des Motors bestimmt. Die rückgeführte Abgasmenge muÿ daher so dosiert sein, daÿ
ausreichend viel Sauersto� zur Verbrennung des eingespritzten Kraftsto�es im Brenn-
raum verbleibt (Abbildung 2.7).
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Bild 2.7: Ein�uÿ der Abgasrückführung

Gleichzeitig darf eine minimale AGR-Konzentration nicht unterschritten werden,
da eine wirksame NOx-Reduktion sonst nicht mehr gewährleistet ist. Vorwiegend wird
die Abgasrückführung im Teillastbereich eingesetzt (Abbildung 2.8), da hier das Po-
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2 Modellbildung des Luftsystems

tential aufgrund von günstigen Druckverhältnissen zwischen Abgassammelbehälter und
Saugrohr am gröÿten ist [24]. Im vollastnahen Bereich ist wegen der ungünstigen Druck-
verhältnisse eine Abgasrückführung nicht mehr ohne weitere Maÿnahmen möglich.

Drehzahl

M
o
m

e
n
t

AGR-

Regelbereich

Bild 2.8: Kennfeldbereich des AGR-Betriebs

2.3.1 Das AGR-Ventil
Als Stellglied zur AGR-Regulierung kommt ein Kegelsitzventil zum Einsatz, dessen
Stellung über ein pulsweitenmoduliertes Signal bestimmt ist. Der variablen Taktrate
ist im Modell durch Umrechnung auf einen veränderlichen Düsenquerschnitt Rechnung
getragen, wodurch der Massen�uÿ durch das AGR-Ventil in Anlehnung an die Be-
rechnungen von idealen Düsen abgebildet werden kann. Der weiteren Bestimmung des
Massen�usses durch das AGR-Ventil liegt dann das Strömungsverhalten kompressibler
Medien durch eine ideale Düse zugrunde.
Ausgehend vom 1. Hauptsatz der Thermodynamik, der Kontinuitätsgleichung für durch-
strömte Rohre nach Gleichung 2.26 und der Adiabatengleichung v3

v2
= (p2

p3
)

1
κ mit dem

Adiabatenexponenten κ, läÿt sich der Massenstrom durch das Ventil nach Gleichung
2.27 ausdrücken, wobei vf die Strömungsgeschwindigkeit und ρ die entsprechende Dich-
te des Fluids beschreibt. Der Index nD kennzeichnet die Position unmittelbar nach der
Düse, während die Formulierung ohne Index auf eine beliebige Position im querschnitt-
veränderlichen Düseninneren hinweist.

wAGR = A · vf · ρ = AnD · vfnD
· ρnD = konst. (2.26)

w = AAGReff
·Ψ · p3 ·

√
2

RAbgas · T3

(2.27)
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2.3 Die Abgasrückführung

In den Gleichungen 2.27 und 2.28 kennzeichnet AAGReff
einen durch die Taktrate vor-

gegebenen e�ektiven Düsenquerschnitt, p3 den Druck vor der Düse, T3 die Temperatur
vor der Düse, p2 den Druck nach der Düse und Ψ die Durch�uÿfunktion, die den Ein�uÿ
des Druckverhältnisses auf den Massenstrom berücksichtigt.

Ψ =

√√√√√ κ

κ− 1
·

1−

(
p2

p3

)κ−1
κ


 ·

(
p2

p3

) 1
κ

(2.28)

Der in Abbildung 2.9 gezeigte Verlauf der Drosselfunktion verdeutlicht, daÿ mit zu-
nehmendem Druckabfall über der Drosselstelle auch der Massenstrom über das Ventil
steigt. Diese Zunahme erfolgt so lange, bis der Massenstrom im engsten Düsenquer-
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Bild 2.9: Zusammenhang zwischen Druckverhältnis und Massenstrom an einer Dros-
selstelle

schnitt Schallgeschwindigkeit erreicht hat. Ab diesem Punkt bleibt der Massenstrom
von einer weiteren Zunahme des Druckabfalls unbeein�uÿt und stellt sich auf ein kon-
stantes Niveau ein. Das Druckverhältnis, bei dem sich erstmalig Schallgeschwindigkeit
einstellt, wird als kritisches Druckverhältnis Πkrit bezeichnet und ist durch Gleichung
2.29 de�niert.

Πkrit =
p2

p3

=
(

2

κ + 1

) κ
κ−1

(2.29)
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2 Modellbildung des Luftsystems

Ist das Druckverhältnis Π über der Düse kleiner als das kritische Druckverhältnis, so
verliert der Gegendruck seinen Ein�uÿ auf den Massendurch�uÿ und wirkt sich nur noch
auf das sich ergebende Strömungsbild hinter der Düse aus. Zusammenfassend gilt für
den Gasmassendurchsatz am AGR-Ventil im kritischen und unterkritischen Druckbe-
reich Gleichung 2.30, worin der auftretende Ausdruck AAGReff

den e�ektiv wirksamen
Strömungsquerschnitt des AGR-Ventils kennzeichnet, der im Gegensatz zum geome-
trischen Strömungsquerschnitt die auftretende Reibung und Strömungskontraktion in
der Düse berücksichtigt.

wAGR =





AAGReff
· p3√

RAbgas·T3
·
√

κAbgas ·
(

2
κAbgas+1

)κAbgas+1

κAbgas−1

für Π < Πkrit

AAGReff
· p3√

RAbgas·T3
·
√√√√κAbgas ·

(
2

κAbgas−1

)
·
((

p3

p3

) 2
κAbgas −

(
p2

p3

)κAbgas+1

κAbgas

)

für Π > Πkrit

(2.30)

Die Temperatur nach der Drosselstelle resultiert anhand folgender Betrachtung:
Durch den schnellen Geschwindigkeitsabbau unmittelbar nach der Drosselstelle dissi-
piert die in der Geschwindigkeit gebundene Energie über Wirbelbildung in Wärmeener-
gie, und es kann mit hinreichender Genauigkeit von identischen Temperaturniveaus vor
und nach der Drosselstelle (T32 = T31) ausgegangen werden.

2.3.2 Die AGR-Kühlung
Um den durch die Abgasrückführung gewonnenen E�ekt der Verbrennungstempera-
turabsenkung nicht durch eine erhöhte Saugrohrtemperatur zu reduzieren, wird die
Erwärmung des Rauchgas-Frischluftgemischs durch eine Kühlung der rückgeführten
Rauchgasmenge minimiert. Die erreichbare Temperaturabnahme im AGR-Kühler ist
eine Funktion der Kühlmitteltemperatur TKuehlmittel und des Kühlerwirkungsgrades
εAGR [31]. Der Kühlerwirkungsgrad de�niert sich durch den Quotienten aus tatsäch-
lich auftretender und theoretisch möglicher Wärmeabfuhr nach Gleichung 2.31. Mit
der Übertragung dieser De�nitionsgleichung auf den AGR-Kühler und der Beschrei-
bung des Kühlerwirkungsgrades in Abhängigkeit von der durchströmenden Abgasmas-
se wAGR in Form eines Kennfeldes, läÿt sich die Temperatur nach dem AGR-Kühler
mit Gleichung 2.32 ermitteln [55].

εAGR =
TvorKuehler − TnachKuehler

TvorKuehler − TKuehlmittel

(2.31)

T31 = T3 − εAGR(nmot,Mmot) · (T3 − TKuehlmittel) (2.32)
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2.4 Der Abgasturbolader

2.4 Der Abgasturbolader
Die Au�adung von Dieselmotoren mit Abgasturboladern (ATL) zur Leistungserhöhung
und Verbrauchseinsparung umfaÿt heute fast alle gängigen Motoren vom Schi�santrieb
über LKW-Motoren bis hin zu hochdynamischen PKW-Antrieben. Der Hintergrund
für den Siegeszug der Turboau�adung läÿt sich anhand einer Leistungsabschätzung für
Kolben-Verbrennungskraftmaschinen (2.33) leicht nachvollziehen [32].

Peff ∼ Vhub · nmax · ρLuft (2.33)

Demnach ist bei gegebener Abmessung des Zylinders bzw. seines Hubvolumens (Vhub)
und einer maximal zulässigen Höchstdrehzahl (nmax) die Leistung (Peff ) nur über
die Dichte der Luft (ρLuft) im Zylinder beein�uÿbar. Als durchaus bewährte Methode
hat sich die Vorverdichtung auÿerhalb des Motor-Arbeitsraumes durch Au�adesysteme
durchgesetzt. Für PKW-Anwendungen lassen sich in diesem Zusammenhang als eine
der bedeutendste Formen der Verdichtung die mechanische Au�adung und die Ab-
gasturboau�adung nennen. Im Gegensatz zu mechanischen Ladern, die direkt mit der
Kurbelwelle des Motors gekoppelt sind und somit die Leistung zum Laderantrieb dem
Verbrennungsmotor entziehen, nutzt der Abgasturbolader die bislang nicht genutzte
Abgasenergie. Diesem energetischen Vorteil steht sein mangelhaftes dynamisches Ver-
halten entgegen. Während mechanische Lader einen nahezu verzögerungsfreien Druck-
aufbau gewährleisten, ist das Betriebsverhalten des Abgasturboladers zusätzlich zur
Energiebilanz zwischen Verdichter und Turbine auch noch vom Betriebsverhalten des
Motors bestimmt, der über den Luft- und den Abgasstrom auf den ATL einwirkt.
Durch das Leistungsgleichgewicht stellt sich ein der Abgasenergie des Motors propor-
tionaler Ladedruck ein, wodurch sich der ATL erst bei höherer Motordrehzahl bemerk-
bar macht. Aus diesem Grund ist bei der Anpassung von Ladern mit feststehender
Geometrie an bestehende Motoren ein Kompromiÿ zwischen Ansprechverhalten und
Ladergröÿe anzustreben, der einen frühen Ladedruckaufbau schon bei niedriger Mo-
tordrehzahl erlaubt. Während kleine Lader aufgrund des geringen Trägheitsmoments
und dem für niedrige Motordrehzahlen angepaÿten Aufstauverhalten ein schnelles An-
sprechverhalten aufweisen, würde die Laderdrehzahl bei Vollast- und Maximaldrehzahl
des Motors ihren zulässigen Wertebereich überschreiten und zu Bauteilbeschädigungen
führen. Im Gegensatz dazu lassen sich groÿe Lader an einen Vollastmotorbetrieb bei
Maximaldrehzahl anpassen, ohne dabei das Drehzahllimit zu überschreiten, besitzen
dynamisch allerdings deutliche De�zite. Als Kompromiÿlösung bieten sich für den Ein-
satz in PKW-Motoren kleine Laderauslegungen an, die über einen Bypaÿkanal (waste
gate) Abgas an der Turbine vorbeileiten, somit hohe Druckverhältnisse vermeiden und
gleichzeitig die Drehzahl des Laders begrenzen. Das trotz dieser Maÿnahme deutlich zu
spürende, verzögerte Ansprechverhalten des Laders läÿt sich durch die Verwendung ei-
nes Abgasturboladers mit variabler Turbinengeometrie (VTG) deutlich verbessern. Mit
der Einführung dieser Variante in Verbindung mit geeigneten VTG-Regelstrategien ist
ein Ansprechverhalten erreichbar, das nahe an die spürbare Grenze von 0.5 s Lade-
druckaufbau heranreicht. Aufgrund der genannten Vorteile und dem damit verbunde-
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2 Modellbildung des Luftsystems

nen Optimierungspotential in Bezug auf Betriebsstrategien und Reglerentwurf beziehen
sich folgende Betrachtungen ausschlieÿlich auf die Modellierung eines Abgasturboladers
mit variabler Turbinengeometrie (Abbildung 2.10).
Zur dynamischen Modellierung des Turboladerverhaltens müssen alle Komponenten,
die einen wesentlichen Ein�uÿ auf das transiente Verhalten nehmen, zunächst getrennt
betrachtet werden. Hierzu zählen im wesentlichen der Strömungsverdichter, die ein-
stu�ge Gasturbine und eine gemeinsame Welle, mit der Verdichter und Turbine starr
miteinander gekoppelt sind. Der Betriebspunkt des Abgasturboladers ist abhängig vom

Variable Geometrie

der Leitschaufeln

Bild 2.10: Prinzipskizze eines Turboladers mit variabler Turbinengeometrie

Gleichgewichtszustand zwischen Verdichter- und Turbinenleistung, die sich jeweils aus
den Enthalpieströmen an der Turbinen- und Verdichterseite errechnet. Bei der Be-
trachtung aller die Enthalpiedi�erenz betre�enden Ein�uÿgröÿen kristallisieren sich
die eingespritzte Kraftsto�menge und die VTG-Stellung als dominante Ein�uÿgröÿen
heraus, die mit einer kurzen Zeitkonstante auf das Turbolader-Verhalten einwirken.
Aus diesem Grund beginnt die Modellbeschreibung mit der Turbine, die unmittelbar
von einer Änderung der oben genannten Gröÿen betro�en ist.

Um die Leistungsaufnahme der Turbine zu ermitteln, bezieht man sich auf die an
einer Welle abfallende und auf die Gasmasse bezogene technische Arbeit, die durch
Gleichung 2.34 gegeben ist.

lt =
Lt

m
(2.34)

Mit der De�nition des Gasmassendurchsatzes w = dm
dt

folgt die aufgenommene Turbi-
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2.4 Der Abgasturbolader

nenleistung Pt nach Gleichung 2.35.

Pt =
dLt

dt
=

lt · dm

dt
= lt · w (2.35)

Die hierin auftretende bezogene technische Turbinenarbeit lt errechnet sich aus dem 1.
Hauptsatz der Thermodynamik für o�ene Systeme, unter Vernachlässigung der über
das Turbinengehäuse abgeleiteten Wärme und der äuÿeren Energie, hinter der sich im
wesentlichen die kinetische und die potentielle Energie verbirgt. Somit verbleibt die
Energiebilanz nach Gleichung 2.36.

lt = hin − haus (2.36)

Mit der spezi�schen Enthalpie h = cp ·T liefert Gleichung 2.36 einen von der Tempera-
turdi�erenz abhängigen Ausdruck für die an der Turbine auftretende technische Arbeit
lt nach Gleichung 2.37.

lt = cp (T3 − T4) (2.37)

Unter Verwendung der adiabaten Beziehung zwischen Druck und Temperatur T4 =

T3

(
p4

p3

)κ−1
κ folgt aus 2.37 schlieÿlich die endgültige Gleichung für die technische Arbeit,

die an einer idealisierten Turbine abfällt, nach Gleichung 2.38.

lturb = cpAbgas
T3 ·


1−

(
p4

p3

)κAbgas−1

κAbgas


 (2.38)

Um von diesen idealisierten Betrachtungen auf die real abfallende Leistung an der Tur-
bine zu schlieÿen, wird die für den Idealfall geltende Gleichung für die technische Arbeit
(2.38) zunächst mit dem Gasmassenstrom wturb und anschlieÿend mit dem mechani-
schen und dem isentropen Turbinenwirkungsgrad multipliziert.

Pturb = wturb · ηturbis
· ηturbmech

· hAbgas ·

1−

(
p4

p3

)κAbgas−1

κAbgas


 (2.39)

Der isentrope Wirkungsgrad ηturbis
berücksichtigt Rückströmungen am Laufzeug und

den Umstand, daÿ in der Realität nicht von einer adiabaten Gasentspannung ausgegan-
gen werden kann. Desweiteren gibt der mechanische Wirkungsgrad unter anderem den
Ein�uÿ von auftretenden Reibverlusten an der Welle wieder. Bei der Berücksichtigung
des isentropen Wirkungsgrades und des Luftmassenstroms dienen Herstellerkennfelder,
die in Abhängigkeit von der VTG-Stellung, den Drücken vor und nach Turbine sowie
der Gastemperatur vor der Turbine aufgetragen sind. Aufbau und Darstellung dieser
Kennfelder sind nachfolgend eingehend erklärt.
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2 Modellbildung des Luftsystems

2.4.1 Turbinenkennfeld
In einem Turbinenkennfeld (Abbildung 2.11) ist der bezogene Gasmassendurchsatz w∗

T

und der Wirkungsgrad ηis,T über dem Druckverhältnis ΠT = p3

p4
für unterschiedliche

Drehzahlen aufgetragen. Zur vereinfachenden Darstellung des Turbinendurchsatzes bie-
tet sich eine Näherung über dem Druckverhältnis an, bei der die Abhängigkeit von der
Drehzahl entfällt. Bei VTG-Ladern ist zusätzlich die Stellung des variablen Leitappa-
rats zu berücksichtigen, die als weiterer Parameter hinzutritt. Um eine allgemeingültige
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Bild 2.11: Turbinenkennfeld

und vom Umgebungszustand unabhängige Darstellung der Kennfeldgröÿen zu erlauben,
sind alle Werte als bezogene Gröÿen dargestellt, die den Normzustand berücksichtigen,
unter dem die Kennfelder gemessen wurden. Die entsprechenden Umrechnungen zwi-
schen den der Parametrierung zugrundeliegenden bezogenen Gröÿen, unter denen der
bezogene Massen�uÿ (w∗

turb) und die bezogene Laderdrehzahl (n∗TL) 3zu sehen sind und
den in der Simulation gesuchten Gröÿen, erfolgt nach den Gleichungen 2.40 und 2.41.

w∗
turb =

wturb ·
√

T3

T0

p3

p0

(2.40)

3Die Unterteilung eines Turboladers in Turbine und Verdichter spiegelt sich in den Indizes der ent-
sprechenden Prozeÿgröÿen wider. Somit weist der Index turb auf turbinenspezi�sche Gröÿen und
verd auf verdichterspezi�sche Werte hin, während TL Gröÿen berücksichtigt, welche sowohl Turbine
als auch Verdichter betre�en
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2.4 Der Abgasturbolader

n∗TL =
nTL√

T3

T0

(2.41)

2.4.2 Der Verdichter
Die Herleitung der aufgenommenen Verdichterleistung vollzieht sich analog zu den
Betrachtungen an der Turbine und ist durch Gleichung 2.42 beschrieben.

Pverd = wverd
1

ηturbis
· ηturbmech

· T1 · cp




(
p2

p1

)κ−1
κ

− 1


 (2.42)

Der in Gleichung 2.42 auftretende Verdichtermassenstrom wverd und der Verdichter-
wirkungsgrad sind ähnlich wie bei der Turbine in einem Kennfeld abgelegt (Abbildung
2.12). In diesem Kennfeld ist das Verdichterdruckverhältnis Πverd = p2

p1
über dem be-

zogenen Massenstrom w∗
verd dargestellt. Als Parameter tritt die bezogene Drehzahl

n∗TL hinzu. Im gleichen Kennfeld �ndet sich die isokline Abbildung des Gesamtwir-
kungsgrads bestehend aus isentropen (ηturbis

) und mechanischen Verdichterwirkungs-
grad (ηturbmech

) in Abhängigkeit des Verdichterdruckverhältnisses (p2

p1
) und des Massen-

stroms wieder. Der mittlere und gültige Kennfeldbereich ist durch verschiedene physi-
kalische E�ekte und technisch-mechanische Grenzen des Laders eingeschränkt [39]. Die
Überschreitung dieser Grenzen muÿ in der Modellierung berücksichtigt und sinnvoll
abgefangen werden. Neben der maximal zulässigen Laderdrehzahl, die das Kennfeld
nach oben begrenzt, wirken die Pumpgrenze auf der linken und die Stopfgrenze auf der
rechten Kennfeldseite einschränkend. Die Pumpgrenze tritt im Bereich von verhältnis-
mäÿig groÿen Druckverhältnissen bei kleinen Massendurchsätzen auf. Dieser Zustand
führt zu einem Strömungsabriss an den Schaufeln, der den Fördervorgang unterbricht.
Der abrupte Rückgang der Fördermenge führt zu einer Reduktion des Druckverhält-
nisses, die solange andauert, bis sich ein stabiles Druckverhältnis mit einem stabilen
Massenstrom einstellt, worauf sich erneut Druck aufbaut. Eine rasche, sich wiederho-
lende Abfolge dieses Vorgangs, der von einer starken Geräuschentwicklung begleitet
ist, wird als �Pumpen� bezeichnet.

Zusätzlich zur Pumpgrenze wirkt eine weitere Eingrenzung des Arbeitsbereichs
durch die Stopfgrenze, die erreicht wird, wenn der Massendurchsatz in die Nähe sei-
nes Maximums heranreicht. Der maximale Massendurchsatz durch den Verdichter ist
im wesentlichen vom Kanaldurchmesser und der örtlichen Schallgeschwindigkeit be-
stimmt. Erreicht die Strömungsgeschwindigkeit die Schallgeschwindigkeit, so ist ein
weiteres Ansteigen des Massendurchsatzes nicht mehr möglich. Im Verdichterkennfeld
ist die Stopfgrenze an den stark abfallenden Drehzahllinien am rechten Kennfeldrand
erkennbar. Eine weitere Eingrenzung des Kennfeldes ist durch die maximal zulässige
Drehzahl des Turboladers gegeben. Diese resultiert aus Fertigungstoleranzen, die mit
einer Unwucht der Welle verbunden sind. Als Folge führen zu hohe Drehzahlen zu einer
Auslenkung des Verdichter- bzw. Turbinenrads, was unwillkürlich zu einem Kontakt
von Laufzeug und Gehäuse führt, wodurch der Lader mechanisch zerstört wird (siehe
auch [47]).
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Bild 2.12: Verdichterkennfeld eines Turboladers

Neben einem Druckanstieg erfährt die komprimierte Luft eine nicht zu vernachlässi-
gende Temperaturerhöhung. Diese von der Verdichtung herrührende Temperaturände-
rung ist zum einen vom Verdichterwirkungsgrad und zum anderen von der Wärmeablei-
tung des Verdichtergehäuses abhängig und läÿt sich durch Gleichung 2.43 hinreichend
genau beschreiben.

Tverd = T0 +
T0

ηisverd

·



(
p2

p1

)κLuft−1

κLuft − 1


 (2.43)

2.4.3 Dynamik des Turboladers
Die Modellierung der Turboladerdynamik basiert auf dem Momentengleichgewicht zwi-
schen Turbine und Verdichter und ist durch Gleichung 2.44 gegeben.

ṅTL =
Pturb − Pverd

JTL · 4 · π2 · nTL

(2.44)

Pturb−Pverd bilanziert in dieser Gleichung die Leistungsabgabe bzw. die Leistungsauf-
nahme von Turbine und Verdichter, während JTL das Trägheitsmoment von Turbinen-
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2.5 Simulationsergebnisse

schaufel, Verdichterrad und der Verbindungswelle repräsentiert.
Nachdem die mathematische Beschreibung aller Teilsysteme des Luftpfades abge-

schlossen ist, sind im Folgenden verschiedene Simulationsergebnisse dargestellt, die das
Zusammenspiel der einzelnen mathematischen Teilmodelle wiedergeben.

2.5 Simulationsergebnisse
Der Inhalt des folgenden Abschnitts beschäftigt sich mit dem Instationärverhalten des
Gesamtsystemmodells. Um möglichst repräsentative Aussagen tre�en zu können, ist
das Modell unter Verwendung von Prüfstandsmessungen an einen 2.2 l Versuchsmo-
tor angepaÿt und parametriert, so daÿ im stationären Betrieb eine Übereinstimmung
zwischen Rechenmodell des Luftsystems und dem realen Systemverhalten zu beobach-
ten ist. Um die Modelltauglichkeit im Instationärbetrieb beurteilen zu können, wird
die Reaktion auf unterschiedliche Sprunganregungen der einzelnen Aktoren im Rah-
men einer kurzen Diskussion auf Plausibilität überprüft. Zur Anregung des Gesamtsy-
stems kommt neben einer Variation der Einspritzmenge auch eine Änderung der VTG-
Stellung und der AGR-Stellung in Betracht. Alle folgenden Darstellungen beschränken
sich auf Betriebsbereiche, in denen Ladedruck- und AGR-Regelung gleichzeitig aktiv
sind. Reaktionen des Luftsystems, die auf eine Veränderung der Motordrehzahl zu-
rückzuführen sind, laufen in der Regel vergleichsweise langsam ab und sind somit für
dynamische Betrachtungen von untergeordneter Bedeutung.
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Bild 2.13: Reaktion des Luftpfades auf einen Einspritzmengensprung

Das erste Simulationsergebnis (Abbildung 2.13) zeigt die Reaktion des Rechenmo-
dells infolge eines sprunghaften Anstiegs der Einspritzmenge von 12.5 mg

ASP
auf 24 mg

ASP
bei

einer konstanten Drehzahl von 2000 U
min

und konstanten VTG- und AGR-Stellungen.
Infolge der veränderten Einspritzmenge steigt zunächst die Abgasenthalpie, die wie-
derum einen Druck- und Temperaturanstieg im Abgassammelbehälter nach sich zieht.
Als Reaktion auf diese Veränderung nimmt die dem Abgas entzogene Leistung an
der Turbine zu und der Lader antwortet mit einer Drehzahlerhöhung, die durch seine
Massenträgheit begrenzt ist. Zeitgleich zur ersten schnellen Druckänderung im Abgas-
sammelbehälter steigt das Druckverhältnis über dem AGR-Ventil, wodurch ein steiler
Anstieg der Durch�uÿmenge provoziert wird. Als Reaktion hierauf folgt eine kurzzei-
tige Anhebung der AGR-Rate und der Temperatur im Saugrohr, die beide infolge des
Ladedruckaufbaus mit gleicher Dynamik abnehmen.
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Abbildung 2.14 zeigt die Systemreaktion auf eine sprunghafte Änderung der AGR-
Ventilstellung von 26 % auf 74 % bei einer unveränderten VTG-Position, einer konstan-
ten Einspritzmenge von 12 mg

ASP
und einer Drehzahl von 2000 U

min
. Wie zu erwarten ist,
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Bild 2.14: Reaktion des Luftpfades auf einen AGR-Ventilsprung

steigt die AGR-Rate in Abhängigkeit der Aktorzeitkonstanten, der Füllungsdynamik
des AGR-Kühlers sowie der Füllungsdynamik des Saugrohres an und pendelt sich auf
ein nahezu konstantes Niveau ein. Der damit verbundene sprunghafte Anstieg des in
das Saugrohr eingeleiteten Abgasmassenstroms steigert sowohl die Saugrohrtempera-
tur als auch den Saugrohrdruck. Infolge des Druckaufbaus im Saugrohr reduziert sich
der zuströmende Luftstrom. Als Reaktion auf den verminderten Luftdurchsatz und der
gesteigerten AGR-Rate reduziert sich der Massenstrom durch die Turbine, der wieder-
um mit der Leistungsbilanz zwischen Turbine und Verdichter verknüpft ist und sowohl
eine leicht abfallende Laderdrehzahl nach sich zieht als auch mit einem Abbau des
Ladedrucks verbunden ist.
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Im letzten Simulationsverlauf ist die Systemantwort infolge einer Veränderung der
VTG-Stellung von 45 % auf 30 % bei 2000 U

min
und einer Einspritzmenge von 20 mg

ASP
in

Abbildung 2.15 zu sehen. Die verbleibenden Aktoren verweilen während der Simulati-
on auf einem konstanten Niveau. Als Reaktion auf die erhöhte Drosselwirkung der ge-
schlossenen Turbinenleitschaufeln nimmt der Abgasgegendruck aufgrund des geringen
Volumens des Abgassammelbehälters rapide zu, was in einer steigenden Laderdrehzahl
resultiert. Die Änderung der AGR-Rate von 18 % auf 25 % und der damit steigenden
Saugrohrtemperatur läÿt sich mit dem höheren Druckverhältnis über dem AGR-Ventil
erklären.
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Bild 2.15: Reaktion des Luftpfades auf einen Sprung der VTG-Stellung

Wie sich aus den obigen Simulationen deutlich ersehen läÿt, sind alle thermody-
namischen Gröÿen stark miteinander gekoppelt und reagieren mit unterschiedlicher
Dynamik auf Anregungen des Systems. Als systembedingte Ursache sind hierfür zwei
Rückkopplungsschleifen verantwortlich, die zum einen durch den AGR-Zweig und zum
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anderen über die Turbinen-Verdichter-Verbindung gebildet werden. Somit ist mit ei-
ner Veränderung der Turboladerstellung nicht nur der Ladedruck sondern ebenfalls
das Druckgefälle über dem Abgasrückführventil und damit die Abgasrückführrate be-
tro�en. Auf der anderen Seite wirkt sich eine Verstellung des AGR-Ventils auf den
Massenstrom durch die Turbine und somit auf den Ladedruckaufbau aus. Einen Über-
blick über die Kopplungen der thermodynamischen Gröÿen liefert das in Abbildung
2.16 dargestellte Ursachen-Wirkungsdiagramm.

Hierin ist das Gesamtsystem in seine einzelnen Subsysteme untergliedert, die wie-
derum über thermodynamische Prozeÿgröÿen und daraus abgeleitete Hilfsgröÿen mit-
einander verbunden sind. Mit Hilfe dieses Signal�uÿdiagramms lassen sich die Wirkung-
en einzelner Stellgröÿen auf die Prozeÿgröÿen des Gesamtsystems qualitativ abschät-
zen. Während das Komfortverhalten nahezu unbeein�uÿt von den Wechselwirkungen
des Systems bleibt, schlägt der Ein�uÿ auf das Emissionsverhalten insbesondere im
instationären Betrieb stark zu Buche. Als Lösung dieses Problems bietet sich die An-
wendung regelungstechnischer Entkopplungsansätze an, die ein vorgegebenes dynami-
sches Verhalten des Systems erzwingen, wobei eine Sollwertvorgabe des Ladedrucks
ausschlieÿlich auf den Ladedruck Ein�uÿ nimmt, während die AGR-Rate unabhängig
vom Ladedruckverhalten ihrer Sollwertvorgabe folgt. Neben linearen Entkopplungs-
methoden wie z. B. die P- oder V-kanonische Entkopplung oder dem Verfahren nach
Falb-Wolowich, die sich über Linearisierungen am Arbeitspunkt auf nichtlineare Syste-
me übertragen lassen, stehen auch nichtlineare Verfahren im Zustandsraum zur Ver-
fügung. Die Mehrzahl dieser regelungstechnischen Entwurfsmethoden berufen sich auf
die vollständige Kenntnis aller Zustandsgröÿen. Diese Bedingung verursacht in be-
zug auf das vorliegende System zwei schwerwiegende Probleme. Zum einen können im
Fahrbetrieb aufgrund ökonomischer Überlegungen nicht alle meÿbaren Prozeÿzustände
erfaÿt werden, zum anderen ist die Abgasrückführrate instationär nur mit aufwendiger
Prüfstandsmeÿtechnik erfaÿbar, während sie sich im Fahrbetrieb einer exakten Quanti-
�zierung nahezu vollständig entzieht. Als letzten Punkt sind noch Probleme im Bereich
der Temperaturerfassung zu nennen, die sich infolge der vergleichsweise hohen Reak-
tionszeit der im Automobilbereich verwendeten Temperatursensorik ergeben. Ein Teil
der oben genannten Schwierigkeiten läÿt sich unter Zuhilfenahme von modellbasier-
ten Beobachtern umgehen, mit deren Hilfe nicht meÿbare Zustandsgröÿen aus einer
Kombination aus Modellwissen und zur Verfügung stehenden Sensorwerten berechnet
werden. Voraussetzung für die erfolgreiche Anwendung eines solchen Verfahrens ist ein
dynamisches Modell, das qualitativ und quantitativ das reale System in ausreichendem
Umfang beschreibt. In bezug auf die Modellierung der Abgasrückführung nach den bis-
her beschriebenen Modellansätzen tri�t diese Voraussetzung zwar qualitativ zu, kann
quantitativ aufgrund von Pulsationsein�üssen das reale Systemverhalten nicht exakt
wiedergeben. Aus diesem Grund beschäftigt sich Kapitel 4 mit einem alternativen An-
satz zur Bestimmung der AGR-Rate, der gleichzeitig die Problematik der dynamischen
Temperaturbestimmung diskutiert und Lösungsvorschläge anbietet, die erneut das The-
ma Beobachterentwurf aufgreifen. Zuvor befaÿt sich Kapitel 3 mit einer Erweiterung
des Motormodells, das die Wirkung aller Parameter moderner Speichereinspritzsysteme
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auf den Druck und die Temperatur im Zylinder zu Beginn des Auslaÿvorgangs nach-
bildet und somit dem bisher vorgestellten Modell auch im Hinblick auf die Simulation
moderner Systeme Gültigkeit verleiht. Mit Hilfe dieser Erweiterung läÿt sich das Ver-
halten des Gesamtmodells nicht nur an moderne Dieselmotoren anpassen, es erlaubt
zusätzlich die Simulation der im realen System auftretenden dynamischen Druck- und
Temperaturverläufe im Ansaug- und Abgastrakt.
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2.5 Simulationsergebnisse
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3 Theoretische Modellbildung der Verbrennung

Im Verlauf des vorhergehenden Kapitels ging zunächst aus einer betriebspunktbezoge-
nen Energiebilanzrechnung in Verbindung mit einer volumetrischen Wirkungsgradbe-
rechnung ein einfaches Mittelwertmodell des zugrundeliegenden Dieselmotors hervor.
Diese Näherung ist in der Lage, das Verhalten des Motors in Bezug auf die Energie- und
Massenströme ausreichend genau nachzubilden, sofern die von der EDC (electronic die-
sel control) berechneten Einspritzparameter in einem festen Bezug zum vorherrschen-
den Betriebspunkt stehen. Verliert diese Voraussetzung ihre Gültigkeit, beispielsweise
durch den Einsatz einer Regelung oder Adaption, die unmittelbar auf die Parameter
der Einspritzung wirkt, sind Variationen im Brennverlauf zu erwarten. Diese Varia-
tionen ihrerseits bedingen unterschiedliche Druck- und Temperaturbedingungen zum
Zeitpunkt des ö�nenden Auslaÿventils und wirken somit auf das statische und dyna-
mische Verhalten des Luftpfades ein. Um dennoch eine repräsentative Abbildung der
thermodynamischen Motorgröÿen zu erhalten, die in der Lage ist, Parametervariation-
en auf den Druck- und Temperaturverlauf im Zylinder abzubilden, wird im Rahmen
dieses Kapitels ein Modell des Verbrennungsmotors erarbeitet, das im Gegensatz zu
dem in Kapitel 2 vorgestellten Kennfeldmodell den Druck- und Temperaturverlauf
während der Kompressions- und Expansionsphase kurbelwinkelsynchron wiedergibt.
Neben einer Berücksichtigung aller Variationsmöglichkeiten, die moderne Speicherein-
spritzsysteme bieten, wird gleichzeitig die Rechenzeit durch die Anwendung analyti-
scher Lösungsmethoden auf ein Minimum beschränkt, wodurch die Einbindung die-
ses Modells in regelungstechnische, echtzeitfähige Anwendungen und Simulationen in
greifbare Nähe rückt. Hierzu wird der Umstand genutzt, daÿ sich die Di�erentialglei-
chung der Zylindertemperatur mit Hilfe von Näherungen in eine allgemeinen Riccati-
Di�erentialgleichung 2. Grades mit nichtlinearen Koe�zienten überführen und anschlie-
ÿend unter bestimmten Randbedingungen lösen läÿt. Zu diesem Zweck wird ausgehend
von einer Energiebilanzbetrachtung eine Di�erentialgleichung für die Zylindertempera-
tur aufgestellt und deren Terme als Polynome zweiten Grades der Zylindertemperatur
in Tz mit nichtlinearen Koe�zienten in Abhängigkeit vom Kurbelwinkel formuliert.
Anschlieÿendes Umstellen der Di�erentialgleichung liefert dann die gesuchte Riccati-
Form, anhand derer die weitere Vorgehensweise zur analytischen Lösung besprochen
und zunächst in einer simpli�zierten Form weiterverfolgt wird. Nach diesen Schritten
steht als Resultat ein Motormodell zur Verfügung, das in der Lage ist, die Verbrennung
und Wärmeentwicklung in Abhängigkeit von Einspritzzeitpunkt, Einspritzmenge und
Einspritzdruck hinreichend genau nachzubilden, ohne mit Rechenzeitproblemen einer
exakten Simulation der einzelnen Motorzyklen belastet zu sein. Im Gegensatz zur klas-
sischen Einzonenmodellierung mit Vibe-Brennverlaufs- und Gaswechselrechnung [53]
ist der Schwerpunkt bewuÿt auf eine Berechnungsvorschrift des Brennverlaufs gelegt
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3 Theoretische Modellbildung der Verbrennung

worden, die alle Common-Rail-spezi�schen Parametervariationen erfaÿt und ihre Ein-
�üsse auf den Zylindertemperatur- und Druckverlauf wiedergibt.

Bevor auf die innermotorischen Vorgänge eines Common-Rail-Motors näher einge-
gangen wird, beschreibt der nachfolgende Abschnitt den Aufbau, die Funktionsweise
und die Vorteile eines Speichereinspritzsystems im Vergleich zu herkömmlichen Ein-
spritzsystemen.

3.1 Das Common-Rail-Konzept
Im Laufe der Entwicklung von Verbrennungsmotoren entstanden verschiedene Varian-
ten des 4-Takt-Dieselmotors. Ein entscheidender Unterschied liegt in der Konstruktion
des Verbrennungsraumes in Verbindung mit der jeweiligen Einspritztechnik. In Kraft-
fahrzeuganwendungen unterscheidet man grundsätzlich zwischen indirekt und direkt
einspritzenden Dieselmotoren [38].
Indirekt einspritzende Motoren sind durch einen unterteilten Verbrennungsraum ge-
kennzeichnet. Während der Einspritzung gelangt der Kraftsto� zuerst in eine Vorkam-
mer, in der die Verbrennung eingeleitet wird. Der hieraus resultierende Druckanstieg
in der Vorkammer schleudert des Kraftsto�gemisch mit hoher Geschwindigkeit in den
Brennraum, in dem die restliche Verbrennung statt�ndet. Durch die Vorkammer erfolgt
die Verbrennung in indirekt einspritzenden Motoren mit niedriger Geräuschentwick-
lung, allerdings ist aufgrund der auftretenden Strömungsverluste zwischen Vorkammer
und Brennraum mit einer Wirkungsgradverschlechterung und dadurch mit einemMehr-
verbrauch an Kraftsto� von ca. 20 % zu rechnen [4].
Beim Direkteinspritzer gelangt der Kraftsto� im Verlaufe der Einspritzung auf direk-
tem Wege in den Verbrennungsraum, was einen hohen Druckgradienten im Zylinder
verursacht und somit mit einer hohen Geräuschentwicklung verbunden ist. Für beide
Motortypen ist es besonders wichtig, daÿ eine exakt abgestimmte Menge Kraftsto� zum
richtigen Zeitpunkt mit einem bestimmten Druck eingespritzt wird. Schon bei geringfü-
gigen Abweichungen sind ansteigende Schadsto�emissionen, laute Motorgeräusche und
ein zunehmender Kraftsto�verbrauch die Folge.
Das Common-Rail-System stellt hinsichtlich seiner Funktion für Personenkraftwagen
ein neuartiges Einspritzsystem dar, mit dem sich Verbrauchsvorteile eines Direktein-
spritzers ohne nennenswerte Geräuschnachteile realisieren lassen [13]. Darüber hinaus
sind aufgrund seiner groÿen Anzahl betriebspunktunabhängiger, frei wählbarer Para-
meter die Emissionen auf ein Minimum absenkbar. Seine Variabilität bezieht dieses
System unter anderem aus dem Umstand, daÿ die Raildruckerzeugung nahezu unab-
hängig vom vorherrschenden Motorbetriebspunkt erfolgt und in einem weiten Bereich
frei wählbar ist [5]. Somit ist der Einspritzdruck im Gegensatz zu mechanischen Sy-
stemen variabel einstellbar und vom jeweiligen Motorbetriebspunkt (Einspritzmenge,
Drehzahl) entkoppelt. Gleichzeitig ist mit Hilfe einer elektronischen Steuerung in Ver-
bindung mit elektrisch betätigten Ventilen die Einspritzmenge und der Einspritzzeit-
punkt nicht mehr an mechanische Betätigungselemente gebunden. Als weiteren Frei-
heitsgrad ist die Anzahl der Einspritzungen zu nennen, die nicht mehr auf nur eine
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3.1 Das Common-Rail-Konzept

Einspritzung pro Zyklus beschränkt ist, sondern die Möglichkeit einer Vor-, Haupt-
und Nacheinspritzung bietet. Während die Nacheinspritzung vorwiegend aus Grün-
den der Abgasnachbehandlung eingesetzt wird, dient die Voreinspritzung dazu, den
Druckgradienten zu Beginn der Verbrennung deutlich zu reduzieren, wodurch bei di-
rekteinspritzenden Systemen die Geräuschemissionen deutlich sinken, ohne nennens-
werte Verbrauchsnachteile nach sich zu ziehen.

Die Komponenten des Einspritzsystems, die sich in ein Niederdruck- und ein Hoch-
drucksystem unterteilen lassen, sind in Abbildung 3.1 dargestellt. Im Niederdruck-

Bild 3.1: Komponenten und Aufbau eines Common-Rail-Systems (Quelle: Bosch Un-
terrichtsunterlagen)

system wird der Kraftsto� vom Tank zum Hochdrucksystem gepumpt. Anschlieÿend
fördert die Hochdruckpumpe den Kraftsto� in den Hochdruckspeicher (�Rail�) und er-
zeugt dort einen maximalen Druck von bis zu 1600 bar. Aus dem Hochdruckspeicher
wird bei jeder Einspritzung Kraftsto� entnommen und durch die elektrisch ansteuerba-
ren Injektoren direkt in den Zylinder eingespritzt. Ein Druckregelventil sorgt dafür, daÿ
der Raildruck auf einem konstanten Niveau verbleibt. Durch den ständig zur Verfügung
stehenden konstanten Hochdruck in der Rail werden sehr genaue und �exible Einsprit-
zungen möglich. Die Flexibilität dieses Gesamtsystems kann erst unter Verwendung
einer elektronischen Recheneinheit, der �Electronic Diesel Control� (EDC), voll aus-
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3 Theoretische Modellbildung der Verbrennung

geschöpft werden, die alle common-rail-spezi�schen Gröÿen in Abhängigkeit der zur
Verfügung stehenden Sensorwerte berechnet und somit Beginn und Dauer der Vor-,
Nach- und Haupteinspritzung sowie den Raildruck betriebspunktabhängig festlegt.

Obwohl zur Erfassung von Raildruckschwankungen und deren Auswirkungen unmit-
telbar am Injektor und somit auch auf die Einspritzung eine umfassende Modellbildung
dieses Systems angemessen ist, beschränkt sich der im folgenden Kapitel diskutierte An-
satz auf die Vorgänge im Zylinder und klammert somit dynamische E�ekte des Nieder-
und Hochdruckkreislaufs aus.

3.2 Mathematische Beschreibung der Motorzyklen
Bevor im Rahmen dieses Kapitels näher auf die Modellierung des Verbrennungsmotors
eingegangen wird, sind im folgenden Abschnitt die Systemgrenzen, die darüber hinweg
tretenden Energie- und Massenströme und die jeweils dazugehörenden Motorzyklen
kurz angesprochen.

Das nachfolgend betrachtete System ist durch seine Systemgrenzen, bestehend aus
Brennraumwand, Kolbenober�äche, Zylinderkopf und Ventile, eingegrenzt (Abbildung
3.2). Die Bilanz der Energie- und Massen�üsse über diese Systemgrenzen ist durch die
Gleichungen 3.1 und 3.2 beschrieben [31].

Bild 3.2: Energieströme am Brennraum
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In der Energiebilanzgleichung (3.1) ist die Änderung der inneren Energie im Zylin-
der über der Zeit (dUz

dt
) als Funktion der zeitlichen Änderung der Verbrennungswärme

(dQb

dt
), der Wandwärmeverluste (dQw

dt
), der Verdichtungsarbeit (pz · dVz

dt
), des Enthal-

piestroms über die Einspritzventile (dHb

dt
) und der Enthalpieströme über die Ein- und

Auslaÿventile (dHe|a
dt

) dargestellt. Neben dieser Gleichung ist zusätzlich eine Massenbi-
lanzbetrachtung der absoluten Gasmasse im Zylinder und der ein- bzw. aus�ieÿenden
Massenströme über das Einspritzventil und die Ein- bzw. Auslaÿventile nach Glei-
chung 3.2 zur eindeutigen Bestimmung der thermodynamischen Prozeÿgröÿen notwen-
dig. Während in klassischen Kreisprozeÿrechnungen die Massen- und Energiebilanzglei-
chungen über den gesamten Zyklus numerisch berechnet werden, ist im nachfolgenden
Ansatz im Hinblick auf die angestrebte Rechenzeitreduktion eine vereinfachte Modell-
rechnung des Motorzyklus angestrebt. Zu diesem Zweck sind die Vorgänge in einem
Dieselmotor in vier Phasen aufgeteilt. Sie setzen sich aus der Kompressionsphase, der
Wärmefreisetzungsphase, der Expansion und der Ladungswechselphase zusammen (Ab-
bildung 3.3). Die Berechnung des Gaswechsels erfolgt in diesem ersten Schritt über ein
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Bild 3.3: Die vier Phasen eines Motorzyklus

Liefergradkennfeld, dem der mittlere Gasmassenstrom in den Motor in Abhängigkeit
von der Motordrehzahl und der Gasdichte im Saugrohr entnommen werden kann. Ei-
ne detailliertere Darstellung der Vorgänge läÿt sich über eine kurbelwinkelaufgelöste
Gaswechselrechnung erzielen, die sich auf den Zylinderdruck, die Ventilerhebung, die
Druckverhältnisse im Saugrohr und im Abgassammelbehälter stützt. Der damit ver-
bundene Rechenaufwand steht dann allerdings einer echtzeitfähigen Berechnung des
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3 Theoretische Modellbildung der Verbrennung

Gesamtprozesses im Wege und es werden weiterführende rechenzeitreduzierende Maÿ-
nahmen notwendig. Sowohl die Kompression als auch die Expansion ist als polytrope
Zustandsänderung approximiert, wodurch sich beide Phasen mit jeweils einem Re-
chenschritt überbrücken lassen. Um den Fehler dieser Näherung so klein wie möglich
zu halten, muÿ der Polytropenexponent (n) möglichst exakt bestimmt werden. Wäh-
rend der Kompression und der Expansion sind jeweils die Anfangstemperatur und das
Volumen am Anfangs- und Endzustand bekannt, so daÿ die Temperaturen zu den Zeit-
punkten Verbrennungsbeginn (ϕV B) und Auslaÿ ö�net (ϕAOE) in Abhängigkeit von
den Temperatur- und Volumenwerten zum Zeitpunkt Einlaÿ schlieÿt (ϕES) und Ver-
brennungsende (ϕV E) nach Gleichung 3.3 gegeben sind.

Tz(ϕV B) = Tz(ϕES)
(

Vz(ϕES)
Vz(ϕV B)

)n−1

Tz(ϕAOE) = Tz(ϕV E)
(

Vz(ϕV E)
Vz(ϕAOE)

)n−1
(3.3)

Nachdem die mathematische Behandlung des Gaswechsels, der Verdichtung und der
Expansion soweit abgehandelt sind, steht im folgenden die zeitoptimierte Berechnung
der Wärmefreisetzung im Vordergrund. Während dieser Phase sind die Enthalpieströme
der ein- und aus�ieÿenden Gemischmassen Null, wodurch sich die Di�erentialgleichung
3.1 auf die in Gleichung 3.4 dargestellte Form reduziert.
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1

mzcv

[
dQb

dϕ
+

dQw

dϕ
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dϕ
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dmb

dϕ

]
(3.4)

Um zunächst eine qualitative Aussage über die Dominanz der auftretenden Terme
tre�en zu können, ist in Abbildung 3.4 der Verlauf der einzelnen Energieanteile ex-
emplarisch aufgetragen. Während die Wärmefreisetzung des eingebrachten Kraftsto�s
(dQb

dϕ
), die Verdichtungsarbeit (pz

dVz

dϕ
) und die Wandwärmeverluste (dQw

dϕ
) die am stärk-

sten hervortretenden Ein�uÿfaktoren darstellen, liefert die Enthalpie des eingespritzten
Kraftsto�s hb

dmb

dϕ
einen verschwindend geringen Anteil an der Gesamtenergie und kann

somit durchaus vernachlässigt werden, ohne daÿ die Genauigkeit der Berechnung allzu
sehr leidet. Um im weiteren Verlauf eine analytische Lösungsmethode anwenden zu
können, wird die Formulierung von Gleichung 3.4 in Form einer allgemeinen Riccati-
Di�erentialgleichung zweiten Grades angestrebt. Hierfür ist es erforderlich, die Terme
auf der rechten Seite der Di�erentialgleichung durch Polynome zweiten Grades in Tz mit
kurbelwinkelabhängigen Koe�zienten darzustellen und geeignet zusammenzufassen.

Neben der angestrebten Reduktion des Rechenaufwands mit Hilfe einer analytischen
Lösungsmethode bietet die Verwendung einer sowohl turbulenz- als auch einspritzver-
laufsorientierten Modellierung des Brennverlaufs die Möglichkeit zur Berechnung seines
instationären Verhaltens. Der Vorteil, der mit dieser Modellierungsart verbunden ist,
wird bei einer Gegenüberstellung mit Modellrechnungen deutlich, die sich auf para-
metrisierte bzw. vorgegebene Brennverläufe stützen. Modelle dieser Art, bei denen die
Brennverlaufsparameter vorgegeben sind, beziehen sich immer auf Daten, die an den
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Bild 3.4: Verlauf der einzelnen Energieterme der Temperaturdi�erentialgleichung

eingeschwungenen Zustand des Systems angepaÿt sind und somit nur diesen wiederge-
ben. Aus diesem Grund läÿt sich die Dynamik des Systems mit Hilfe dieser Modellan-
sätze unmöglich nachbilden. Im Gegensatz dazu ist ein Modell, das den Brennverlauf
in Form seines Brenngesetzes wiedergibt, in der Lage, nahezu alle dynamischen E�ekte
zu erfassen. Aus diesem Grund wird der Brennverlauf in Anlehnung an den Ansatz von
Chmela, Orthaber und Schuster [11] angesetzt. Als weiteren Vorteil ist der physikalische
Bezug des Wärmefreisetzungsmodells zu nennen, der es erlaubt, den Brennverlauf für
jeden Betriebspunkt nachzubilden, ohne von betriebspunktbezogenen Modellierungs-
parametern abhängig zu sein.

3.3 Berechnung der Wärmefreisetzung
3.3.1 Der MCC-Ansatz
Der Mixed Combustion Control Ansatz (MCC) bietet die Möglichkeit, die Wärme-
freisetzung in Verbrennungsmotoren durch ein nulldimensionales Einsto�modell zu be-
schreiben. Nulldimensional bedeutet, daÿ auf die örtlich verteilte Berechnung von ther-
modynamischen Prozeÿ- und Sto�gröÿen verzichtet wird. Die meisten Modelle dieser
Art greifen auf einfache geometrische Formeln [2] oder empirische Funktionen wie die
Vibefunktion [64] zurück, um die Wärmefreisetzung zu beschreiben. Für die Mehrzahl
aller Anwendungen liefern diese Ansätze durchaus befriedigende Resultate. Nachteilig
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wirkt sich jedoch die Betriebspunktabhängigkeit der enthaltenen Formparameter aus,
die somit für jeden einzelnen Betriebspunkt bestimmt werden müssen. Bestrebungen,
diese Parameter über Berechnungsvorschriften an die jeweiligen Betriebspunkte und
Parametervariationen zu knüpfen, sind in [49] dargestellt. Gegenüber diesen Ansätzen,
die meist auf das stationäre Motorverhalten beschränkt sind, bietet der MCC-Ansatz
aufgrund seiner physikalisch-phänomenologischen Modellierung einen erheblichen Vor-
teil, da er bei bekanntem Einspritzverlauf und Einspritzdruck das Brenngesetz abbildet.
Dies bedeutet, daÿ die Modellparameter für den gesamten Betriebsbereich unverändert
konstant sind. Trotz der hier erwähnten Vorteile, die mit der MCC-Modellierung ver-
bunden sind, unterliegt dieser Ansatz folgenden Einschränkungen. Zum einen bezieht
sich der Ansatz nur auf die Di�usionsverbrennung, während die Vormisch�amme unbe-
rücksichtigt bleibt. Dies spielt vor allem bei älteren Dieselmotoren eine entscheidende
Rolle, bei denen die Vormisch�amme deutlich ausgeprägt ist. Moderne Einspritzverfah-
ren mit Common-Rail-Technik bieten durch die Voreinspritzung die Möglichkeit, kleine
Einspritzmengen kurz vor der Haupteinspritzung in den Brennraum zu injizieren. Auf-
grund dieser Einspritzmenge wird ein Teil des Brennraums lokal vorgewärmt, und der
für die Vormisch�amme charakteristische hohe Zündverzug mit anschlieÿender explosi-
onsartiger Verbrennung läÿt sich nahezu vermeiden. Zum anderen ist dieses Verfahren
nur für die Nachbildung des Motorverhaltens bei deutlichem Luftüberschuÿ und bei
nur einer Haupteinspritzung geeignet. Im Gegensatz zu mehrdimensionalen Modellen,
die kurbelwinkelaufgelöst die Wärmefreisetzung unter Berücksichtigung der Reaktions-
kinetik beschreiben, steht bei diesem Ansatz eine möglichst einfache Modellierung der
relevanten Vorgänge im Brennraum auf abstrakter Ebene im Vordergrund. Hierzu be-
schränken sich die Betrachtungen der Reaktionen im Zylinder auf zwei maÿgebliche
E�ekte, die nach [11] die wesentlichen Ein�üsse auf die Brennrate ausüben. Zum einen
wird ein proportionales Verhalten der Brennrate zur momentan für die Verbrennung
zur Verfügung stehenden Kraftsto�masse angenommen. Zum anderen ist die Brennrate
in hohem Maÿe von der Gemischbildung und damit von der Turbulenz im Brennraum
abhängig. Diese Annahme stützt sich auf die Vermutung, daÿ die Wärmefreisetzung
während der Verbrennung umso höher ist, je schneller die Reaktanden (Kraftsto� und
Luft) aufeinander tre�en. Die Wahrscheinlichkeit des Aufeinandertre�ens der Reaktan-
den erhöht sich mit der Anzahl der zur Reaktion verfügbaren Kraftsto�teilchen und
der Geschwindigkeit, mit der sich die Reaktanden im Brennraum tre�en. Neben der
Mischungsgeschwindigkeit ist vor allem die Reaktionsgeschwindigkeit des Kraftsto�s
an der Energiefreisetzung im Brennraum bestimmend. Die Geschwindigkeit der che-
mischen Umsetzungsreaktionen bei der Kraftsto�verbrennung ist allerdings wesentlich
höher als die Geschwindigkeit, mit der sich zwei Reaktanden im Brennraum �nden.
Aufgrund der Dominanz der Mischungsgeschwindigkeit stellt sie demnach den zeitlich
limitierenden Faktor gegenüber der Reaktionsgeschwindigkeit dar, wodurch eine Ver-
nachlässigung der Reaktionsgeschwindigkeit bei diesem Ansatz gerechtfertigt ist. Wei-
terhin wird als bestimmende Gröÿe der Mischungsgeschwindigkeit die Turbulenz im
Brennraum zugrunde gelegt, was eine Dominanzanalyse aller Turbulenzquellen in [11]
bestätigt. Diese Analyse bezieht sich auf die kinetische Energie der Einlaÿströmung, der

44



3.3 Berechnung der Wärmefreisetzung

Quetschströmung und der kinetischen Energie des Einspritzstrahls. Aus dem Ergebnis
dieser Untersuchung geht klar hervor, daÿ die kinetische Energie des Einspritzstrahls
ein deutliches Übergewicht gegenüber den restlichen Turbulenzquellen aufweist. So ist
z.B. für einen Speicherdruck von 1200 bar die Strömung im Brennraum um den Faktor
100 gröÿer als der Anteil der Einlaÿ- und der Quetschströmung. Auf der Basis dieser
Erkenntnis lassen sich die weiteren Ausführungen auf die kinetische Energie der Ein-
spritzstrahlen beschränken, ohne allzu groÿe Abweichungen im Endergebnis in Kauf
nehmen zu müssen.

Die physikalische Beschreibung der beiden wichtigsten Ein�üsse auf die Brennrate
ist in zwei Funktionen f1(mb) und f2(k) aufgeteilt, deren Produkt unter Hinzunahme
eines Modellierungsfaktors die Brennrate nach Gleichung 3.5 wiedergibt.

dQ

dϕ
= Cmod · f1(mb) · f2(k) (3.5)

Hierin repräsentiert die Funktion f1 den Verbrennungsanteil, der direkt proportional
zur momentan zur Verfügung stehenden Kraftsto�menge ist und von der eingespritzten
Kraftsto�menge mb abhängt. Zusätzlich berücksichtigt die Funktion f2 den Ein�uÿ der
Mischungsgeschwindigkeit in Abhängigkeit von der turbulenten kinetischen Energie-
dichte k. Der normierte Verlauf beider Gröÿen einschlieÿlich ihres Produkts ist exem-
plarisch aus Abbildung 3.5 zu entnehmen. Besonders deutlich zu erkennen ist der zu
Beginn der Verbrennung ausgeprägte Ein�uÿ des turbulenzabhängigen Anteils, der im
weiteren Verlauf ab�acht und vom brennsto�abhängigen Anteil dominiert wird.

3.3.2 Ein�uÿ der momentan verfügbaren Kraftsto�masse (f1)
Der Term f1 aus Gleichung 3.5, der den brennsto�proportionalen Anteil der Brennrate
beschreibt, errechnet sich aus der Di�erenz der eingespritzten Kraftsto�masse (mb) und
des bereits umgesetzten Kraftsto�anteils, der durch die freigesetzte Energie (Qbf1

(ϕ))
und dem unteren Heizwert Hu des Kraftsto�s nach Gleichung 3.6 gegeben ist.

f1(mb) = mb(ϕ)− Qbf1
(ϕ)

Hu

(3.6)

Hierin entspricht die eingespritzte Kraftsto�masse mb der Lösung der durch Gleichung
3.7 beschriebenen Di�erentialgleichung.

dmb

dϕ
= ρb · AD(ϕ) · vb (3.7)

Die Dichte des Kraftsto�s (ρb) und der Querschnitt der Düsenö�nung (AD) sind aus
Messungen bekannt, wodurch die Geschwindigkeit des Kraftsto�stroms in der Düse
(vB) über die Bernoulli-Gleichung 3.8 unter Verwendung eines Korrekturfaktors cr be-
rechnet werden kann, der die Flüssigkeitsreibung berücksichtigt. Der Wert des Reibfak-
tors cr liegt für die meisten Düsen in einem Intervall von 0.65 < cr < 0.75. Aufgrund
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Bild 3.5: Verlauf der Funktionen f1 und f2

der geringen Schwankungsbreite wird der Reibungsfaktor in den folgenden Überle-
gungen als konstant angenommen, was die nachfolgenden Betrachtungen wesentlich
vereinfacht.

vb =

√
2cr∆p

ρb

(3.8)

Aus Gleichung 3.8 geht hervor, daÿ unter Kenntnis der Einspritz- und Zylinderdruck-
di�erenz (∆p = pRail − pZyl) der eingespritzte Kraftsto�massen�uÿ dmb

dϕ
bestimmt ist.

Der in Gleichung 3.9 auftretende Brennsto�massenstrom durch die Einspritzdüse ist bis
auf die rapide Änderung am Anfang und am Ende der Einspritzphase nahezu konstant.
Der exakte Verlauf während der Übergänge ist im wesentlichen durch den Verlauf des
Düsennadelhubs und somit auch des e�ektiv wirkenden Düsenquerschnitts bestimmt.
Die mathematische Beschreibung des Brennsto�massenstroms wird somit in drei Teile
aufgeteilt. Sowohl die Anfangs- als auch die Schluÿphase werden linear approximiert,
die restliche Zeit bleibt der Brennsto�massenstrom auf einem konstanten Niveau. Das
Integral des Massenstroms kann demzufolge entsprechend Abbildung 3.6 als linear an-
steigendes Geradenstück mit quadratischen Übergängen in der Anfangs- und Schluÿ-
phase dargestellt werden. Der daraus errechnete Verlauf des verbrannten Kraftsto�s
ist in derselben Abbildung dargestellt. Zur weiteren Berechnung des Terms Qbf1

(ϕ)

Hu
in

Gleichung 3.6 wird vorausgesetzt, daÿ der brennsto�proportionale Teil der Wärme-
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freisetzungsrate (Qbf1
(ϕ)) gleich der Di�erenz zwischen hinzugefügtem Brennsto� und

schon verbranntem Brennsto�, multipliziert mit einer Konstanten Cτ , ist. Dieser Zu-
sammenhang führt zu einer Di�erentialgleichung 1. Ordnung und ist durch Gleichung
3.9 beschrieben.

dQbf1

dϕ
= Cτ ·

(
mb(ϕ)− Qbf1

(ϕ)

Hu

)
(3.9)

Der Faktor Cτ , der die Verzögerung des umgesetzten Kraftsto�s Qbf1
(ϕ)

Hu
gegenüber

der eingebrachten Brennsto�masse mb(ϕ) berücksichtigt, kann zur Verbesserung der
Modellgültigkeit in Abhängigkeit von der AGR-Rate beschrieben werden, wodurch dem
Ein�uÿ der AGR-Rate auf die Zündverzögerung und die Verbrennungsgeschwindigkeit
Rechnung getragen ist.
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Bild 3.6: Verlauf der eingespritzten und verbrannten Kraftsto�menge

3.3.3 Ein�uÿ der turbulenten kinetischen Energie der Einspritzstrahlen (f2)

Während sich der Faktor f1 in Anlehnung an die vorherrschenden physikalischen Ge-
setzmäÿigkeiten herleiten läÿt, greift die Beschreibung des Ein�usses der turbulenten
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3 Theoretische Modellbildung der Verbrennung

kinetischen Energie der Einspritzstrahlen auf eine Kombination aus physikalischen Ge-
gebenheiten und empirischen Zusammenhängen zurück. Ausgangspunkt bildet die ki-
netische Energie der Einspritzstrahlen unmittelbar am Düsenaustritt nach Gleichung
3.10. Hierbei wird die Kraftsto�geschwindigkeit während der Einspritzung als nahezu
konstant vorausgesetzt.

dEkin

dt
=

1

2
ṁb · v2

b (3.10)

Aufgrund von Dissipation steht nur ein Teil der kinetischen Energie zur Turbulenzbil-
dung zur Verfügung. Diesem Umstand trägt Gleichung 3.11 Rechnung, worin Ekin,Diss

den dissipierenden Energieeintrag beschreibt, der mit einer Modellierungskonstante
CDiss gewichtet ist.

dEkin,Diss

dϕ
=

dEkin

dϕ
− CDiss · Ekin,Diss (3.11)

Desweiteren wird vorausgesetzt, daÿ die kinetische Energie der Kraftsto�teilchen zum
Zeitpunkt der chemischen Reaktion dissipiert und somit keinen wirksamen Anteil an
der Turbulenzerzeugung liefert. Somit steht zur Turbulenzbildung nur der Energiean-
teil zur Verfügung, der dem nichtverbrannten Kraftsto�anteil proportional und durch
Gleichung 3.12 beschrieben ist.

Ekin,turb = Ekin,Diss ·
mb − Qbf1

Hu

mb

(3.12)

Die weitere Umrechnung dieses Energieanteils in die turbulente kinetische Energiedichte
k, die sich aus dem Quotienten aus Turbulenzenergie und Zylinderfüllung ergibt, erfolgt
unter Zuhilfenahme von Gleichung 3.13, in der LStch das stöchiometrische Verhältnis
beschreibt.

k = Cturb · Ekin,Diss

mb · (1 + λ · LStch)
(3.13)

Den Zusammenhang zwischen lokaler turbulenter Energiedichte und seiner Wirkung
auf die Brennrate liefert Gleichung 3.14, wobei die Quadratwurzel von k als direkt
proportional zur Transportgeschwindigkeit interpretiert wird.

f2(k) = e

√
k

3
√

VZyl(ϕ) (3.14)

Im Verlauf der Wurzel von k in Abbildung 3.7 lassen sich die Zusammenhänge
wieder�nden, die für die Turbulenzbildung verantwortlich sind. Zu Beginn der Ein-
spritzung ist die Turbulenzintensität sehr hoch und �acht nach dem Erreichen seines
Maximums während seines weiteren Verlaufs stetig ab. Der Ein�uÿ auf die Brennra-
te erklärt sich durch die starke Kopplung zwischen der Turbulenzintensität und der
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Mischungsgeschwindigkeit, da sich mit steigenden Turbulenzen die Reaktanden schnel-
ler mischen und der entsprechende reaktionsfreudige Zustand früher erreicht ist. Das
Gasgemisch, das über das Einlaÿventil dem Brennraum zugeführt wird, vollführt wäh-
rend der Kompression eine rotierende Bewegung mit einer Drallachse, die parallel zur
Zylinderachse verläuft. Die Geschwindigkeit der Gemischteilchen ist im Vergleich zur
Geschwindigkeit der anschlieÿend eingespritzten Kraftsto�teilchen sehr gering. Wer-
den nun in diese Gasbewegung die Kraftsto�teilchen mit sehr hoher Geschwindigkeit
eingespritzt, so entstehen sehr starke Verwirbelungen und dementsprechend hoch ist
die Zunahme an dissipativer kinetischer Energie. Im weiteren Verlauf der Einspritzung
verformt sich das Geschwindigkeitsfeld des Gasgemisches entsprechend der Einspritz-
richtung, da sich die Drallbewegung im Laufe der Einspritzung zunehmend abbaut.
Gleichermaÿen nehmen die Verwirbelungen ab, die durch den Einspritzstrahl entste-
hen, was zu einem gleichzeitigen Rückgang des dissipativen Teils der kinetischen Ener-
gie führt. Dieses Phänomen ist durch den zweiten Teil der rechten Seite von Gleichung
3.11 beschrieben. Zusammenfassend bedeutet dies, daÿ groÿe Geschwindigkeitsgradi-
enten zu einer starken Zunahme der dissipativen kinetischen Energie und damit zu viel
Turbulenz und umgekehrt führen. Neben der Turbulenzintensität ist in dieser Glei-
chung ebenfalls das veränderliche Zylindervolumen Vzyl im Quotienten berücksichtigt,
das den Ein�uÿ der Dichte des Gasgemisches auf die Mischungsgeschwindigkeit und
damit auf die Brennrate mit einbezieht. Gleichzeitig ist dem Umstand Rechnung ge-
tragen, daÿ die Begegnungswahrscheinlichkeit zweier Reaktanden umso gröÿer wird,
je höher die Dichte des Gases ist. Als Folgerung ist demnach das Luft- Kraftsto�ge-
misch bei höherer Dichte zu einem früheren Zeitpunkt reaktionsbereit als bei geringerer
Dichte. Um Gleichung 3.4 zu vervollständigen, fehlt nun noch die Beschreibung für den
Wärmeübergang durch die Brennraumwände, der im folgenden Abschnitt behandelt
wird.

3.4 Wandwärmeverluste
Ein erheblicher Anteil der durch die Verbrennung frei werdenden Energie �ieÿt ohne
weiteren Nutzen über die Zylinderwände ins Kühlsystem ab und beträgt in der Re-
gel zwischen 20% und 30% [67]. Da dieser Energiestrom entscheidenden Ein�uÿ auf
die Druck- und Temperaturbildung im Brennraum ausübt, muÿ er mit in die Model-
lierung aufgenommen werden. Hierzu dient die gängige Formel zur Berechnung von
Wärmeübergängen nach Gleichung 3.15.

dQw

dϕ
= αAz(ϕ) (Tz(ϕ)− Tw) (3.15)

Während die in Gleichung 3.15 auftretende, für den Wärmeübergang wirksame Zylin-
derober�äche Az(ϕ) durch trigonometrische Funktionen aus den Konstruktionsdaten
des Motors berechnet werden kann und sowohl die Zylinder- (TZ(ϕ)), als auch die
Wandtemperatur (TW ) bekannt ist, muÿ der Wärmeübergangskoe�zient (α) model-
liert werden. Bei der mathematischen Bestimmung von α hat in dieser Arbeit der wohl
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Bild 3.7: Verlauf der Quadratwurzel der lokalen turbulenten kinetischen Energiedichte
k

am häu�gsten verwendete Ansatz nach Woschni entsprechend Gleichung 3.16 Anwen-
dung gefunden.

αWoschni = 3.26CB−0.2pz(ϕ)0.8Tz(ϕ)−0.55

(
C1S̄p + C2

VdTr

prVr

(pz(ϕ)− pSchub(ϕ))

)0.8

(3.16)

Der Ein�uÿ des Zylinderdrucks in Gleichung 3.16 ist durch pz(ϕ) berücksichtigt, wäh-
rend pSchub(ϕ) den Druck im Schleppbetrieb repräsentiert. Die Konstanten C, C1 und C2

sind abhängig vom zugrundeliegenden Motortyp zu wählen. Die Gröÿe S̄p beschreibt die
mittlere Kolbengeschwindigkeit und berechnet sich vorwiegend aus gegebenen Geome-
triedaten des Motors, während die Gröÿen Vr, Tr und pr die Prozeÿgröÿen am Beginn
der Kompressionsphase beschreiben. Eine eingehende Diskussion dieses halbempiri-
schen Ansatzes und einer Tabelle zur Bestimmung der enthaltenen Konstanten ist aus
[46] zu entnehmen. Die Problematik der weiteren Integration dieser Gleichung in den
Ansatz zur schnellen Berechnung des Brennverlaufs liegt in der starken nichtlinearen
Abhängigkeit der kurbelwinkelabhängigen Gröÿen pz(ϕ) und Tz(ϕ). Um die Energie-
di�erentialgleichung in eine Riccati-DGL 2. Grades zu überführen und somit ein analy-
tisches Lösungsverfahren zur Rechenzeitoptimierung anwenden zu können, darf α nur
linear und quadratisch von der Zylindertemperatur Tz(ϕ) abhängen. Um diese An-
forderungen zu erfüllen, wird ein Näherungsansatz zur Beschreibung des Wärmeüber-
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gangskoe�zienten α angestrebt. Als Voraussetzung hierfür bleibt der Blow-By über
die Kolbenringe und die damit verbundene Gasmassenänderung im Zylinder während
der Verbrennung unberücksichtigt, wodurch die Gemischmasse im Zylinder zwischen
�Einlaÿ schlieÿt� und �Auslaÿ ö�net� als konstant angenommen wird. Die Änderung der
Sto�gröÿen in Abhängigkeit von der Temperatur �ndet in diesem Ansatz ebenfalls keine
Berücksichtigung. Aufbauend auf diese Randbedingungen läÿt sich Gleichung 3.16 mit
Hilfe der idealen Gasgleichung und der polytropen Zustandsübergangsbeschreibung in
eine Form überführen, die in Abhängigkeit der Zylindertemperatur (Tz(ϕ)), dem Kur-
belwinkel und einer konstanten Zylinderfüllung (mi) die Berechnung von α gestattet.
Für eine konstante Zylinderfüllung ist in Abbildung 3.8 α über das relevante Tempe-

Bild 3.8: Verlauf des Wärmeübergangskoe�zienten nach Woschni (OT liegt bei 0◦KW)

raturspektrum und den Kurbelwinkel aufgetragen, worin deutlich der nahezu lineare
Verlauf von α über der Temperatur zu erkennen ist. Um den vereinfachten Wärmeüber-
gangskoe�zienten endgültig in die gewünschte Form zu bringen, erfolgt eine weitere
Näherung, die den linearen Bezug nutzt und den Wärmeübergangskoe�zienten nach
Gleichung 3.17 abbildet. In dieser Näherung ist die Abhängigkeit der Koe�zienten vom
Kurbelwinkel durch eine Gauÿfunktion nach Gleichung 3.18 wiedergegeben. Aufgrund
fehlenden Datenmaterials ist im Rahmen dieser Untersuchungen die allgemeingültige
Formulierung von α in Abhängigkeit aller relevanten Zylinderfüllungen unterblieben.
Aus diesem Grund zeigen die am Ende des Kapitels dargestellten Ergebnisse jeweils
Berechnungen, die an die vorherrschende Zylindermasse angepaÿt sind.

αmi
(ϕ, T ) = a(ϕ) + b(ϕ)T (3.17)
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a, b(ϕ) =
Aa,b√
2πσ2

a,b

· e
−(ϕ−ϕa,b)2

2σ2
a,b (3.18)

In der Formel des Wärmeübergangs für eine konstante Zylinderfüllung im Betriebs-
punkt i (αmi

) und der hierin auftretenden Koe�zienten, stellt ϕa,b den Kurbelwinkel
dar, bei dem der Maximalwert der Funktionen a und b erreicht wird, während σ2

a,b die
Varianz der Gauÿfunktion beschreibt. Nachdem es gelungen ist, den Wärmeübergangs-
koe�zienten linear in T abzubilden, läÿt sich der Term dQw

dϕ
aus Gleichung 3.4 in der

geforderten Art in die Zylindertemperaturdi�erentialgleichung einbinden.

3.5 Lösung der Temperaturdi�erentialgleichung

Inhaltlich beschäftigt sich der folgende Abschnitt mit der beschleunigten Berechnung
des Brennverlaufs und führt in einem ersten Schritt auf die gezielte Reduktion der Tem-
peraturdi�erentialgleichung 3.4 auf eine allgemeine Riccatische Di�erentialgleichung.
Aufbauend auf die mathematische Formulierung der einzelnen Terme im vorangegan-
genen Abschnitt sind alle Terme als Polynome ersten oder zweiten Grades der Zy-
lindertemperatur zu formulieren. Hierzu müssen zunächst die Di�erentialgleichungen
3.7, 3.9 und 3.11, die zur eindeutigen Bestimmung der Funktionen f1 und f2 dienen,
in Abhängigkeit der Randbedingungen gelöst und unter Berücksichtigung der Trans-
formation zwischen Zeit- und Kurbelwinkelbereich eingebunden werden. Dabei sind
zunächst zwei Einschränkungen zu nennen, unter denen sich eine analytische Lösung
der Di�erentialgleichung für die Brennsto�masse herleiten läÿt. Zum einen geht die
kurbelwinkelabhängige Di�erenz zwischen Rail- und Brennraumdruck nur als konstant
genäherter Wert in die Berechnung ein. Dies bedeutet, daÿ der Zylinderdruck durch
einen mittleren Wert berücksichtigt wird, was angesichts des vergleichsweise hohen
Raildrucks in bezug auf den Zylinderdruck zu keinen nennenswerten Abweichungen im
Gesamtergebnis führt. Zum anderen ist in diesem ersten Ansatz der exakte Verlauf der
Einspritzdüsennadel nicht berücksichtigt und geht nur als lineare Näherung während
der Ö�nungs- und Schlieÿphase in die Berechnung ein. Unter diesen Voraussetzungen
steht als Resultat sowohl für f1 als auch f2 eine Berechnungsvorschrift fest, die im Ver-
lauf eines Zyklus nur vom Kurbelwinkel abhängt. Die verbleibenden Gröÿen (cr, A0, ...)
sind während einer Wärmefreisetzungsphase konstant und �nden somit als Parameter
in der Rechnung Berücksichtigung. Nachdem die Wärmefreisetzung als Funktion des
Kurbelwinkels feststeht, fehlen noch geeignete Formulierungen zur Beschreibung der
Wandwärmeverluste und der Verdichtungsarbeit. Mit Hilfe der Gauÿnäherung für den
Wärmeübergangskoe�zienten läÿt sich der Wandwärmeverlust nach Gleichung 3.19 als
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Polynom in Tz mit kurbelwinkelabhängigen Koe�zienten (l0 bis l2 ) darstellen.

dQw

dϕ
= α · Az(ϕ) · (Tz(ϕ)− Tw)

= (g1(ϕ) + g2(ϕ) · Tz) · (Tz − Tw) · Azϕ)

= Az(ϕ)g2(ϕ)︸ ︷︷ ︸
l2(ϕ)

·T 2
z (ϕ) + Az(g1(ϕ)− g2(ϕ))︸ ︷︷ ︸

l1(ϕ)

·Tz(ϕ)− Az(ϕ)g1(ϕ)Tw︸ ︷︷ ︸
l0(ϕ)

(3.19)

Zur Vervollständigung des Ansatzes fehlt noch die entsprechende Form zur Beschrei-
bung der Verdichtungsarbeit. Ausgehend vom Term der Temperaturdi�erentialglei-
chung läÿt sich die Verdichtungsarbeit mit Hilfe der idealen Gasgleichung in eine Form
überführen, die nur noch von der Zylinderfüllung (m0), dem Zylindervolumen (Vz(ϕ))
und dessen Ableitung nach dem Kurbelwinkel (dVz

dϕ
) entsprechend Gleichung 3.20 ab-

hängt.

pz(ϕ) · dVz

dϕ
= T (ϕ) · m0R

Vz(ϕ)
· dVz(ϕ)

dϕ︸ ︷︷ ︸
l3(ϕ)

(3.20)

Nachdem alle Terme in die Temperaturdi�erentialgleichung integriert sind, lassen sich
die Koe�zienten entsprechend ordnen, und aus Gleichung 3.21 folgt die allgemeine Ric-
catidi�erentialgleichung für den Temperaturverlauf im Zylinder nach Gleichung 3.22.

dTz

dϕ
= 1

mzcv
[Cmodf1(ϕ) · f2(ϕ) + l1(ϕ)T 2

z (ϕ) + l2(ϕ)Tz(ϕ)− l0(ϕ)− Tz(ϕ)l3(ϕ)]

=
1

mzcv

l1(ϕ)
︸ ︷︷ ︸

c2(ϕ)

·T 2
z (ϕ) +

1

mzcv

(l2(ϕ)− l3(ϕ))
︸ ︷︷ ︸

c1(ϕ)

·Tz(ϕ)+

1

mzcv

(Cmodf1(ϕ)f2(ϕ)− l0(ϕ))
︸ ︷︷ ︸

c0(ϕ)

(3.21)

dTz

dϕ
= c2(ϕ)T 2

z + c1(ϕ)Tz(ϕ) + c0(ϕ) (3.22)

Um diese allgemeine Form der Riccatidi�erentialgleichung analytisch lösen zu können,
muÿ mindestens eine partikuläre Lösung bekannt sein. Mit Hilfe dieser Lösung und
einer geeigneten Substitution läÿt sich dann die Riccatidi�erentialgleichung in eine
Bernoullische Di�erentialgleichung überführen und analytisch lösen. Alternativ bietet
sich an, das Rechenintervall in n Teilintervalle zu untergliedern und die Koe�zienten
innerhalb eines Intervalls als konstant zu betrachten. Unter dieser Voraussetzung stellt
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Gleichung 3.23 die Lösung der Di�erentialgleichung dar, die zu Beginn eines jeden
Intervalls i an die jeweiligen Randbedingung nach Gleichung 3.24 anzupassen ist.

Tz(ϕi+1) =

√
c22(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)−c2(ϕi)

2c3(ϕi)
+

e
ϕi+1

√
c2
2
(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)

C(ϕi)− c3(ϕi)e
ϕi+1

√
c2
2
(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)√

c2
2
(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)

(3.23)

C(ϕi) =
eϕi

√
c22(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)

Tz(ϕi)−
√

c22(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)−c2(ϕi)

2c3(ϕi)

+
c3(ϕi)e

ϕi

√
c22(ϕi)−4c1(ϕi)c3(ϕi)

√
c2
2(ϕi)− 4c1(ϕi)c3(ϕi)

(3.24)

Die kurbelwinkelabhängigen Koe�zienten sind in den Gleichungen 3.25 bis 3.27 noch-
mals in bezug zu den Ursprungstermen zusammenfassend dargestellt.

c1(ϕ) =
dmz

dϕ
· hb + dQb

dϕ
+ a(ϕ) · Az(ϕ) · Tw

mz · cv

(3.25)

c2(ϕ) =
−a(ϕ) · Az + b(ϕ) · Az(ϕ) · Tw − mz ·Rz

Vz(ϕ)
· dVz

dϕ

mz · cv

(3.26)

c3(ϕ) =
−Az(ϕ) · b(ϕ)

mz · cv

(3.27)

3.6 Ergebnis der analytischen Brennverlaufsrechnung
Bevor im Rahmen dieses Kapitels näher auf die Resultate eingegangen wird, faÿt der
folgende Abschnitt den Algorithmus und die Vorgehensweise noch einmal kurz zusam-
men. Aufbauend auf die polytrop gerechnete Kompression wird die allgemeine Lösung
der Riccatischen Di�erentialgleichung zum Zeitpunkt ϕV B an die vorgegebenen Rand-
bedingungen angepaÿt. Anschlieÿend erfolgt die Bestimmung der kurbelwinkelabhän-
gigen Koe�zienten c1(ϕ) bis c3(ϕ), die zunächst über dem Berechnungshorizont als
konstant angenommen werden. Anschlieÿend ergibt sich die Zylindertemperatur zum
Zeitpunkt ϕn+1 durch Einsetzen der Anfangsbedingung und der Koe�zienten in die
allgemeine Lösung der Riccatidi�erentialgleichung 2. Grades mit konstanten Koe�zi-
enten nach Gleichung 3.23. Aufbauend auf dieses Ergebnis erfolgt erneut die Anpassung
der Di�erentialgleichung und die Berechnung der Koe�zienten, mit deren Hilfe sich die
Zylindertemperatur zum Zeitpunkt ϕn+2 errechnet. Dieser Vorgang wiederholt sich, bis
das Ende der Verbrennungsphase erreicht ist und die Expansion mit Hilfe der polytro-
pen Rechnung endet. Die Resultate, die sich mit Hilfe der besprochenen Vorgehensweise
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erzielen lassen, sind in Abbildung 3.9 gezeigt. Bei dem betrachteten Betriebspunkt han-
delt es sich um einen Vollastpunkt bei 2000 U

min
, an dem die Lösung der analytischen

Berechnung den Ergebnissen eines abgeglichenen Einzonenmodells gegenübergestellt
ist. Die Diskretisierungsschrittweite der Referenzrechnung beträgt 0.1◦KW, während
das Berechnungsintervall für die analytische Lösung 5◦KW beträgt.

Die Berechnungen der in den Abbildungen 3.9 bis 3.10 dargestellten Ergebnisse be-
ginnen am Ende der polytrop gerechneten Kompression. Der Verlauf der nach Riccati
genäherten Temperaturrechnung weicht besonders im Bereich von 25◦KW bis 80◦KW
nach OT vom Referenzverlauf ab. Die Ursache dieser Abweichung wird durch einen
Vergleich der gerechneten Wärmefreisetzungsverläufe in diesem Betriebspunkt nach
Abbildung 3.10 deutlich. Während die Referenzrechnung den Zündverzug und die da-
mit verbundene Premixverbrennung wiedergibt, bleibt aufgrund des im Riccatiansatz
implementierten MCC-Modells der Premixanteil unberücksichtigt. Dies führt zu unter-
schiedlichen Anfangsbedingungen und somit zu voneinander abweichenden Verläufen
sowohl in der Wärmefreisetzung als auch im Temperaturverlauf. Zusätzlich ist die Nä-
herung der Wandwärmeübergänge mit relativ groÿen Unsicherheiten behaftet, worin
eine weitere Ursache für die Abweichung der beiden Kurven zu sehen ist. Desweiteren
führt die konstante Betrachtung der Koe�zienten in der Riccati-Di�erentialgleichung
zu sichtbaren Abweichungen im Endergebnis. Verbesserungen sind allerdings mit der
Einbindung einer analytischen Lösungsmethode zu erwarten, die den nichtlinearen Ver-
lauf der Koe�zienten im Berechnungsintervall berücksichtigt.
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Bild 3.9: Ergebnis der analytischen Brennverlaufsberechnung

Als Fazit kann festgehalten werden, daÿ dieser Ansatz durchaus in der Lage ist,
rechenzeitoptimiert den Temperatur- und somit auch den Druckverlauf im Zylinder
wiederzugeben. Problematisch sind in diesem Zusammenhang Motoren, die durch ei-
ne sehr ausgeprägte Premix-Verbrennung charakterisiert sind, da der gewählte Ansatz
diese nicht mitberücksichtigt. In bezug auf die Rechenzeiteinsparung konnten Verbesse-
rungen gegenüber klassischen Modellen und den dazugehörigen numerischen Lösungs-
verfahren erzielt werden, die eine um den Faktor 100 beschleunigte Berechnung der
Wärmefreisetzungsphase erlauben und somit die Randbedingungen für die Einbindung
der Brennverlaufsrechnung in echtzeitfähige, regelungstechnische Simulationen erfüllt.
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Wie in den bisherigen Erläuterungen gezeigt wurde, läÿt sich die NOx-Emission bei
Dieselmotoren durch die Anwendung einer externen Abgasrückführung bis zu 30 %
reduzieren. Das aus dieser Tatsache resultierende hohe Potential ist derzeit nur zum
Teil genutzt, da heutige AGR-Regelkreise nur für den stationären und quasistationären
Motorbetrieb ausgelegt sind. Diese Einschränkung liegt unter anderem in der aktuell
angewendeten Methode zur AGR-Bestimmung begründet, welche sich auf gemessene
Luftmassen und Druckwerte stützt und mit sehr groÿen Reaktionszeiten behaftet ist.
Seine hohe stationäre Genauigkeit bezieht dieser Algorithmus aus Korrekturinformati-
onen, die über den Auÿendruck, die Umgebungstemperatur und die Saugrohrtempera-
tur mit in die AGR-Berechnung ein�ieÿen. Um über den Stationärbetrieb hinaus das
Potential der Abgasrückführung auch im Instationärbetrieb voll ausschöpfen zu können,
sind Informationen über die aktuelle Gaszusammensetzung im Saugrohr unerläÿlich.
Eine direkte Messung dieser Gaszusammensetzung mit herkömmlichen Sensoren nach
dem HFM-Prinzip oder mit Hilfe von Lambda-Sensoren ist zwar denkbar, scheitert
allerdings entweder am eingeschränkten Meÿbereich oder an der geforderten Langzeit-
stabilität der zur Verfügung stehenden Sensorik, die aufgrund des breiten Temperatur-
bereichs und des starken Schmutzanteils des Abgases hohen Anforderungen unterliegt.
Neben massiven Bemühungen auf Seiten der Sensorentwicklung, geeignete und robuste
Sensorik zur direkten AGR-Messung bereitzustellen, wird in dieser Arbeit versucht,
mit Hilfe von estimationstheoretischen Ansätzen Modellwissen und verfügbare Sensor-
informationen zu kombinieren, um daraus einen Schätzwert der gesuchten Gröÿe zu
generieren. Mit der Bereitstellung dieser instationärtauglichen AGR-Schätzung ist die
Basis zum Entwurf eines Regelkonzepts gescha�en, welches den dynamischen Motor-
betrieb im Hinblick auf die Minimierung der NOx-Rohemission mit Hilfe einer exakt
bestimmten Abgasrückführung einbezieht.

4.1 AGR-Mischstrecke
Ausgangspunkt der folgenden Modellierung bildet die AGR-Mischstrecke an der sich
Frischluft und Abgas begegnen (Abbildung 4.1). Zur vollständigen Beschreibung der
thermodynamischen Zusammenhänge, die sich an der Mischstrecke nach dem AGR-
Ventil einstellen, stehen die Enthalpiebilanz- (Gl. 4.1) und die Massenbilanzgleichung
(Gl. 4.2) zur Verfügung.

cpLuft
T12w12 + cpAGR

T32wAGR = cpmix
T2wmot (4.1)

w12 + wAGR = wmot (4.2)
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Bild 4.1: Schematische Darstellung der AGR-Mischstrecke

Den Bezug zwischen den thermodynamischen Gröÿen und der gesuchten AGR-Rate
stellt Gleichung 4.3 her. Hierin wird vorausgesetzt, daÿ das Volumen der verbleiben-
den Strecke zwischen AGR- und Einlaÿventil vernachlässigbar klein ausfällt und somit
keine unerwünschten dynamischen E�ekte verursacht, wodurch wmot mit wAGR + w12

gleichgesetzt werden darf. Im Hinblick auf eine spätere Einbindung in ein Beobach-
terkonzept fällt im Zusammenhang mit Gleichung 4.3 auf, daÿ der AGR-Massenstrom
aufgrund fehlender Sensorik nicht direkt meÿbar ist und deshalb mit Hilfe von Model-
len abgebildet werden muÿ. Im Rahmen dieser Berechnungen sind zusätzliche Druck-
und Temperatursensoren im Abgastrakt erforderlich, um die Modellrechnung ausrei-
chend zu stützen. Darüberhinaus verursachen starke Pulsationen im Ansaug- und Ab-
gastrakt Berechnungsfehler und vergröÿern die Modellunsicherheit, wodurch mit sehr
groÿen Abweichungen zwischen Modell und Realität zu rechnen ist. Aus diesen Grün-
den wird unter Zuhilfenahme von Gleichung 4.2 die Abhängigkeit der AGR-Rate von
der Abgasmassenströmung in Gleichung 4.3 eliminiert.

λAGR =
wAGR

wmot

(4.3)

λAGR =
wmot − w12

wmot

(4.4)

Der in Gleichung 4.4 auftretende Luftmassenstrom an der AGR-Mischstrecke w12 läÿt
sich entweder durch die in Kapitel 2 beschriebene Füll- und Entleermethodik berech-
nen oder kann aufgrund der geringen Verzugszeit zwischen dem Luftmassenstrom vor
dem Verdichter und dem Luftmassenstrom an der AGR-Mischstrecke direkt mit dem
gemessenen Luftmassenstrom vor dem Lader gleichgesetzt werden. Im Anschluÿ an die
Bestimmung des Luftmassenstroms an der AGR-Mischstrecke fehlt zur vollständigen
Berechnung der AGR-Rate nach Gleichung 4.4 noch eine Formulierung für den Gas-
massenstrom in den Motor. Hierzu kommt erneut die in Kapitel 2 ausführlich erläuterte
Gleichung 4.5 zum Einsatz.

wmot =
1

2
· Nmot

2π
· Vhub · p2

Rmix · Tmix

· ηvol (4.5)
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4.2 Ein�uÿ der Temperatursensordynamik auf die AGR-Berechnung

Nachdem alle Gleichungen zur Berechnung der AGR-Rate zur Verfügung stehen, liefern
die Gleichungen 4.4 und 4.5 die endgültige Berechnungsvorschrift nach Gleichung 4.6,
die im Mittelpunkt der weiteren Bemühungen zur AGR-Bestimmung steht.

λAGR = 1− w12

1
2
· Nmot

2π
· Vhub · ηvol · p2

Rmix·Tmix

(4.6)

Dieser Darstellung liegt zunächst die Annahme zugrunde, daÿ die benötigten Sensor-
werte unverzögert bzw. mit vernachlässigbarer Dynamik zur Verfügung stehen. Dies
bestätigt sich sowohl in Bezug auf die verwendete Drucksensorik, mit einer Zeitkonstan-
ten von ca. 0.5 ms, als auch auf den HFM, der eine Zeitkonstante von ca. 5 ms aufweist.
Deutlich ungünstiger fällt die Dynamik der hier betrachteten abgastauglichen Tempe-
ratursensorik aus, die mit einer Zeitkonstanten von ca. 15 s für die Auswertung schneller
Instationärvorgänge zu langsam ist. Der Forderung nach einem schnellen Einschwing-
verhalten kommt der Frischlufttemperatursensor mit einer Zeitkonstanten von ca. 4
s zwar deutlich näher, dennoch reicht seine Dynamik für instationäre Auswertungen
nicht aus. Eine genauere Aussage über die Auswirkungen auf die AGR-Berechnung, die
mit der Zeitkonstante der Temperatursensoren verbunden ist, sollen die nachfolgenden
Untersuchungen liefern. Zu diesem Zweck wird der Ein�uÿ der zeitlich verzögerten
Temperaturinformation auf den AGR-Schätzalgorithmus anhand mehrerer Simulati-
onen mit unterschiedlichen Sensorzeitkonstanten überprüft.

4.2 Ein�uÿ der Temperatursensordynamik auf die
AGR-Berechnung

Ein Vergleich der hier vorliegenden Sensordynamik mit der Anforderung, die an eine
instationäre AGR-Regelung gebunden ist und eine Anstiegszeit τ10/90 von 500 ms nicht
überschreiten sollte, macht deutlich, daÿ eine instationäre AGR-Regelung auf der Basis
von Gleichung 4.6 derzeit nicht realisierbar ist. Eine Ausdehnung der Betrachtung
auf die, im Abgasstrang angewendeten Steuer- und Regelfunktionen, die mit einer
Sensoranstiegszeit von 1 s durchaus befriedigend verwirklicht werden können, läÿt die
Anforderungen auf den ersten Blick zwar deutlich sinken, bleibt jedoch im Vergleich
zur tatsächlichen Sensordynamik auÿerhalb jeder Anwendbarkeit.

Bevor sich der weitere Verlauf der Arbeit der Suche nach Lösungsansätzen zur
Bereitstellung einer schnellen Temperaturmessung widmet, soll zunächst die Gren-
ze der benötigten Dynamik angegeben werden, mit der noch eine brauchbare AGR-
Berechnung nach den bisherigen Betrachtungen möglich ist. Zu diesem Zweck sind die
Auswirkungen verschiedener Reaktionszeiten der Temperaturmessung auf die AGR-
Berechnung im Rahmen einer Simulation, mit dem in Kapitel 2 vorgestellten Modell
verglichen. Der Anstieg der AGR-Rate ist mit einer sprungförmigen Anhebung der
Einspritzmenge von 16 mg

ASP
auf 26 mg

ASP
dargestellt. Die daraus folgende Vergröÿerung

des Abgasgegendrucks und der Abgastemperatur führt letztendlich bei einer unverän-
derten AGR-Ventilansteuerung zu einer Anhebung der Abgasrückführung. Die Sensor-
dynamik variiert in dieser Simulation von τTempSensor = 0.01s bis τTempSensor = 60s,
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4 AGR-Betrachtung

wodurch in Abbildung 4.2 die Wirkungen verschiedener Temperatursensoren mit un-
terschiedlicher Dynamik auf den Algorithmus beurteilt werden können. Der Grenzfall
mit τTempSensor = 0.01s repräsentiert für den betrachteten Simulationszeitraum eine
vernachlässigbar kleine Zeitkonstante, wodurch der Ein�uÿ von Füllungse�ekten deut-
lich wird, während die Simulationskurve für τTempSensor = 60s die Auswirkungen einer
extrem trägen Temperaturmessung verdeutlicht.
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Bild 4.2: Ein�uÿ der Temperatursensordynamik auf die AGR-Schätzung

Das Ergebnis der Simulation zeigt, daÿ die Sensordynamik sowohl in der quasi-
stationären Genauigkeit, als auch in der Höhe der Überschwinger wesentlich auf die
AGR-Bestimmung einwirkt. Am deutlichsten ist der Ein�uÿ einer Sensordynamik von
60 s erkennbar, die eine Abweichung der AGR-Bestimmung gegenüber seinem Referenz-
wert sowohl stationär als auch instationär zur Folge hat. Diese Abweichungen nehmen
mit zunehmender Sensordynamik ab und sind bei vernachlässigbarer Sensordynamik
nur noch von der Füllungsdynamik des Ansaugtraktes bestimmt. Im Hinblick auf die
Einbindung dieses Signals in eine AGR-Regelstruktur ist erkennbar, daÿ eine Tempe-
ratursensorzeitkonstante unter 0.5 s sowohl instationär als auch stationär tolerierbare
Abweichungen im Gesamtergebnis verursachen. Um den Forderungen nach einer schnel-
len Temperaturinformation zu entsprechen, sind prinzipiell drei Alternativen denkbar.
Zum einen sind in der Vielzahl der bekannten Meÿmethoden Verfahren zu �nden, die
eine hochdynamische Temperaturmessung im ms-Bereich zulassen. Diese Methoden
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halten jedoch den strengen Anforderungen in punkto Langlebigkeit, Robustheit und
Kosten nicht stand. Eine weitere Möglichkeit, die Sensordynamik anzuheben, ist in
einer konstruktiven Optimierung der Sensorgeometrie und der Sensormaterialien zu
sehen. Diese Bemühungen führen derzeit zu o�enen Sensorkonstruktionen, bei denen
eine dünne Platinschicht auf einem Trägermaterial direkt mit dem zu messenden Medi-
um in Berührung kommt [10]. Als dynamikbegrenzende Gröÿe wirkt bei diesem Sensor
die Masse des Trägermaterials, wodurch nur eine minimale Zeitkonstante von ca. 4 s
realisierbar ist und sich somit für die Einbindung in diesen Ansatz ohne weitere Maÿ-
nahmen nicht eignet.

Einen letzten Ansatzpunkt, aus einem trägen Sensorsignal auf die hochdynamische
Temperaturänderung am Sensormantel zu schlieÿen, bildet der Einsatz estimations-
theoretischer Ansätze. Hierbei werden Informationen, die das Sensorverhalten betref-
fen, zum einen aus einer möglichst vollständigen Modellierung des Sensors und der
Wärmeübertragung zwischen Gas und Sensorgehäuse und zum andern aus den zur
Verfügung stehenden Sensorinformationen, unter Berücksichtigung ihrer stochastischen
Eigenschaften, mit Hilfe eines Kalman-Filters ausgewertet, um anschlieÿend einen op-
timalen Schätzwert zu berechnen.

Während diese Methode in der Regelungstechnik unter anderem als Beobachter
eingesetzt wird, um aus meÿbaren Ein- und Ausgangsgröÿen unter Zuhilfenahme eines
Streckenmodells nichtmeÿbare, interne Systemzustände zu schätzen, steht bei dieser
Anwendung keine meÿbare Eingangsgröÿe zur Verfügung. Die fehlende Information
über den Verlauf der Eingangsgröÿe wird durch ein Eingangsgröÿenmodell ersetzt, das
den zuvor berechneten Eingangsgröÿenverlauf nichtlinear extrapoliert. Dieser geschätz-
te Eingangsgröÿenverlauf �ieÿt in das Modell der Temperaturübertragungsstrecke ein
und liefert nach der Prädiktion einen Erwartungswert für den Sensorausgang. Die ge-
wichtete Abweichung zwischen Sensorwert und berechnetem Erwartungswert dient an-
schlieÿend als Korrekturwert für die einzelnen Systemzustände. Die Qualität der kor-
rigierten Zustände hängt sehr stark von der Genauigkeit des verwendeten Systemmo-
dells ab. Aus diesem Grund ist im folgenden Kapitel die Analyse und die Modellierung
der Wärmeübertragungsstrecke zwischen dem, den Sensor umströmenden Medium und
dem Temperaturmeÿelement im Inneren des Sensors eingehend dargestellt. Im direkten
Anschluÿ an diese Modellierung erfolgt die Integration des Modells in ein nichtlineares
Kalman-Filter und die Erläuterung der damit erzielten Ergebnisse.

4.3 Modellierung der Wärmeübertragungsstrecke
Ziel dieses Kapitels ist die Generierung eines Modells, das sich in Verbindung mit den
folgenden Ausführungen in ein Beobachterkonzept einbinden läÿt. Im Hinblick auf diese
Vorgehensweise sind folgende Anforderungen an die Modellbildung gestellt: Zum einen
muÿ sowohl die Dynamik als auch die stationäre Genauigkeit ausreichend mit der Rea-
lität übereinstimmen. Darüberhinaus ist ein möglichst geringer Komplexitätsgrad bzw.
eine minimale Ordnung des Systemmodells anzustreben. Zur Erstellung eines solchen
Modells ist ein eingehendes Verständnis des Systems notwendig, um sicherzustellen,
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daÿ nicht zu viele E�ekte in die Modellbildung aufgenommen, gleichzeitig aber die
bedeutendsten Mechanismen nicht ausgeklammert sind. Aus diesem Grund beginnen
die folgenden Erörterungen mit einer komplexen Modellbildung der gesamten Wärme-
übertragungsstrecke, mit deren Hilfe das Verständnis für dieses System gefördert und
anschlieÿend die dominierenden E�ekte im Rahmen von Simulationsergebnissen disku-
tiert werden. Abgeleitet von dieser Vorgehensweise erfolgt dann die Reduktion auf ein
einfaches Modell niedriger Ordnung.

An einer Veränderung des Sensorzustands sind im wesentlichen die Wärmeleitung,
die Wärmestrahlung und die Wärmeübertragung durch Konvektion beteiligt. Während
die Wärmeleitung im Sensormaterial und in der Strömungsgrenzschicht dominiert, be-
schreibt die Wärmeübertragung den Energieaustausch an der Grenz�äche zwischen
Sensorwand und Fluid. Die Wärmestrahlung besitzt aufgrund des niedrigen Tempera-
turniveaus an den betrachteten Meÿstellen nur eine geringe Relevanz und �ndet somit
in der Modellierung keine weitere Beachtung [55].

4.3.1 Konvektive Wärmeübertragung
Im Gegensatz zur Wärmeleitung und der Wärmestrahlung nimmt bei der Wärmeüber-
tragung die Materialbewegung einen entscheidenden Ein�uÿ auf den Energieaustausch
[56]. Das heiÿt, daÿ Wärmeenergie im Fluid durch Strömungsbewegung in unmittelbare
Nähe der Grenz�äche transportiert wird, um dort am Wärmeaustausch teilzunehmen.
Gleichzeitig bildet sich aufgrund von Adhäsionskräften zwischen Fluid- und Wandato-
men an der Wand eine Grenzschicht aus, in der die Fluidgeschwindigkeit Null ist. In
dieser stillstehenden Grenzschicht wird Wärme nur durch Wärmeleitung transportiert,
so daÿ sich in diesem Bereich das Fouriersche Grundgesetz anwenden läÿt, welches den
molekularen Wärmetransport beschreibt(Gl. 4.7).

q = −λ · grad(ϑ) (4.7)
Die Zuordnung des vektoriellen Wärme�usses q zum Gradientenfeld der Temperatur ϑ
erfolgt über einen konstanten Faktor, welcher die Wärmeleitfähigkeit λ des zugrunde-
liegenden Materials ausdrückt. Auf der Seite des Fluids ist im Falle strömender Medien
der Wärmetransport mit der Fourier-DGL (Gleichung 4.8) beschrieben. Hierin ist die
räumliche Bewegung des Temperaturfeldes mit der Fluidbewegung gekoppelt und liefert
somit das Temperaturbild bei unterschiedlichen Strömungsverhältnissen an beliebigen
Ober�ächen. Die jeweiligen Gaseigenschaften sind durch ihre Dichte ρ, die spezi�sche
Wärmekapazität cp und die Wärmeleitfähigkeit λ berücksichtigt.

cpρ{∂ϑ

∂t
+

(
vx

∂ϑ

∂x
+ vy

∂ϑ

∂y
+ vz

∂ϑ

∂z

)
} = λ

(
∂2ϑ

∂x2
+

∂2ϑ

∂y2
+

∂2ϑ

∂z2

)
(4.8)

Betrag und Richtung der Strömungsgeschwindigkeiten vxyz folgen aus dem dynamischen
Kräftegleichgewicht für ein Volumenelement der Strömung aus den Navier-Stokes-
Gleichungen [30]. Theoretisch folgt aus der gleichzeitigen Lösung dieser Di�erential-
gleichungen neben der Strömungsform, die sich sowohl laminar als auch turbulent aus-
bilden kann, auch der Temperaturverlauf zwischen Wand und Fluid. Dies läÿt sich
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im Falle laminarer Strömungen durchaus bestätigen, stöÿt bei der Anwendung tur-
bulenter Strömungen, für die eine strenge Theorie bis heute noch nicht gefunden ist,
an ihre Grenzen. Aus diesem Grund können die Einwirkungen des turbulenten Trans-
portmechanismus im Inneren der Strömung auf das Temperaturgefälle an der Wand
im allgemeinen nicht berechnet werden, weshalb sich die Bestimmung des Wärme-
übergangskoe�zienten meist auf experimentell ermittelte Ergebnisse stützt. In diesem
Zusammenhang ist es W. Nuÿelt erstmals gelungen, mit Hilfe von Ähnlichkeitsbetrach-
tungen allgemein gültige Aussagen aus einzelnen Versuchsergebnissen abzuleiten und
auf verschiedene geometrische Anordnungen zu übertragen. Voraussetzung für diese
Übertragbarkeit ist, daÿ sich die Anordnungen geometrisch und hydrodynamisch ähn-
lich sind [29]. Hierbei hat sich gezeigt, daÿ sich die Ähnlichkeit physikalischer Systeme
auf wenige dimensionslose Gröÿen beschränken läÿt. Im weiteren Verlauf dieser Arbeit
stehen vor allem die Nuÿeltzahl (4.14), die Reynoldszahl (4.9), die Pecletzahl (4.10)
und die daraus abgeleitete Prandtlzahl (4.11) im Vordergrund.

Re =
vl

ν
(4.9)

Pe =
vl

a
(4.10)

Pr =
ν

a
=

Pe

Re
(4.11)

In diesen Gleichungen treten die Strömungsgeschwindigkeit v, die charakteristische
Länge l, die kinematische Viskosität ν und die Temperaturleitfähigkeit a auf. Als weite-
re wichtige Gröÿe ist noch der dimensionslose Wärmeübergang nach Nuÿelt zu nennen,
der aus einer Kombination der De�nitionsgleichung des Wärmestroms zwischen Fluid
und Grenzschicht ( Gleichung 4.12) und der, in der Strömungsgrenzschicht geltenden
Wärmeleitgleichung (4.13) folgt. In diesen Gleichungen beschreibt q̇ den �uidseitigen
Wärmestrom in Abhängigkeit des Wärmeübergangskoe�zienten α und der Tempera-
turdi�erenz zwischen der Fluidtemperatur ϑFl und der Temperatur auf der Material-
ober�äche ϑO, während der Wärmestrom in der Grenzschicht als Funktion der Wär-
meleitfähigkeit, des Gradienten der Temperaturverteilung grad(ϑ) und des vektoriellen
Flächenelements dA ist, welches senkrecht zum Flächenelement dA steht.

q̇ = α (ϑFl − ϑO) (4.12)

q̇ = −λ · grad(ϑ) · dA (4.13)

Anschlieÿendes Gleichsetzen und Umformen dieser Gleichungen liefert die De�nitions-
gleichung des dimensionslosen Wärmeübergangs (Nuÿeltzahl) nach Gleichung 4.14 mit
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der Richtungsableitung 1 des Temperaturfeldes nach dem Vektor n.

Nu =
αl

λ
=

∂(ϑ/∆)

∂(n/l)
(4.14)

In dieser Gleichung stellt ∆ die Di�erenz zwischen der Temperatur an der Sensorober-
�äche und der Fluidtemperatur dar. Der Vektor n repräsentiert den Normalenvektor
auf der Ober�äche des Sensors, während der Ein�uÿ der Sensorgeometrie durch die
charakteristische Länge l Berücksichtigung �ndet.
Mit dieser De�nition wird ein mittlerer Wärmeübergang beschrieben, der die ortsab-
hängigen Ein�üsse und Abhängigkeiten der Reynolds- und der Prandtlzahl vernachläs-
sigt [29]. Die Herleitung der Wärmeübertragung auf überströmte Einzelkörper beliebi-
ger Geometrie geht zunächst von den Berechnungen an einer ebenen Platte aus. Das
Bindeglied zwischen Platte und beliebiger Geometrie bildet die sogenannte charakte-
ristische Überströmlänge, die als Quotient aus überströmter Ober�äche des Körpers
und dem am Wärmeaustausch beteiligten Umfang der Projektions�äche des Körpers
in Strömungsrichtung de�niert ist. Die charakteristischen Überstromlängen für eine
Kugel und einen Zylinder, die im Rahmen der folgenden Ausführungen eine wichtige
Rolle spielen, sind Gleichung 4.15 zu entnehmen.

lZyl = d
π

2
lKug = d

(4.15)

Bei der Formulierung der Nuÿeltzahl sind die strömungstechnischen Ein�üsse, die über
die Reynoldszahl in die Gleichung ein�ieÿen, mit zu berücksichtigen. Eine deutliche Än-
derung der Nuÿeltzahl für überströmte Einzelkörper macht sich beim Umschlagen der
Strömung von laminar auf turbulent bemerkbar. Aus diesem Grund muÿ in die Formu-
lierung der Nuÿeltzahl eine Fallunterscheidung in Abhängigkeit von der Reynoldszahl
mit eingearbeitet sein. Nach H. Brauer und D. Sucker [8] oder nach dem Vorschlag
von V. Gnielinski läÿt sich für laminare Strömungsausbildung die Nuÿeltzahl mit guter
Näherung für den Zylinder und die Kugel durch Gleichung 4.16 beschreiben.

Nulam = 0.664 ·
√

Re · 3
√

Pr (4.16)

Diese Gleichungen gelten für eine Reynolds- und Prandtlzahl im Bereich von 0 < Re <
Rekrit und 0 < Pr < ∞.

Bei turbulenten Strömungsverhältnissen, d.h. bei überkritischen Verhältnissen gilt
die von V. Gnielinski [22] aufgestellte Gleichung (4.17) oder die vereinfachte Potenzglei-
chung 4.18 sowohl für die Kugel als auch für den Zylinder, wenn jeweils die charakteris-
tische Länge bei der Berechnung der Reynolds- und der Prandtlzahl Berücksichtigung
�ndet.

Nuturb =
0.037 ·Re0.8 · Pr

1 + 2.443 ·Re−0.1 · (Pr2/3 − 1)
(4.17)

1Die Richtungsableitung ∂ϑ
∂n ist ein Maÿ für die Änderung des Gradientenfeldes gradϑ in Richtung

des Vektors n mit der Länge 1 und ist de�niert durch ∂ϑ
∂n = n · gradϑ
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Nuturb = 0.037 ·Re0.8 · Pr0.48 (4.18)
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Bild 4.3: Näherungsfunktion der Nuÿeltzahl über der Reynoldszahl

Eine Kombination der Nuÿeltzahl für turbulente und laminare Strömungen nach
Gleichung 4.19 liefert eine für technische Zwecke ausreichende Näherung über nahezu
alle Reynoldszahlen (Abbildung 4.3).

Nu = Numin +
√

Nu2
lam + Nu2

turb (4.19)

Mit Hilfe der bisher dargestellten Gleichungen für turbulente und laminare Strömun-
gen für kugel- und zylinderförmige Körper, läÿt sich die Nuÿeltzahl und somit der
Wärmeübergangskoe�zient hinreichend genau beschreiben. Somit ist mit der, aus der
Nuÿeltzahl abgeleiteten Gleichung für den Wärmeübergangskoe�zienten (4.14) eine
Berechnung des Wärmestroms für die jeweils betrachtete Sensorgeometrie möglich und
erlaubt die de�nierte Vorgabe von Randbedingungen zur numerischen Berechnung der
Wärmeleitvorgänge im Sensorinneren.

4.3.2 Wärmeleitung
Im Gegensatz zur Berechnung in strömenden Medien reduziert sich die Fouriersche
DGL um den strömungsabhängigen Teil, womit die Wärmeleitung in einem massiven
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Körper vollständig mit Gleichung 4.20 beschrieben ist [62].

∂ϑ

∂t
= a

(
∂2ϑ

∂x2
+

∂2ϑ

∂y2
+

∂2ϑ

∂z2

)
(4.20)

Der Wärmeleitkoe�zient a ist durch die Gröÿe der Wärmeleitfähigkeit λ, der Wärme-
kapazität c und der Dichte des Materials ρ nach Gleichung 4.21 bestimmt.

a =
λ

ρc
(4.21)

Zur Lösung der in 4.20 beschriebenen Di�erentialgleichung müssen noch Randbedin-
gungen und entsprechende Anfangswerte festgelegt werden. Bei der Festlegung dieser
Randbedingungen sind drei wesentliche Fälle zu unterscheiden [56]. Das Randwertpro-
blem erster Art ist durch eine Vorgabe der Ober�ächentemperatur auf der Berandung
de�niert. Anhand dieser Vorgabe läÿt sich die durch Di�usionsvorgänge verursachte
Wärmetransportzeit berechnen, die zwischen einer Änderung der Ober�ächentempera-
tur und einer darau�olgenden ersten Reaktion des Sensorelements auftritt. Diese Ver-
zugszeit stellt gleichzeitig die obere Grenze der erreichbaren Dynamiksteigerung dar.
Die Randwertvorgabe zweiter Art umfaÿt den de�niert vorgegebenen Wärmestrom an
der Sensorober�äche und spielt in der weiteren Untersuchung keine wesentliche Rolle.
Die Vorgabe des Wärmeübergangs an der Ober�äche entspricht der Randwertbedin-
gung dritter Art. Mit Hilfe der Wärmeübergangsrechnung, die zeitdiskret in kurzen
Abständen im Vergleich zur Sensordynamik neu berechnet und als Randbedingung
an die Fouriersche DGL angepaÿt wird, läÿt sich die Reaktion der gesamten Wärme-
übertragungsstrecke zwischen Fluid und Sensorelement berechnen und mit gemessenen
Referenzdaten vergleichen. Dieses Vorgehen erlaubt somit eine Modellüberprüfung mit
realen Meÿdaten. Zur eindeutigen Lösbarkeit der Di�erentialgleichung müssen neben
den Randbedingungen noch Anfangswerte zur Festlegung der Temperaturverteilung im
Material zum Zeitpunkt t = t0 nach ϑ(t0, x, y, z) = ϑ0(x, y, z) de�niert werden. In bezug
auf die Lösung der Fourierschen DGL emp�ehlt sich die Wahl eines geeigneten Koordi-
natensystems, das an die Geometrie der betrachteten Sensoren in Abbildung 4.4 ange-
paÿt ist. Für die Modellierung des abgastauglichen Sensors für Hochtemperaturanwen-
dungen liegt aufgrund seiner zylindrischen Form die Lösung der Di�erentialgleichung
in Zylinderkoordinaten (Gleichung 4.22) nahe, während sich für den Niedertempera-
tursensor auf NTC-Basis die Lösung in sphärischen Koordinaten nach Gleichung 4.23
anbietet [62].

∂ϑ

∂t
= a

(
1

r

∂ϑ

∂r
+

∂2ϑ

∂r2
+

1

r2

∂2ϑ

∂ϕ2
+

∂2ϑ

∂z2

)
(4.22)

∂ϑ

∂t
= a

(
2

r

∂ϑ

r∂r
+

∂2ϑ

∂r2
+

1

r2

∂2ϑ

∂ψ2
+

cos(ψ)

r2sin(ψ)

∂ϑ

∂ψ
+

1

r2sin(ψ)

∂2ϑ

∂ϕ2

)
(4.23)
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Bild 4.4: Schematische Darstellung des NTC- und des PT100-Sensors

4.3.3 Di�erenzenmethode
Eine allgemeine analytische Lösung für das hier betrachtete Problem ist nur für ver-
einfachte Vorgaben und unter bestimmten Annahmen durchführbar. Im Hinblick auf
einen Vergleich der numerischen Lösung der partiellen Di�erentialgleichung mit einer
Randwertvorgabe 3. Art und den zur Verfügung stehenden Meÿdaten bedarf es eines
Lösungsverfahrens, das jede beliebige Form der Randwertvorgabe über der Zeit einbe-
zieht. Ein anschauliches und für dieses Problem geeignetes numerisches Verfahren stellt
die Di�erenzenmethode dar [61]. Hierbei wird im ersten Schritt eine Ortsdiskretisie-
rung durchgeführt, wodurch ein Satz von Di�erentialgleichungen entsteht, die nur noch
von der Zeit t abhängig sind. Durch diese Ortsdiskretisierung ist der Übergang von ei-
nem System mit örtlich verteilten Parametern auf ein System mit örtlich konzentrierten
Parametern vollzogen. In einem weiteren Schritt werden anschlieÿend die partiellen Ab-
leitungen an den entsprechenden Stützstellen durch ihren Di�erenzenquotienten nach
Gleichung 4.24 ersetzt. Der Einsatz dieses Verfahrens umfaÿt sowohl unterschiedliche
geometrische Anordnungen als auch ein- und mehrdimensionale Betrachtungen [29].

∂ϑ(x,y,t)
∂x

≈ ϑi+1,j(t)−ϑi−1,j(t)

2∆x
| ∂ϑ(x,y,t)

∂y
≈ ϑi,j+1(t)−ϑi,j−1(t)

2∆y

∂2ϑ(x,y,t)
∂x2 ≈ ϑi+1,j(t)−2ϑi,j(t)+ϑi−1,j(t)

∆x2 | ∂2ϑ(x,y,t)
∂y2 ≈ ϑi,j+1(t)−2ϑi,j(t)+ϑi,j−1(t)

∆y2

(4.24)

Angewendet auf die Di�erentialgleichung in Zylinderkoordinaten für den zweidimen-
sionalen Fall nach Gleichung 4.25 zur Berechnung der Wärmeausbreitung im Inneren
des Hochtemperatursensors führt dieses Vorgehen zu Gleichung 4.27.

∂ϑ

∂t
= a

(
∂2ϑ

∂r2
+

1

r

∂ϑ

∂r
+

∂2ϑ

∂z2

)
(4.25)

Die zweidimensionale Formulierung des Problems setzt gleichzeitig vernachlässigbare
Potentialunterschiede in Rotationsrichtung voraus, die in den Gleichungen 4.26 zum
Ausdruck kommen. Diese Annahme ist vor allem durch die Form der Wärmeüber-
gangsberechnung gerechtfertigt, die nur auf den Sensorumfang gemittelte Verhältnisse
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wiedergibt und somit die ortsabhängige Strömungsausbildung in Verbindung mit dem
Wärmeübergang am Umfang des Sensors nicht weiter berücksichtigt.

∂ϑ

∂φ
= 0

∂ϑ

∂z
6= 0

∂ϑ

∂r
6= 0 (4.26)

Ebenso wie die Annahme, daÿ ∂ϑ
∂φ

= 0 zutri�t, liegt die Vermutung nahe, daÿ auch der
Ein�uÿ der Sensorstirnseite auf die Temperaturänderung am Meÿelement vernachläs-
sigbar klein ausfällt. Diese Vermutung wird im Anschluÿ an die Ergebnisse der zweidi-
mensionalen Simulation überprüft.

∂ϑi,j

∂t
(x, y, t) = a{ϑi+1,j ·

(
1

2∆z2
+

1

2hr

)
− 2ϑi,j

(
1

2∆z2
+

1

2∆r2

)
+

ϑi−1,j

(
1

2∆z2
+

1

2∆zr

)
+

ϑi,j+1

2∆r
+

ϑi,j−1

2∆r2
} (4.27)

4.4 Ergebnisse der numerischen Berechnung des
Sensorverhaltens

Nachdem eine mathematische Beschreibung des Wärmeübergangs vom Fluid auf den
Sensor und die Wärmeausbreitung im Sensorinneren erörtert wurde, läÿt sich das Ge-
samtübertragungsverhalten der Temperaturstrecke unter Berücksichtigung verschiede-
ner Randbedingungen simulieren. Die daraus gewonnenen Erkenntnisse lassen sich an-
schlieÿend im Hinblick auf den Entwurf eines vereinfachten, für regelungstechnische
und signaltheoretische Betrachtungen geeigneten Modells nutzen. Zu diesem Zweck
wird zunächst die Qualität der Modellierung getestet, indem die Simulation der Ge-
samtstrecke den gemessenen Prüfstandsdaten gegenübergestellt wird. Gleichzeitig ist
der Ein�uÿ der Sensorstirnseite auf die Temperaturmessung im Rahmen einer darauf
folgenden Simulation abschätzbar. In einem weiteren Schritt kann dann anhand einer
Berechnung mit sprungförmiger Anregung der Sensorober�äche die Totzeit zwischen
Anregung und Temperaturanstieg in Sensormitte ermittelt werden, die gleichzeitig eine
maximale Schwelle der Sensordynamiksteigerung darstellt, die mit Hilfe signaltheoreti-
scher Algorithmen erreichbar ist. Die folgenden Untersuchungen sind zunächst auf die
Simulation des zylindrischen Abgastemperatursensors beschränkt, lassen sich jedoch
problemlos auf nahezu alle Sensorformen übertragen.

4.4.1 Validierung der mehrdimensionalen Wärmeausbreitung in einem
Temperatursensor

Als erste Untersuchung steht die Gegenüberstellung der numerischen Berechnung der
Wärmeübertragungsstrecke zwischen Fluid und Sensorinneren im Vordergrund. Mit
Hilfe dieser Berechnung ist eine Abschätzung der Modellqualität bezüglich seiner Struk-
tur und Parametrierung möglich. Abbildung 4.5 zeigt exemplarisch den Vergleich zwi-
schen numerischer Berechnung und einem gemessenen Temperaturverlauf eines Pt100-
Temperaturelements mit einem Durchmesser von 5 mm. In dieser Darstellung ist der
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4.4 Ergebnisse der numerischen Berechnung des Sensorverhaltens

Temperaturverlauf infolge einer sprungförmigen Anregung der Fluidtemperatur von
45◦C bis 100◦C an 10 äquidistanten, radial verteilten Stützstellen gezeigt. Zur Abschät-
zung der Modellqualität ist der Temperaturverlauf an der Stützstelle in Sensormitte
dem gemessenen Temperaturverlauf gegenüber gestellt.
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Bild 4.5: Temperaturpro�l des Sensors in radialer Richtung nach einer Sprunganregung

Als Ergebnis dieses Vergleichs läÿt sich feststellen, daÿ die Modellrechnung mit dem
gemessenen Temperaturverlauf hinreichend genau übereinstimmt und die zugrundelie-
gende Parametrierung als Basis für das reduzierte Modell dienen kann. Im Mittelpunkt
der nächsten Untersuchung steht die Fragestellung nach dem Ein�uÿ der Stirnseite des
Sensors auf das Meÿelement, dessen Abstand zur Stirnseite ca. 5 mm beträgt. Hierfür
dient eine nähere Betrachtung des sich für den oben genannten Betriebspunkt bilden-
den zweidimensionalen Temperaturpro�ls in Abbildung 4.6. In dieser Simulation ist
eine Stirnseite und der zylindrische Sensormantel einem strömenden Fluid ausgesetzt,
während die verbleibende Stirn�äche auf der Ausgangstemperatur verbleibt, womit dem
Ein�uÿ der Sensorverschraubung Rechnung getragen wird. Sowohl in der dreidimen-
sionalen Darstellung als auch in deren Schnittbetrachtung zu diskreten Zeitpunkten
ist die Einwirkung der Sensorstirnseiten deutlich erkennbar, deren Ein�uÿbereich sich
bis zu 5 mm ins Sensorinnere ausbreitet. Mit Hilfe der Erkenntnis, daÿ sich das Meÿ-
element im Inneren des Sensors auÿerhalb des Ein�uÿbereichs der Stirnseite be�ndet,
lassen sich die weiteren Berechnungen auf einen in z-Richtung unendlich ausgedehnten
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Zylinder beschränken, womit nur noch die radiale Komponente relevant ist und für die
weiteren Berechnungen im Vordergrund steht.
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Bild 4.6: Temperaturpro�l des Sensors nach einer Sprunganregung

Aufgrund der hinreichenden Übereinstimmung der Prüfstandsdaten mit den Simu-
lationsergebnissen kann nun auf der Basis dieses Modells eine genauere Untersuchung
der Verzugszeit vorgenommen werden, die sich aufgrund des Di�usionsprozesses ein-
stellt. Hierfür ist eine Lösung der Wärmeleitgleichung mit der in der Realität nicht
realisierbaren Randbedingung erster Art (konstantes Temperaturpotential auf der Sen-
sorumrandung) durchzuführen. Als Ergebnis dieser Simulation, die mit einem Tempe-
ratursprung auf der Sensorober�äche angeregt ist, läÿt sich die Verzögerungszeit des
Temperaturanstiegs zwischen Sensorwand und Meÿelement ermitteln. Desweiteren er-
laubt diese Simulation Rückschlüsse im Hinblick auf eine Betriebspunktabhängigkeit
des Wärmeleitprozesses, die in erster Linie in nichtlinearen Materialeigenschaften be-
gründet liegt. Das Ergebnis dieser Simulation läÿt sich im Anschluÿ an die Herleitung
eines vereinfachten Modells einbinden und liefert gleichzeitig die maximal erreichbare
Grenze der signaltheoretischen Temperaturdynamiksteigerung. Die numerische Lösung
von Gleichung 4.22 unter Berücksichtigung der Randbedingung erster Art ist in Ab-
bildung 4.7 dargestellt, wobei eine Reaktion der radialen Temperaturausbreitung an
zehn Stützstellen infolge einer sprungförmigen Anregung der Sensorhülle von 100 ◦C
auf 500 ◦C nachgebildet ist. Hierbei ist zu beobachten, daÿ der Verlauf im Inneren des
Sensors ein nahezu lineares Verhalten aufweist, was durch die Näherung mit einer Ex-
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Bild 4.7: Temperaturpro�l des Sensors in radialer Richtung nach einer Sprunganregung

ponentialfunktion bestätigt wird. Anlehnend an diese Näherung erfolgt die Ermittlung
der gesuchten Verzugszeit anhand der entsprechenden Lösungsfunktion einer linearen
Di�erentialgleichung erster Ordnung mit konstanten Koe�zienten. Am Schnittpunkt
des Näherungsverlaufs mit der Anfangstemperatur der numerischen Rechnung läÿt
sich dann eine Verzögerungszeit von ca. 0.5 s ablesen, die in etwa der zu erwarten-
den Wärmetransportzeit entspricht und deren Untersuchungsergebnisse an mehreren
Betriebspunkten keine wesentlichen Änderungen zeigen. Nachdem die Wärmeübertra-
gungsstrecke nahezu vollständig erarbeitet und deren Realitätstreue anhand mehrerer
Simulationen nachvollzogen ist, steht im weiteren Verlauf die Reduktion dieses Mo-
dells auf ein einfaches Modell niedriger Ordnung im Vordergrund. Zuvor liefert der
folgende Abschnitt noch die Übertragungscharakteristik des bisher noch nicht ange-
sprochenen Teilabschnitts in der Gesamtübertragungsstrecke zwischen der Temperatur
im Sensorinneren und dem meÿbaren Signal an den Sensorkontakten.

4.4.2 Übertragungsfunktion des Temperaturmeÿelements
Zur vollständigen Beschreibung der Gesamtstrecke zwischen Fluid und Sensorsignal-
auswertung muÿ neben der Wärmeübertragung vom Fluid auf die Sensorauÿenhaut
und der Wärmeleitung von der Sensorwand zum Meÿelement auch die Übertragungs-
funktion des Meÿelements Berücksichtigung �nden. Im Falle eines Platinsensors ist das
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Bild 4.8: Bestimmung der Sensortotzeit

Übertragungsverhalten, d.h. seine Temperatur-Widerstandscharakteristik durch Poly-
nomdarstellungen in zwei getrennte Temperaturbereiche unterteilt. Im Temperaturbe-
reich von -200 ◦C bis 0 ◦C gilt Gleichung 4.28 während der Temperaturbereich von 0
◦C bis 1000 ◦C durch das Polynom in Gleichung 4.29 beschrieben wird [65].

Rt = R0 ·
(
1 + A · ϑ + B · ϑ2 + C · (ϑ− 100) · ϑ3

)
(4.28)

Rt = R0 ·
(
1 + A · ϑ + B · ϑ2

)
(4.29)

Hierin gelten für die Koe�zienten A bis C folgende Werte:

A = 3.90802 · 10−3◦C
B = −5.80195 · 10−7◦C
C = −4.27350 · 10−12◦C

(4.30)

Wie Abbildung 4.9 erkennen läÿt, ist der Verlauf des Widerstands über der Temperatur
nahezu linear. Ergänzt wird dieses lineare Verhalten durch die hohe Absolutgenauig-
keit des Platinelements von ca. ±0.1◦C [40]. Das Übertragungsverhalten des NTC-
Temperaturmeÿelements wird neben der Strom-Spannungskennlinie des NTC-Fühlers
durch eine zusätzliche Widerstandsbeschaltung bestimmt. Der resultierende Kennlini-
enverlauf ist Abbildung 4.9 zu entnehmen.
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Bild 4.9: Stationäre Kennlinie des Platinsensors

4.5 Reduziertes Modell des Temperatursensors
Im Vordergrund der bisherigen Diskussion standen in erster Linie Modelle, die dem
besseren Verständnis der internen Vorgänge im Sensor und der dazugehörigen Wärme-
einbringung dienen, für die angestrebte Implementierung in signaltheoretische Ansätze
allerdings eher ungeeignet erscheinen. Aus diesem Grund ist ein Übergang von der hoch-
detaillierten Modellierung, die eine Darstellung des Temperaturverlaufs an beliebigen
Positionen im Sensor erlaubt, zu einer deutlich einfacheren Struktur erforderlich. Moti-
viert durch die sehr gute Approximation des Temperaturverlaufs im Sensorinneren mit
einer Exponentialfunktion und aufgrund der Simulationsergebnisse aus Abbildung 4.5,
in denen die örtliche Temperaturverteilung im Sensorinneren auf einem sehr schmalen
Band liegt, beschränkt sich die weitere Modellreduktion auf die Wärmeleitungsvorgän-
ge im Sensorinneren, während die Wärmeübertragungsrechnung nahezu unverändert
übernommen werden kann. Hierzu wird im Gegensatz zur Herleitung der partiellen
Wärmeleitdi�erentialgleichung nicht der Übergang zu in�nitesimalen Systemgrenzen
vollzogen, sondern auf die Geometrie der Sensorhülle ausgedehnt. Angewendet auf die-
se Grenzen dient als Ausgangspunkt für die Erstellung des reduzierten Modells der
erste Hauptsatz der Thermodynamik, der sich in Anlehnung an die vorherrschenden
Randbedingungen auf Gleichung 4.31 reduziert.

U̇ = Q̇ (4.31)
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U̇ = c ·m · dϑ

dt
(4.32)

Zusammen mit der Modellierung des Wandwärmeübergangs nach Gleichung 4.14, der
De�nitionsgleichung für den Energieinhalt innerhalb des Systems nach Gleichung 4.32
und anschlieÿendem Gleichsetzen der Gleichungen, folgt unter Berücksichtigung von
Gleichung 4.33 die Basisgleichung des Temperaturmodells 1. Ordnung nach Gleichung
4.34.

U̇ = Q̇ = λFluid(ϑFluid) · A0 · Nu(wFluid, ϑFluid)

lchar

(ϑFluid − ϑSensor) (4.33)

dϑSensor

dt
=

λFluid(ϑFluid) · 2
cSensor(ϑSensor) · ρSensor(ϑSensor) · rSensor

Nu(wFluid, ϑFluid)

lchar

(ϑFluid − ϑSensor)

(4.34)
In dieser Gleichung beschreibt Nu die mit der entsprechenden charakteristischen Über-
strömlänge gebildete Nuÿeltzahl, lchar die charakteristische Überströmlänge, cSensor die
über die Temperatur gemittelte spezi�sche Wärmekapazität des Sensors und ρSensor die
mittlere Dichte des Sensormaterials. Einen Vergleich zwischen den Ergebnissen, die aus
einer Berechnung dieses Modells mit Prüfstandsdaten folgt, liefert Abbildung 4.10. In
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Bild 4.10: Vergleich des Sensorverhaltens mit realen Daten

dieser Abbildung ist die Sprungantwort des Modells von einer Anfangstemperatur von
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192 ◦C auf eine Endtemperatur von 58 ◦C bei einer Strömungsgeschwindigkeit von 0.055
kg
s

dargestellt. Auftretende Modellierungsungenauigkeiten im Bereich von ca. 10 s bis
ca. 30 s sind im wesentlichen auf eine unzureichende Modellierung des Strömungspro�ls
und die Verwendung von gemittelten Materialeigenschaften zurückzuführen. Dennoch
liefert das Modell über den gesamten betrachteten Bereich eine gute Übereinstimmung
mit den realen Sensorwerten2 und geht ohne gröÿere Änderungen in den folgenden
Estimationsansatz zur hochdynamischen Bestimmung der Fluidtemperatur ein. Die
Gesamtstruktur des reduzierten Modells setzt sich somit aus einer Reihenschaltung
eines Totzeitglieds, welches die Di�usionsvorgänge berücksichtigt und einer Di�eren-
tialgleichung 1. Ordnung mit nichtlinearen Koe�zienten zusammen (Abbildung 4.11).
Der Ein�uÿ der nichtlinearen Wärmeübergangsmodellierung ist über den multiplikativ

FluidJ

Fluidw

Statische

Sensorkennlinie

Sensorx
)( ttt -d ò

),,( SensorFluidFluidwf JJ

Bild 4.11: Strukturbild des reduzierten Modells

einwirkenden Pfad berücksichtigt. Der Integratorausgang ist zuletzt über die statische
Kennlinie des Sensors mit dem Modellausgang verknüpft, wodurch der Zusammenhang
zwischen Sensormittentemperatur und Sensorausgangsgröÿe berücksichtigt ist. Mit der
Herleitung dieser Struktur sind die modellseitigen Voraussetzungen für den Entwurf
eines Estimationsalgorithmus gescha�en, der die hochdynamische Fluidtemperatur aus
dem Signalverlauf des Sensorausgangs schätzt. Die nächsten Schritte bestehen nun in
einer Anpassung des Modells, die im wesentlichen aus einer funktionalen Näherung der
im Modell auftretenden Kennlinien besteht und in einer anschlieÿenden Integration
der resultierenden Gleichungen in einen nichtlinearen Schätzalgorithmus. Im nun fol-
genden Kapitel sind zunächst die Grundlagen der nichtlinearen Kalman-Filter Theorie
umrissen. Eine an diese Erklärungen anschlieÿende Erweiterung des Modells und seine
Integration in den Schätzalgorithmus wird durch eine kurze Diskussion der erzielten
Ergebnisse ergänzt.

2Die deutlich hervortretenden Peaks im Bereich von ca. 37s sind auf äuÿere Störungen zurückzu-
führen, welche in die Auswerteschaltung von benachbarten Prüfeinrichtungen eingekoppelt worden
sind
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Viele regelungstechnische Zeitbereichsmethoden setzen zur Berechnung und Realisie-
rung eines Reglers die vollständige Kenntnis des gesamten Zustandsvektors voraus [14].
Für einfache Systeme läÿt sich diese Anforderung mit Hilfe umfangreicher Messun-
gen erfüllen, während sich die meÿtechnische Erfassung des gesamten Zustandsvektors
bei komplexeren Strecken oftmals zu aufwendig gestaltet oder sich einer technischen
Realisierung vollkommen entzieht. Der Versuch, den Verlauf der Zustandsgröÿen eines
Systems nur aufgrund der Kenntnis der deterministischen Steuergröÿe zu berechnen,
scheitert meist an der nicht exakten Systemmodellierung und an Unschärfen in der
Bestimmung der Anfangszustände. Um dennoch die Anwendung von Verfahren durch-
führen zu können, die sich auf die Kenntnis des Zustandsvektors stützen, begnügt man
sich in der Regel mit einer Näherung oder Schätzung der Zustandsgröÿen [14]. Im Rah-
men dieser Schätzung muÿ aus den zur Verfügung stehenden Beobachtungen y und den
ebenfalls bekannten Eingangsgröÿen u der Zustandsvektor x rekonstruiert werden. Er-
ste Ansätze zur Lösung dieses Problems gehen auf den amerikanischen Regelungstechni-
ker D.G. Luenberger zurück, der sich vorwiegend auf die Behandlung linearer Systeme
beschränkt und dessen Ansatz sich auf die Eliminierung von Abweichungen im An-
fangszustand bzw. selten auftretenden Auslenkungen des Zustandsvektors infolge von
Störgröÿenein�üssen bezieht. Wirken demgegenüber schnell folgende Störungen oder
stochastische Ein�üsse auf die Strecke ein, stoÿen deterministische Methoden an ihre
Grenzen und sind auÿer Stande, das Beobachtungsproblem sinnvoll zu lösen. Für Auf-
gaben dieser Art geht das Beobachtungsproblem in ein Filterproblem über [7], und es
liegt die Verwendung eines Kalman-Filters nahe, das mit Hilfe von a-priori-Kenntnissen
über den stochastischen Charakter des Sensorrauschens und der Modellunsicherheiten
die Schätzung von Zustandsgröÿen ermöglicht. Im Hinblick auf die vorliegende Auf-
gabenstellung, aus einem Sensorsignal auf eine unbekannte Gröÿe zu schlieÿen, bietet
sich zunächst der Entwurf eines Beobachters an. Aufgrund zusätzlich zu erwartender,
im Kraftfahrzeug auftretender stochastischer Störungen, steht im folgenden der Ent-
wurf eines stochastischen Beobachters in Form eines Kalman-Filters im Mittelpunkt.
Die entsprechenden Grundlagen eines linearen Kalman-Filters und seiner nichtlinearen
Erweiterung in Form eines extended Kalman-Filters sind im anschlieÿenden Kapitel
kurz erläutert. Für tiefergreifende Erklärungen sei an dieser Stelle auf einschlägige
Literaturstellen in [41], [42], [43], [44], [45], [21] und [7] hingewiesen.
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5.1 Lineares Kalman-Filter
Der Übergang von der deterministischen zur stochastischen Modellbildung beinhaltet
im wesentlichen die additive Kombination der Beobachtungen mit stochastischen Pro-
zessen und einer Überlagerung des Zustandsgröÿenverlaufs mit Brownschen Prozessen.
Die damit beschriebenen Zufallsphänomene wirken im Rahmen dieser Systemmodel-
lierung einerseits als Modellunsicherheit bezüglich der Systemzustände und verleihen
ihnen einen stochastischen Charakter. Andererseits �nden stochastische Prozesse bei
der Beschreibung der zeitabhängigen stochastischen Meÿfehler Verwendung. Formal ist
diese Modellbildung durch Gleichung 5.1 und 5.2 beschrieben.

ẋ(t) = F (t) · x(t) + B(t) · u(t) + G(t) · w(t) (5.1)

y(t) = C(t) · x(t) + v(t) (5.2)
Der Zustandsvektor x(t) mit der Dimension (n,1) enthält die modellierten Prozeÿzu-
stände, während der p-dimensionale Eingangsvektor u(t) die auf den Prozeÿ wirkenden
Eingangsgröÿen enthält. Neben der Zustandsübergangsmatrix F (t) mit der Dimensi-
on (n,n), die das dynamische Verhalten des Zustandsraummodells bestimmt, treten in
den oben dargestellten Gleichungen noch die Matrizen B(t), G(t) und C(t) mit den Di-
mensionen (n,p) (n,l) und (m,n) auf. Die Gewichtung des Eingangsgröÿenvektors u(t)
auf die Zustandsdi�erentialgleichungen erfolgt über die Steuermatrix B(t), während
der Ein�uÿ des l-dimensionalen Prozeÿrauschens w(t) mit der stochastischen Steue-
rungsmatrix G(t) gewichtet ist. Im Gegensatz zu deterministischen Modellen, geht im
Rahmen einer stochastischen Modellbildung der Zustandsvektor in einen Zufallsva-
riablenvektor über, welcher anhand seiner Wahrscheinlichkeitsverteilungsdichte- bzw.
seiner Wahrscheinlichkeitsverteilungsfunktion charakterisiert ist. Mit der zusätzlichen
Forderung nach gauÿverteilten Verteilungsdichtefunktionen ist die jeweilige Zufalls-
variable durch ihren Erwartungswert und ihre Kovarianz vollständig bestimmt. Der
Zusammenhang zwischen der vektoriellen Zufallsvariablen x(tk, w) und den ebenfalls
als Zufallsvariablenvektor modellierten Ausgangsgröÿen y(tk, w) des Systems, ist durch
die Beobachtungsmatrix C(t) und einem additiv überlagerten Rauschvektor v(t) herge-
stellt. In dieser Anordnung berücksichtigt der Vektor v(t) die stochastischen Rauschan-
teile der Meÿsignale, während der Vektor w(t) das Prozeÿrauschen beinhaltet, mit dem
der Modellierungsunsicherheit Rechnung getragen wird. Die einzelnen Komponenten
der Rauschvektoren sind als mittelwertfreie, gauÿverteilte, weiÿe Rauschprozesse an-
genommen. Diese Annahme vereinfacht die mathematische Behandlung, da sich somit
alle Rauschprozesse durch ihre ersten beiden Momente (Mittelwert und Kovarianz)
charakterisieren lassen. Neben der Mittelwertfreiheit, die durch die Gleichungen 5.3
und 5.4 vollständig beschrieben ist, läÿt sich die Kovarianz durch die Gleichungen 5.5
und 5.6 ausdrücken.

E {v(t)} = 0 (5.3)
E {w(t)} = 0 (5.4)

E
{
v(t) · vT (t + τ)

}
= R(t) · δ(τ) (5.5)
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E
{
w(t) · wT (t + τ)

}
= Q(t) · δ(τ) (5.6)

Zusammen mit der Erweiterung der deterministischen Modellbildung mit stochas-
tischen Prozessen ist auch der Zustandsvektor x als stochastischer Prozeÿ x(·, ·) inter-
pretierbar und somit anhand seiner Verbundverteilung- und Verbundverteilungsdich-
tefunktion bestimmt. Eine exakte Berechnung der Verteilungs- und Verteilungsdich-
tefunktion des stochastischen Prozesses über der Zeit ist im allgemeinen unmöglich
und läÿt sich nur mit der Einschränkung der stochastischen Prozesse auf gauÿverteilte
Markov-Prozesse lösen. Die Forderung nach einer gauÿverteilten Verbundverteilungs-
dichtefunktion beinhaltet, daÿ der Prozeÿ unter Kenntnis der ersten beiden Momente
exakt bestimmt ist, während die Forderung nach einem Markov-Prozeÿ bedeutet, daÿ
die Verteilungsfunktion nur von der Realisierung der letzten Zufallsvariablen abhängt.
Nachdem die Modellbildung abgeschlossen ist, stellt sich unweigerlich die Frage nach
einer Lösung des dazugehörigen Di�erentialgleichungssystems, die formal durch Glei-
chung 5.7 gegeben ist.

x(t) = Φ(t, t0) · x(t0) +
∫ t

t0
Φ(t, τ)B(τ)u(τ)dτ +

∫ t

t0
Φ(t, τ)G(τ)w(τ)dτ (5.7)

Um der späteren Implementierung in einen Digitalrechner entgegenzukommen, wird
an dieser Stelle der Übergang zu einer zeitdiskreten stochastischen Systembeschrei-
bung nach Gleichung 5.9 vollzogen, welche der Lösung von Gleichung 5.7 an diskreten
Zeitpunkten und anschlieÿend der Forderung nach Identität von Gleichung 5.8 und 5.9
entspricht. Im weiteren Verlauf wird von einer äquidistanten Abtastung ausgegangen,
wodurch im Sinne einer einfacheren Schreibweise die Zeitpunkte tk mit dem Argument
k abgekürzt sind. Desweiteren ist zugunsten einer vereinfachten Berechnung der zeit-
liche Verlauf des Eingangsgröÿenvektors u(t) zwischen zwei Diskretisierungspunkten
konstant genähert (ud(k)). Die daraus folgende Bestimmung der diskreten Steuerungs-
matrix Bd und des diskreten Rauschprozesses wd(·, ·) ist durch Gleichung 5.11 und 5.12
gegeben.

x(tk) = Φ(tk, tk−1) · x(tk−1) +
∫ tk
tk−1

Φ(tk, τ)B(τ)u(τ)dτ+

∫ tk
tk−1

Φ(tk, τ)G(τ)dβ(τ)
(5.8)

x(k) = Ad(k − 1) · x(k − 1) + Bd(k − 1) · ud(k − 1) + wd(k − 1) (5.9)
Ad(k − 1) = Φ(tk, tk−1) (5.10)

Bd(k − 1) =
∫ tk

tk−1

Φ(tk, τ) ·B(τ)dτ (5.11)

wd(k − 1) =
∫ tk

tk−1

Φ(tk, τ) ·G(τ) · dβ(τ) (5.12)

Die Eigenschaften des zeitdiskreten Rauschprozesses wd(·, ·) sind durch seine Mittel-
wertfreiheit und seinen Kovarianzkern in den Gleichungen 5.13 bis 5.16 verdeutlicht.

E{wd(k)} = 0 (5.13)
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E{wd(k)wd(j)
T} = Qd(k) · δk(k, j) (5.14)

Qd(k) =
∫ tk+1

tk

Φ(tk+1, τ) ·G(τ) ·Q(τ) ·G(τ)T · Φ(tk+1, τ)T · dτ (5.15)

δ(k, j) =

{
0 für j 6= i
1 für j = i

(5.16)

Das Kroneckersymbol nach Gleichung 5.16 weist in diesem Zusammenhang auf die
Unkorreliertheit der Rauschprozesse hin. Zur weiteren Bestimmung des stochastischen
Prozesses von x(·, ·) steht die Berechnung der ersten beiden Momente zum Zeitpunkt
tk+1 an, die ohne weitere Herleitungen in Gleichung 5.17 und 5.18 in Abhängigkeit der
stochastischen Kenngröÿen zum Zeitpunkt tk angegeben sind.

mx(k) = Φ(k, k − 1) ·mx(k − 1) + Bd(k − 1) · ud(k − 1) (5.17)

Pxx(k) = Φ(k, k − 1) · Pxx(k − 1) · Φ(k, k − 1)T + Qd(k − 1) (5.18)
Zusätzlich zu der mit Gleichung 5.17 und Gleichung 5.18 beschriebenen Charakteris-
tik der vektoriellen Zufallsvariablen x(tk, w) fehlt zur vollständigen Systembeschrei-
bung des stochastischen Systemverhaltens noch die Berechnung der Kenngröÿen für
die vektorielle Zufallsvariable y(·, ·) zum Zeitpunkt tk. Diese folgt in Anlehnung an die
Beobachtungsgleichung 5.19 in Zufallsvariablendarstellung. Die Verbindung zwischen
stochastischer Prozeÿgröÿe x(·, ·) und der ebenfalls als Zufallsvariable interpretierbaren
Meÿvektorzufallsvariable liefert Gleichung 5.19

y(tk, ·) = C(tk) · x(tk, ·) + v(tk, ·) (5.19)

Zur Beschreibung des hierin auftretenden gauÿverteilten stochastischen Prozesses v(tk, ·)
dienen ebenfalls der Erwartungswert und der Kovarianzkern nach Gleichung 5.20 und
5.21.

E{v(tk)} = 0 (5.20)
E{v(tk) · v(tj)

T} = R(tk) · δ(k, j) (5.21)
Aufgrund des gauÿverteilten Zufallsprozesses x(k, ·), des ebenfalls gauÿverteilten sto-
chastischen Meÿrauschens v(k, ·) und der linearen Abbildungsvorschrift nach Gleichung
5.19 kann der Meÿprozeÿ als Gauÿprozeÿ vorausgesetzt werden und ist somit anhand
seines ersten Moments und seines Kovarianzkerns nach Gleichung 5.22 und 5.23 be-
schrieben.

my(k) = C(k) ·mx(k) (5.22)
Pyy(k, j) = C(k) · Pxx(k, j) · C(j)T + R(k) · δ(k, j) (5.23)

Als Ergebnis der bisherigen Betrachtungen sind die zeitdiskreten Zufallsprozesse x(·, ·)
und y(·, ·) zum Zeitpunkt tk+1 anhand ihrer Momente in Abhängigkeit ihrer stochas-
tischen Kenngröÿen, zum Zeitpunkt tk vollständig bestimmt. Aufbauend auf diese
Kenntnisse läÿt sich in einem weiteren Schritt der Meÿvektor, der als Realisation der
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Zufallsvariablen y(·, ·) modelliert ist, zur Schätzung des Zustandsvektors x heranzie-
hen. Nach Bayes genügt hierzu die Berechnung der bedingten Verteilungsdichtefunktion
fx(k)|Y (k)(ξk

, Y k) der Zufallsvariablen x(k, ·) bedingt auf die Realisation der Zufallsva-
riablen Y (·, ·) bis zum Zeitpunkt tk, wobei der Beobachtungsvektor Y (k) die bis zum
Zeitpunkt tk angefallenen Messwerte beinhaltet. Diese Verteilungsdichtefunktion um-
faÿt alle Informationen über den Zufallsvektor x(k, ·), die aus den Meÿwerten gewonnen
werden können. Diese Berechnung ist allerdings nur unter der Voraussetzung gauÿför-
miger Verteilungsdichtefunktionen möglich. Als Schätzwert für die Realisationen der
Zufallsvariablen x(tk, ·) dient dann der berechnete Erwartungswert, bedingt auf die
Meÿwertvergangenheit. Aufgrund der vorausgesetzten Gauÿförmigkeit minimiert dieser
Schätzwert gleichzeitig mehrere Fehlerkriterien und stellt somit in mehrfacher Hinsicht
eine optimale Schätzwertbildung dar. Ohne weiter auf die detaillierte Herleitung des
Kalman-Filter Algorithmus auf der Basis der bedingten Verbundverteilungsdichterech-
nung einzugehen, ist der vollständige Algorithmus durch die Gleichungen 5.24 bis 5.28
beschrieben.

x̂−(k) = Ad(k − 1) · x̂+(k − 1) + Bd(k − 1) · ud (5.24)
P−(k) = Ad(k − 1) · P+(k − 1) · AT (k − 1) + G(k − 1) ·Q(k − 1) ·GT (k − 1) (5.25)

K(k) = P−(k) · CT (k)·[
C(k) · P−(k) · CT (k) + R(k)

]−1 (5.26)

x̂+(k) = x̂−(k) + K(k) ·
(
y(k)− C(k) · x̂−(k)

)

= x̂−(k) + K(k) ·
(
y(k)− ŷ−(k)

) (5.27)

P+(k) = P−(k)−K(k) · C(k) · P−(k) (5.28)

5.2 Nichtlineares Kalman-Filter
Nachdem im vorhergehenden Abschnitt die Grundlagen der linearen Zustandsestima-
tion erläutert sind, beschäftigt sich dieses Teilkapitel mit der Theorie des extended
Kalman-Filters, der eine genaue Erklärung des linearized Kalman-Filters vorausgeht.

5.2.1 Linearized Kalman-Filter
Bevor auf den allgemeinen Fall der Zustandsschätzung eines nichtlinearen Systems ein-
gegangen wird, beschäftigt sich der folgende Abschnitt zunächst mit einer vereinfachten
Problemstellung, die von der Vorgabe einer Solltrajektorie xn ausgeht und stillschwei-
gend voraussetzt, daÿ eine überlagerte Regelung die Zustandstrajektorie in unmittel-
barer Nähe der vorgegebenen Solltrajektorie hält. Unter dieser Randbedingung ist es
möglich, die auf lineare Systeme beschränkte Kalman-Filter Theorie auf nichtlineare
Systeme anzuwenden. Die nichtlineare stochastische Systemmodellierung erfolgt mit
Gleichung 5.29.

dx(t) = f(x(t), u(t), t)dt + G(t)dβ(t) (5.29)
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Der n-dimensionale Funktionsvektor f repräsentiert die deterministische Systembe-
schreibung in Abhängigkeit des r-dimensionalen Steuervektors und des n-dimensionalen
Zustands x, während der m-dimensionale Vektor dβ den überlagerten Brownschen
Prozeÿ mit der Di�usion Q(t) beschreibt, dessen zugehöriger weiÿer, gauÿverteilter
Rauschprozess w(t) anhand Gleichung 5.4 und 5.6 beschrieben ist. Die zeitdiskreten
Beobachtungen sind ebenfalls als Realisation von Zufallsvariablen zu interpretieren, die
durch Gleichung 5.30 gegeben sind.

z(ti) = h(x(ti), ti) + v(ti) (5.30)

In dieser Gleichung gibt der m-dimensionale Vektor h den deterministischen Zusam-
menhang zwischen dem Zustandsvektor x und der Beobachtung z wieder, während
v(ti) den mittelwertfreien zeitdiskreten weiÿen Rauschprozeÿ repräsentiert, der anhand
seines Kovarianzkerns nach Gleichung 5.31 beschrieben ist.

E{v(ti) · vT (tj)} =

{
R(ti)δ(ti − tj) für ti = tj

0 für ti 6= tj
(5.31)

Im Rahmen dieser Aufgabenstellung, in der das Führungsverhalten eines Systems in
Verbindung mit einer vorgegebenen Solltrajektorie im Vordergrund steht und die Er-
kenntnisse der linearen Regelungstechnik auf ein nichtlineares System angewendet wer-
den, ist es zunächst zweckmäÿig, von einer weiteren Betrachtung der Zustandsgröÿe x
zu deren Abweichung von einer gegebenen Solltrajektorie xn nach Gleichung 5.32 über-
zugehen.

ẋ(t)− ẋn(t) = f(x(t), u(t), t)− f(xn(t), u(t), t) + G(t)w(t) (5.32)
Mit Hilfe einer Taylorreihenentwicklung des ersten Terms auf der rechten Seite entlang
der gegebenen Referenztrajektorie leitet sich Gleichung 5.33 ab, worin das Restglied R
alle Terme höherer Ordnung beinhaltet.

ẋ(t)− ẋn(t) =
∂f(x(t), u(t), t)

∂x
|x=xn(t)[x(t)− xn(t)] + R + G(t)w(t) (5.33)

Eine übersichtlichere Darstellung dieser Fehlerdi�erentialgleichung liefert Gleichung
5.34, worin die Matrix F (t, xn(t)) die partiellen Ableitungen des Funktionsvektors f
nach dem Zustandsvektor x entsprechend Gleichung 5.35 enthält und der Vektor δx die
Di�erenz zwischen dem Zustandsverlauf des Systems und des gegebenen Sollzustands-
verlaufs angibt. Aufgrund der Linearisierung des Systems entlang einer Solltrajektorie
ist nun der Übergang von der nichtlinearen Systembeschreibung auf eine lineare zeit-
variante Darstellung vollzogen.

δẋ(t) = F (t, xn(t))δx(t) + G(t)w(t) (5.34)

F (t, xn(t)) =
∂f(x, u(t), t)

∂x
|x=xn(t) (5.35)
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Unter der Annahme, daÿ das Restglied klein genug bleibt, ohne einen nennenswer-
ten Ein�uÿ auf das Ergebnis dieser Berechnung auszuüben, beschreibt die Lösung von
Gleichung 5.34 den Verlauf der Di�erenz zwischen der Nominaltrajektorie und des
tatsächlichen Trajektorienverlaufs des Systems. Die damit verbundenen Abweichungen
zwischen der zur Referenztrajektorie gehörenden Meÿgröÿe und der von der System-
trajektorie verursachten Meÿgröÿe ist durch Gleichung 5.36 beschrieben.

z(ti)− zn(ti) = h(x(ti), ti)− h(xn(ti), ti) + v(ti) (5.36)

Ein an das Vorgehen zur Bestimmung der Zustandsvektorabweichung angelehntes Ver-
fahren liefert für die Meÿvektorabweichung die Di�erentialgleichung nach 5.37, worin
die Matrix H die partiellen Ableitungen des Funktionsvektors h nach dem Vektor x an
der Stelle xn nach Gleichung 5.38 beinhaltet.

δz(ti) = H(ti, xn(ti)) · δx(ti) + v(ti) (5.37)

H(ti, xn(ti)) =
∂h(x(ti))

∂x
|x=xn(ti) (5.38)

Die Estimation des Systemzustands erfolgt aufbauend auf die bisherigen Betrachtungen
unter Anwendung der linearen Estimationstheorie nach Gleichung 5.34 und 5.37, die
zunächst einen Schätzwert der Abweichung zwischen der Referenztrajektorie und der
Systemtrajektorie liefert. Eine anschlieÿende Addition der geschätzten Abweichungen
mit der Referenztrajektorie liefert dann einen Schätzwert für den gesuchten Zustands-
vektorverlauf des Systems nach Gleichung 5.39.

x̂(t) = xn + δ̂x(t) (5.39)

5.2.2 Extended Kalman-Filter
Eine Lösungsmethode für allgemeinere Aufgabenstellungen, bei denen der gewünschte
Verlauf des Zustandsvektors nicht von vornherein feststeht, sieht das extended Kalman-
Filter vor. Hierbei wird nach einer Schätzung des Zustandsvektors die Referenztrajek-
torie auf der Basis des bekannten Eingangsgröÿenverlaufs und eines Systemmodells bis
zum nächsten diskreten Zeitpunkt vorausberechnet. Als Anfangswert dieser Berech-
nung dient der zuletzt ermittelte Schätzwert für die Realisation des Zufallsprozesses
x(·, ·), wodurch der Startwert und der Verlauf der Fehlerdi�erentialgleichung dem Null-
vektor entspricht. Somit reduziert sich das �measurement update� der Fehlerdi�erenti-
algleichung auf die in Gleichung 5.40 dargestellte Form.

δ̂x(t+i+1) = K(ti+1)[zi+1 − h(xn(ti+1|ti), ti+1)] (5.40)

Sowohl P (ti+1) als auch H(ti+1) werden entlang der Referenztrajektorie im Intervall
zwischen ti und ti+1 ermittelt. Anschlieÿend errechnet sich der geschätzte Zustands-
vektor aus einer Kombination der Referenztrajektorienberechnung zum Zeitpunkt ti+1
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und der Schätzung der Abweichung des Zustandsvektors von dieser Trajektorie zum
selben Zeitpunkt nach Gleichung 5.41.

x̂(t+i+1) = x̂(ti+1|ti) + K(ti+1)(zi+1 − h(x̂(ti+1|ti), ti)) (5.41)

Zusammenfassend ist der vollständige Algorithmus zur Berechnung des optimal ge-
schätzten Zustandsvektors in den Gleichungen 5.42 bis 5.46 dargestellt.

˙̂x(t|ti) = f(x̂(t | ti), u(t), t)
mit x̂(ti|ti) = x̂(t+i )

(5.42)

Ṗ (t | ti) = F (t, x̂(t | ti)) · P (t | ti) + P (t | ti) · F T (t, x̂(t | ti))+

G(t) ·Q(t) ·GT (t)

mit P (ti|ti) = P (t+i )

(5.43)

K(ti) = P (t−i )HT (ti, x̂(t−i ))[H(ti, x̂(t−i ))P (t−i )HT (ti, x̂(t−i )) + R(ti)]
−1 (5.44)

x̂(t+i ) = x̂(t−i ) + K(ti)(zi − h(x̂(t−i ), ti)) (5.45)
P (t+i ) = P (t−i )−K(ti)H(ti, x̂(t−i ))P (t−i ) (5.46)
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6 Angewandte Kalman-Filter Theorie und
Ergebnisdarstellung

6.1 Nichtlineare Estimation der Fluidtemperatur

Wie aus den vorhergehenden Betrachtungen klar hervorgeht, stellt die Ermittlung der
Temperatur in der AGR-Mischstrecke den limitierenden Faktor bei der dynamischen
AGR-Raten-Bestimmung dar. Im Zuge eines systemtheoretischen Ansatzes führt die-
se Problemstellung in einem ersten Schritt zur Ermittlung der Übertragungsfunktion
zwischen der Fluidtemperatur und dem Sensorausgang, worauf sich unmittelbar ei-
ne Entfaltung zwischen der Übertragungsfunktion und dem Ausgangsgröÿenverlauf im
systemtheoretischen Sinne anschlieÿt. Bei der Anwendung dieses Verfahrens wirken
zunächst zwei Randbedingungen einschränkend. Zum einen läÿt sich die Entfaltung
nur auf lineare, zeitdiskrete Systeme anwenden, zum anderen muÿ die Länge der Ab-
tastreihe vor der Verarbeitung bekannt sein, wodurch sich eine Online-Verarbeitung
der Meÿwerte ausschlieÿt. Um dennoch eine online-fähige, dynamische Ermittlung der
Fluidtemperatur zu realisieren, verlagert sich der in dieser Arbeit favorisierte Lösungs-
weg von einem systemtheoretischen Ansatz zu einem regelungstechnischen Vorgehen,
wobei ein Beobachterentwurf im Mittelpunkt steht, der neben der Beobachtungsaufga-
be gleichzeitig stochastische Ein�üsse des Meÿsignals berücksichtigt und �ltert. Hierzu
werden zunächst die Inhalte von Kapitel 4 mit der Theorie des nichtlinearen Kalman-
Filterentwurfs zusammengeführt. Untypisch bei dieser Beobachtungsaufgabe ist das
Fehlen einer Eingangsgröÿe, da als einzige Information nur das Sensorsignal und ein
Modell der Übertragungsstrecke zur Verfügung steht, welches den Zusammenhang zwi-
schen der Fluidtemperatur und dem Sensorausgangssignal beschreibt. Um in Gegen-
wart dieser Einschränkung die Fluidtemperatur in die Modellbildung aufzunehmen und
einer Zustandsschätzung Zugang zu gewähren, wird die Fluidtemperatur als Zustand
im Rahmen eines linearen zeitinvarianten Eingangsgröÿenmodells berücksichtigt. So-
mit setzt sich der, in diesem Filter verwendete deterministische Modellteil neben dem
bisher besprochenen Sensormodell aus einer zusätzlichen linearen Eingangsgröÿenmo-
dellierung zusammen, die den zeitlichen Verlauf der Fluidtemperatur und ihrer ersten
zeitlichen Ableitung während der Prädiktion aus den zuvor optimal geschätzten Zu-
standswerten extrapoliert. Beide Modellteile zusammen werden dann im Zustandsraum
formuliert und anschlieÿend im Rahmen eines Kalman-Filterentwurfs implementiert.

87



6 Angewandte Kalman-Filter Theorie und Ergebnisdarstellung

6.1.1 Eingangsgröÿenmodellierung
Wie schon im vorhergehenden Abschnitt angedeutet, fehlt im Gegensatz zum Beob-
achterentwurf für regelungstechnische Zielsetzungen die Kenntnis über den Verlauf der
Eingangsgröÿe u(t) in Form des Fluidtemperaturverlaufs. Um dennoch eine sinnvol-
le Modellierung bereitzustellen, die in den Entwurf eines Beobachters integrierbar ist,
�ndet ein Ansatz zur Lösung linearer Zustandsdi�erentialgleichungen Verwendung, der
in der linearen Systemtheorie durchaus gebräuchlich ist und auf ein geschlossenes ana-
lytisches Lösungsverfahren zurückgreift [14]. Um die ursprüngliche Motivation dieses
Verfahrens und die Verbindung zur vorliegenden Problemstellung aufzuzeigen, beschäf-
tigt sich der folgende Abschnitt mit der zugrundeliegenden Methode zur Lösung von
Zustandsdi�erentialgleichungen nach Gleichung 6.1.

ẋ(t) = Ax(t) + Bu(t) (6.1)

Die zu dieser Zustandsraumdarstellung gehörende allgemeine Lösung für x(t) ist durch
Gleichung 6.2 gegeben und läÿt sich leicht in ihr rekursives zeitdiskretes Äquivalent
nach Gleichung 6.3 überführen. Sowohl die zeitdiskrete, als auch die zeitkontinuierli-
che Formulierung der Lösungsfunktion setzt sich aus einem homogenen Anteil, der den
Ein�uÿ des Anfangswertes berücksichtigt und einem Faltungsintegral zusammen, wel-
ches die Wirkung der Eingangsgröÿen auf den zeitlichen Verlauf der Zustandsgröÿen
ausdrückt.

x(t) = Φ(t− t0)x(t0) +
∫ t

t0
Φ(t− τ)Bu(τ)dτ (6.2)

x(tk+1) = Φ(tk+1 − tk)x(tk) +
∫ tk+1

tk

Φ(tk+1 − τ)Bu(τ)dτ (6.3)

Während sich die in Gleichung 6.3 auftretende Transitionsmatrix Φ(tk+1−tk) = Φ(T ) =
eAT vergleichsweise einfach ermitteln läÿt, zieht die Lösung des Faltungsintegrals bei
kontinuierlich veränderlicher Eingangsgröÿe zwischen zwei Diskretisierungspunkten einen
deutlichen Bedarf an Rechenzeit nach sich und ist gleichzeitig von Fehlern begleitet,
die der numerischen Lösung anhaften. Zur Vermeidung der damit verbundenen Pro-
bleme wird anstatt der Lösung der inhomogenen Di�erentialgleichung die Lösung eines
äquivalenten erweiterten homogenen Systems bevorzugt. Hierzu ersetzt ein geeignet
gewähltes homogenes Eingangsgröÿenmodell nach Gleichung 6.4 den Verlauf des Ein-
gangsgröÿenvektors u(t) zwischen zwei diskreten Zeitschritten.

˙̃x(t) = Ãx̃

ỹ(t) = u(t) = C̃x̃(t)
(6.4)

In Kombination mit der Systemdi�erentialgleichung 6.1 folgt die Zustandsraumbe-
schreibung des erweiterten Systems mit Gleichung 6.5. Diese Betrachtung liefert sowohl
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den Zustandsvektor des Gesamtsystems 6.6 als auch die entsprechende Systemmatrix
in Gleichung 6.7. [

ẋ(t)
˙̃x(t)

]
=

[
A BC̃

0 Ã

] [
x(t)
x̃(t)

]
(6.5)

x̌ =

[
x(t)
x̃(t)

]
(6.6)

Ǎ =

[
A BC̃

0 Ã

]
(6.7)

Nach [14] läÿt sich durch ein Eingangsgröÿenmodell 2. Ordnung bei entsprechender
Wahl der Abtastintervalle und der Ausgangsmatrix C̃ der gröÿte Teil aller praktisch
relevanten Eingangszeitfunktionen nachbilden, wenn es zu Beginn des betrachteten
Zeitintervalls mit den entsprechenden Anfangswerten x̃(t0) initialisiert wird. Mit der
Einbindung dieses Ansatzes in einen Kalman-Filter Algorithmus erfolgt die Initiali-
sierung des Eingangsgröÿenmodells während des �measurement updates�, indem die
Di�erenz zwischen Beobachtungswerten und Modellausgangswerten, gewichtet mit den
Kalman-Gains, den einzelnen Zustandswerten zugewiesen wird. Als Resultat gewinnt
darüberhinaus die anschlieÿende Berechnung der Prädiktion für den folgenden Zeitab-
schnitt im Vergleich mit einer Berechnung, die einen konstanten Eingangsgröÿenver-
lauf während des Prädiktionsintervalls voraussetzt, an Genauigkeit. Angewendet auf
die vorliegende Problemstellung �ndet die in den Gleichungen 6.8 und 6.9 dargestellte
Struktur zur Berechnung des Fluidtemperaturverlaufs Verwendung.

Ã =

[
0 1
0 − 1

τ

]
(6.8)

C̃ =
[

1 0
]

(6.9)

Als wesentlichen Vorteil dieser Struktur ist seine breite Abdeckung an Signalverläufen
in Abhängigkeit des Parameters τ zu sehen, mit der sich das Verhalten des Eingangs-
gröÿenmodells zwischen einem einfachen Halteglied 0. Ordnung und einer linearen Ex-
trapolation variieren läÿt. Auf einen zweiten Rückkopplungszweig ist bei dieser Anord-
nung bewuÿt verzichtet worden, da die damit verbundene Schwingungsfähigkeit dieser
Anordnung nicht notwendig ist.

6.1.2 Zustandsraumdarstellung des Gesamtmodells
Die nun folgende Integration des Sensormodells in den Schätzalgorithmus erfordert
zunächst eine funktionale Darstellung des Di�erentialgleichungssystems im Zustands-
raum. Hierfür müssen alle nichtlinearen Terme, die über Kennfelder beschrieben sind,
durch Polynome approximiert werden. Um die Anzahl der Polynome und somit der
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Rechenoperationen auf ein Minimum zu begrenzen, sind verschiedene Terme nach Glei-
chung 6.10 zusammengefaÿt und genähert.

fa(T ) = 1
ρFluid(T )·νFluid(T )

fb(T ) =
(

1
ρFluid(T )·νFluid(T )

)1.6

fc(T ) = λFluid(T )
cSensor(T )·ρSensor(T )

(6.10)

Nach einer weiteren Zusammenfassung der Konstanten nach Gleichung 6.11 und der
in Gleichung 6.12 festgelegten Wahl der Zustandsgröÿen, läÿt sich das resultierende
vollständige Zustandsraummodell durch Gleichung 6.13 beschreiben, während die Aus-
gangsgleichung durch 6.14 gegeben ist.

k1 = 2
rSens

k2 = 0.6642

Ar·Ls
· 0.7 2

3

k3 =
(

Ls

Ar

)1.6 ·
(

0.037·0.70.48

Ls

)2

k4 = Numin

Ls

(6.11)

x =




TSensor

TFluid

ṪFluid


 (6.12)

ẋ1 = k1 · fc (x2 − x1)
(
k4 +

√
u1 · fa · k2 + u1.6

1 · fb · k3

)

ẋ2 = x3

ẋ3 = −x3 · 1
τKF

(6.13)

y = x1 (6.14)
Das Ergebnis der Integration des bisher erläuterten Gesamtmodells in ein Extended
Kalman-Filter, gemäÿ der beschriebenen Schritte, ist im folgenden Abschnitt darge-
stellt.

6.1.3 Ergebnisdarstellung
Einen Vergleich der mit diesem Algorithmus gewonnenen Resultate mit Referenzdaten
zeigt Abbildung 6.1. Im Rahmen dieser Gegenüberstellung der berechneten Fluidtem-
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Bild 6.1: Vergleich des rekonstruierten Temperaturverlaufs mit Referenzdaten

peratur mit Referenzmessungen eines NiCrNi-Sensors mit einer geringen Ansprechzeit,
fällt zunächst auf, daÿ das rekonstruierte Temperatursignal deutlich schneller als das
Sensorrohsignal gegen seinen Endwert konvergiert. Ebenso deutlich ist die verzögerte
Reaktion des Algorithmus zu erkennen, die hauptsächlich durch die Verzugszeit des
Di�usionsprozesses bestimmt ist. Ein wesentlicher Nachteil des Verfahrens ist die na-
hezu vollständige Abhängigkeit des Ergebnisses von der Genauigkeit der Modellierung.
Dieser Sachverhalt ist als Ursache für die hohe Sensibilität der Estimation gegenüber
Störungen zu sehen, die dem Rohsignal überlagert sind. Durch eine diesem Umstand
Rechnung tragende Parametereinstellung läÿt sich dieses Verhalten verbessern und star-
ke Signalausbrüche etwas eindämmen, gleichzeitig muÿ allerdings mit einem gleicher-
maÿen erkennbaren Güteverlust in den Estimationsergebnissen gerechnet werden. Als
wirksame Alternative bietet sich eine dynamische Korrektur des Prozessrauschens an,
die abhängig von der Höhe der Residuensequenz dafür sorgt, daÿ der Algorithmus bei
dynamischen Anforderungen sensibel reagiert, während bei stationären Signalverläufen
die Reaktion des rekonstruierten Signals auf Störein�üsse eher träge ausfällt und somit
einen geglätteten Ergebnisverlauf zur Verfügung stellt. In bezug auf die dynamische
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Verbesserung des Sensorsignals leistet die hier gezeigte Realisierung des Algorithmus
eine betriebspunktabhängige Steigerung um einen Faktor zwischen 5 und 10.

6.2 Lineares Kalman-Filter zur Fluidtemperaturschätzung
Der im letzten Abschnitt durchgeführte Entwurf eines Extended Kalman-Filters liefert
zwar sehr gute Ergebnisse bei der Berechnung der Fluidtemperatur aus den Sensor-
signalverläufen, dennoch bleibt sein Einsatz aufgrund des sehr hohen Rechenaufwands
den meisten praktischen Anwendungen verschlossen. Der hohe Rechenaufwand ist zum
einen in der zeitkontinuierlichen Formulierung des Modells zu sehen, was mit einer nu-
merischen Lösung des Zustandsraummodells zwischen zwei Abtastpunkten verknüpft
ist. Zum anderen ist die Berechnung der F-Matrix, die wiederum zur Bestimmung
der Schätzfehlerkovarianz dient, aufgrund der darin enthaltenen partiellen Ableitun-
gen mit einem hohen Rechenaufwand verbunden. Zwar muÿ nach [44] die Berechnung
dieser Matrix nicht mit der numerischen Lösung mitgezogen werden, da eine einmalige
Berechnung am Prädiktionsende der Genauigkeit des Gesamtergebnisses nicht scha-
det, dennoch ist bei einer nahezu vollbesetzten Matrix der Rechenaufwand nicht zu
unterschätzen. In diesem Abschnitt soll deshalb ein linearer Ansatz verfolgt werden,
der einem praktischen Einsatz entgegen kommt, da die damit verbundenen Operatio-
nen mit vergleichbar geringem Rechenaufwand zu bewältigen sind. Bei den folgenden
Ausführungen stellt ähnlich wie beim Entwurf des Extended Kalman-Filters die Model-
lierung der Wärmeübertragungsstrecke zwischen Fluid und Temperaturelement nach
Gleichung 4.34 die modellseitige Basis der weiteren Betrachtungen dar, worauf sich ein
einfaches Beobachtungsprinzip anwenden läÿt, welches gleichzeitig die Reduktion des
nichtlinearen Filterproblems auf einen linearen Lösungsansatz umfaÿt.
Zunächst wird ein lineares, zeitvariantes System in Zustandsraumdarstellung nach Glei-
chung 6.15 und 6.16 betrachtet.

ẋ(t) = A(t)x(t) + B(t)u(t) (6.15)

y(t) = C(t)x(t) (6.16)
Die Beobachtungsaufgabe gestaltet sich für dieses System trivial, wenn die Beobach-
tungsmatrix C(t) quadratisch regulär und somit invertierbar ist. Unter diesen Voraus-
setzungen läÿt sich das Gleichungssystem nach x(t) au�ösen und nach Gleichung 6.17
eindeutig bestimmen.

x(t) = C−1(t) · y(t) (6.17)
Die Berechnung des Zustandsvektors x nach diesem Ansatz ist in all jenen Fällen durch-
führbar, in denen eine genügend groÿe Anzahl Beobachtungen zur Verfügung steht, um
eine quadratisch reguläre C-Matrix zu gewährleisten. In realen Aufgabenstellungen fällt
der Sensorumfang aus Kostengründen meist kleiner aus als die Anzahl der zu beobach-
tenden Zustände, wodurch die oben genannte Forderung nicht erfüllt ist. Um dennoch
die C-Matrix in die gewünschte Form zu überführen, können einzelne Ausgangsglei-
chungen (yi(t)) hinreichend oft di�erenziert und die daraus resultierenden Zeilen in
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den Beobachtungsvektor übernommen werden, wodurch die Anzahl der Zeilen in der
C-Matrix zunimmt. Veranschaulicht wird dieses Vorgehen anhand eines Beispiels, be-
zogen auf ein lineares zeitinvariantes System n-ter Ordnung, mit einer Eingangs- und
einer Ausgangsgröÿe nach Gleichung 6.18 und 6.19.

ẋ(t) = Ax(t) + bu(t) (6.18)

y(t) = c′x(t) (6.19)

Wiederholtes Ableiten von Gleichung 6.19 unter Verwendung von 6.18 liefert das in
Gleichung 6.20 dargestellte Gleichungssystem.

y(t) = c′x(t)

ẏ(t) = c′ẋ(t) = c′Ax(t) + c′bu(t)

ÿ(t) = c′Aẋ(t) + c′bu̇(t) = c′A2x(t) + c′Abu(t) + c′bu̇(t)

yn−1(t) = · · · = c′An−1x(t) +
n−2∑
i=0

c′An−2−ibu(i)(t)

(6.20)

Angewendet auf die Bestimmung der Fluidtemperatur bedeutet dies, daÿ in einem er-
sten Schritt ein Zustandsraummodell zur Verfügung stehen muÿ, welches diesen Ansatz
unterstützt. Anschlieÿend erfolgt in einem zweiten Schritt die Bestimmung eines ge-
gen Störungsein�üsse robusten erweiterten Beobachtungsvektors. Aufbauend auf das
reduzierte Modell der Temperaturübertragungsstrecke folgt die Darstellung des Zu-
standsraummodells nach Gleichung 6.21.

ẋ = Ñu · (u1 − x)
y = x

(6.21)

In dieser Gleichung umfaÿt Ñu die erweiterte Nuÿeltzahl 1 nach Gleichung 6.22, wäh-
rend die Sensortemperatur als Zustand (x) und die Fluidtemperatur (u1) als Eingangs-
gröÿe Berücksichtigung �nden.

Ñu =
λFluid · 2

cSensor · ρSensor · rSensor · Lchar

·Nu (6.22)

Um das bisher beschriebene Verfahren anwenden zu können, muÿ die Fluidtempera-
tur zusätzlich in den Zustandsvektor übernommen werden, wodurch ein erweitertes
Zustandsraummodell entsteht, in dem der Zustandsvektor aus der Sensor- und der
1In allen folgenden Schritten wird die erweiterte Nuÿeltzahl im Berechnungsintervall als konstant
betrachtet. Die nichtlinearen Ein�üsse kommen somit nur mit der Berechnung der erweiterten
Nuÿeltzahl an diskreten Zeitpunkten zur Geltung
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Fluidtemperatur nach Gleichung 6.23 resultiert, während die Eingangsgröÿe die erste
zeitliche Ableitung der Fluidtemperatur nach Gleichung 6.24 erfaÿt.

x̃ =

[
TSensor

TFluid

]
(6.23)

ũ =
[

ṪFluid

]
(6.24)

Die vollständige Zustandsraumdarstellung des erweiterten Systems ist somit durch
Gleichung 6.25 gegeben, während die Beobachtungsgleichung durch Gleichung 6.26 re-
präsentiert ist.

˜̇x =

[
−Ñu Ñu
0 0

]
x̃ +

[
0
1

]
ũ (6.25)

ỹ =
[

1 0
]
x̃ (6.26)

Anschlieÿend liefert eine Erweiterung des Beobachtungsvektors mit Hilfe des oben er-
wähnten Verfahrens die Beobachtungsgleichung nach Gleichung 6.27.

ỹ =

[
ỹ
˜̇y

]
=

[
x̃1

˜̇x1

]
=

[
x̃1

Ñu·̃x2 − Ñu·̃x1

]
=

[
1 0

−Ñu Ñu

]
·
[

x̃1

x̃2

]
(6.27)

Die endgültige Gleichung zur Bestimmung der Fluidtemperatur folgt aus einer In-
version der C-Matrix und anschlieÿendem Au�ösen der Beobachtungsgleichung nach
dem Zustandsvektor x nach Gleichung 6.28, woraus sich unmittelbar die Fluidtempe-
ratur nach Gleichung 6.29 bestimmen läÿt.

x̃ = C−1ỹ =

[
1 0
1 1

Ñu

]
ỹ (6.28)

x̃1 = ỹ

x̃2 = ỹ + ˜̇y · 1
Ñu

(6.29)

Auf der Grundlage dieser Überlegungen verlagert sich die Problemstellung von einer
Zustandsschätzung auf die Bestimmung eines gegen Störein�üsse robusten, erweiterten
Beobachtungsvektors. Um eine möglichst hohe Dynamik bei gleichzeitig robustem Ver-
halten gegenüber stochastischen Störungen zu erzielen, fällt die Anwendung herkömm-
licher Kompensationsansätze im Frequenzbereich von vornherein aus, da die Kompen-
sation durch ein zeitvariantes Filterverfahren mit Einschwingzeiten und starken Aus-
lenkungen als Reaktion auf stochastische Störein�üsse verbunden ist. Alternativ bietet
sich die Anwendung eines linearen Kalman-Filters zur Berechnung des erweiterten Be-
obachtungsvektors an. Als Modell läÿt sich für diese Anwendung eine Kombination aus
einem Integrator, der den mathematischen Zusammenhang zwischen der Sensortempe-
ratur und ihrer ersten zeitlichen Ableitung herstellt und einem Eingangsgröÿenmodell
heranziehen, welches den zeitlichen Verlauf der ersten Ableitung der Sensortemperatur
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annähert. Gespeist wird das Eingangsgröÿenmodell durch weiÿes Rauschen. In seiner
Gesamtstruktur ist das Modell durch die Gleichungen 6.30 und 6.31 beschrieben.

ẋ1 = x2

ẋ2 = x3

ẋ3 = − 1
τKF

x3 + w(t)
(6.30)

y = Cx (6.31)
Die sich aus diesen Zustandsgleichungen ergebenden Matrizen A, C und G lassen sich
aus den Gleichungen 6.32 bis 6.34 entnehmen, während die Matrix B entfällt, da in
diesem Modell kein Eingangsgröÿenverlauf u(t) wirkt.

A =




0 1 0
0 0 1
0 0 − 1

τLKF


 (6.32)

C =
[

1 0 0
]

(6.33)

G =




0
0
1


 (6.34)

Eine anschlieÿende Integration dieses Modells in ein lineares Kalman-Filter liefert als
Resultat einen, von Rauschein�üssen befreiten Schätzwert des erweiterten Beobach-
tungsvektors ỹ, wodurch zusammen mit Gleichung 6.28 das lineare Kalman-Filter einen
Schätzwert für die Fluidtemperatur nach Gleichung 6.29 bereitstellt. Die Ergebnis-
se dieses Algorithmus sind in Abbildung 6.2 dargestellt, wobei hier ein kugelförmiger
NTC-Sensor mit einem Durchmesser von ca. 3 mm als Grundlage dient, der aufgrund
seiner geringeren Masse und einer gröÿeren Wärmeübertragungs�äche ein schnelleres
Einschwingverhalten als der bisher betrachtete zylindrische Sensor aufweist. Im Um-
fang der hier gezeigten Ergebnisdarstellung sind die Resultate des Algorithmus an drei
unterschiedlichen Arbeitspunkten gezeigt, wobei jeweils die Sensortemperatur Tsensor,
die geschätzte Fluidtemperatur Test und eine gemessene Referenz�uidtemperatur TTC

zu sehen sind. Bei näherer Betrachtung der Resultate zeigt sich, daÿ der lineare Esti-
mationsalgorithmus qualitativ ähnliche Estimationen liefert wie das zuvor gezeigte Ex-
tended Kalman-Filter. Desweiteren fällt aufgrund einer kürzeren Wärmeleitungsstrecke
zwischen Fluid und Sensorelement die Verzögerungszeit des Algorithmus ebenfalls ge-
ringer aus, so daÿ eine absolute Reaktionszeit des dynamisierten Sensorsignals ca. 300
ms bis 400 ms beträgt, was einer Verbesserung des dynamischen Verhaltens um den
Faktor 10 entspricht.

6.3 Validierung der linearen Fluidtemperaturestimation im
realen Fahrbetrieb

Während die bisher vorgestellten Ergebnisse die Reaktion des Algorithmus auf eine
Sprungantwort auf der Basis von Prüfstandsdaten zeigen, sind im folgenden Abschnitt
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Bild 6.2: Vergleich des rekonstruierten Temperaturverlaufs mit Referenzdaten

die Ergebnisse der Anwendung des linearen Fluidtemperaturestimationsansatzes auf
die Temperaturbestimmung im Abgasstrang eines Verbrennungsmotors gezeigt. Als
Sensor kommt bei dieser Untersuchung ein o�ener Abgastemperatursensor zum Ein-
satz. Bei diesem Sensor handelt es sich um eine dünne Platinschicht, welche sich auf
einem Keramikträger be�ndet und nur durch eine dünne Schutzschicht von der Ab-
gasströmung abgeschirmt ist. Dieser Aufbau begünstigt eine vergleichsweise schnelle
Reaktion des Sensorausgangssignals bei auftretenden Temperaturänderungen, während
das Einschwingverhalten wesentlich von der Masse des Trägermaterials beein�uÿt ist.
Die Anwendung des beschriebenen Verfahrens mit einer auf diesen Sensor angepaÿten
erweiterten Nuÿeltzahl zeigt Abbildung 6.3. Hierin ist der zeitliche Verlauf des Sensor-
signals (PT200 7mm), die Referenzmessung mittels eines Nickel-Chrom-Nickel-Sensors
(NiCrNi) mit einem Durchmesser von 1 mm und das Ergebnis der Berechnung mit Hilfe
des linearen Kalman-Filter-Ansatzes gezeigt. Au�ällig bei diesen Signalverläufen ist,
daÿ das berechnete Signal nahezu dieselbe Dynamik wie die Referenzmessung aufweist.
Desweiteren zeigt die Messung im Bereich von ca. 930 s eine deutliche Abweichung zwi-
schen der Referenzmessung und der Berechnung, die starke Signalausbrüche beinhaltet.
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Bild 6.3: Vergleich des rekonstruierten Temperaturverlaufs mit Referenzdaten

Diese Reaktion ist nicht etwa eine Fehlberechnung des Algorithmus, sondern zeigt, daÿ
die Berechnung zum Teil deutlich schneller reagiert als die Referenzmessung, was im
Bereich der nachfolgenden 100 s infolge der Signalverläufe Bestätigung �ndet.

6.4 Ergebnisse der AGR-Schätzung
Zur endgültigen Schätzung der externen Abgasrückführung lassen sich nun die Formel
zur Bestimmung der AGR-Rate und die Ergebnisse des vorhergehenden Abschnitts zur
dynamischen Bestimmung der Fluidtemperatur heranziehen. Sowohl Luftmassen- als
auch Druckmessung gehen ohne weitere Signalverarbeitung in die Formel ein, während
für den Temperaturverlauf die geschätzte Fluidtemperatur Verwendung �ndet. Die Un-
terschiede in der Qualität der Ergebnisse zwischen linearer und nichtlinearer Estimation
der Fluidtemperatur sind nahezu vernachlässigbar. Aus diesem Grund kommt in den
nachfolgenden Ergebnisdarstellungen aufgrund von Rechenzeitvorteilen ausschlieÿlich
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6 Angewandte Kalman-Filter Theorie und Ergebnisdarstellung

der lineare Estimationsansatz zum Einsatz. Bevor im Rahmen einer kurzen Diskus-
sion auf Resultate des bislang beschriebenen Vorgehens eingegangen wird, ist im fol-
genden Abschnitt zunächst das hier angewandte indirekte Meÿprinzip zur schnellen
AGR-Erfassung kurz erläutert. Die Meÿmethode lehnt sich sehr stark an das bisher
in der Abgasmeÿtechnik verwendete Verfahren zur Berechnung der stationären AGR-
Rate an, bei dem die CO2-Konzentrationen im Abgassammelbehälter und im Saugrohr
gemessen werden und über ihr Verhältnis Auskunft über die tatsächlich vorherrschende
AGR-Rate erteilen. Nachteilig bei diesem Verfahren wirkt sich die hohe Zeitkonstante
der Messung aus, wodurch die Anwendung dieser Meÿtechnik prinzipiell auf stationäre
Messungen eingeschränkt ist. Wesentliche Vorteile bietet demgegenüber die indirek-
te Messung der AGR-Konzentration mit Hilfe einer NO-Bestimmung auf der Basis
der Photolumineszenz-Methode (Abbildung 6.4). Hierbei werden lokal Gasproben im

Bild 6.4: Meÿprinzip zur schnelle NO-Erfassung

Abgas und im Saugrohr entnommen und jeweils über Kapillare einer Meÿkammer zu-
geführt. In dieser Kammer reagiert anschlieÿend der in der Probe enthaltene NO-Anteil
mit zusätzlich zugeführtem Ozon, wodurch ein Teil der Reaktionsenergie in Form von
Lichtemissionen freigegeben wird. Die Intensität der Lichtemission steht in direktem
Zusammenhang zur NO-Konzentration. Der besondere Vorteil dieser Meÿmethode ist in
der extrem kleinen Zeitkonstante von 4 ms zu sehen, für die in erster Linie die Gaslauf-
zeit in den Kapillaren verantwortlich ist und im Verlaufe der weiteren Betrachtungen
vernachlässigt werden kann. Im Gegensatz zur Totzeit in den Kapillaren stellt die Gas-
laufzeit des Abgases zwischen den beiden Meÿstellen eine nicht zu vernachlässigende
Ein�uÿgröÿe dar und muÿ durch die Festlegung der Versuchsanordnung minimiert wer-
den. Als ideale Abgasentnahmepunkte stellten sich im Laufe der Untersuchungen die
Messung der NO-Konzentration im Saugrohr ca. 5 cm nach dem AGR-Ventil und die
Messung der Abgaskonzentration in der AGR-Leitung unmittelbar vor dem Ventil her-
aus (Abbildung 6.5). Abschlieÿend liefert Gleichung 6.35 die Berechnung der AGR-Rate
aus den beiden NO-Messungen.
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Bild 6.5: Meÿstellenplan für die AGR-Bestimmung

λAGRref
=

NOSR

NOAGR

(6.35)

Nachdem nun eine Referenzgröÿe zur Verfügung steht, mit der sich die Qualität der
AGR-Estimation bestimmen läÿt, sind nachfolgend einige Gegenüberstellungen von ge-
messener und geschätzter AGR-Rate an verschiedenen Betriebspunkten dargestellt. In
Bild 6.6a ist die Bestimmung der AGR-Rate bei einer sprungförmigen Anregung der
Drosselklappe von 75 % auf 0 % und wieder zurück auf 75 % in einem Betriebspunkt
von 1800 U

min
/8 mm

Asp
3 gezeigt. Bild 6.6b verdeutlicht die Veränderung der AGR-Rate

bei einer Drosselklappenanregung zwischen 70 %, 0 % und 70 % in einem Betriebs-
punkt von 2000 U

min
/16 mm

Asp
3. In der dritten Abbildung 6.6c ist die AGR-Estimation

bei einer Drosselklappenbewegung von 75 % auf 0 % und zurück auf 75 % bei einem
Betriebspunkt von 2000 U

min
/8 mm

Asp
3 dargestellt. Hierbei ist zu berücksichtigen, daÿ eine

Ventilstellung von 0 % einem o�enen Ventil entspricht. Au�ällig bei allen hier gezeig-
ten Betriebspunkten ist sowohl die stationäre Genauigkeit als auch das gute dynami-
sche Verhalten des berechneten AGR-Signals, das ohne nennenswerte Verzögerungszeit
der hochdynamischen Referenzmessung folgt. Der auf den ersten Blick unplausibel
erscheinende Signalausbruch zu Beginn der AGR-Raten-Änderung ist auf eine nicht
strömungsoptimierte Auswahl der AGR- und Temperaturmeÿstellen zurückzuführen,
wodurch sich eine schlagartige Drosselklappen- oder AGR-Ventilstellungsänderung un-
terschiedlich auf beide Meÿverfahren auswirkt. So ist eine Drosselung des Frischluft-
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Bild 6.6: AGR-Estimation bei einer Änderung der Drosselklappenstellung

massenstroms mit einem Rückstau der Luftsäule bis zum Luftmassenmesser (HFM)
verbunden, wodurch der Luftmassenmeÿwert aufgrund der Saugrohrdynamik vom tat-
sächlichen Luftmassenstrom an der Drosselklappe abweicht und eine fehlerhafte Be-
rechnung der AGR-Rate verursacht. Ebenso ist aufgrund strömungstechnischer Gege-
benheiten eine kurzzeitige Veränderung der Anströmung der Referenzsensorik aufgrund
einer Drosselklappenveränderung möglich, wodurch die gemessene AGR-Rate von der
mittleren tatsächlich vorherrschenden AGR-Rate deutlich abweicht. Zusammenfassend
läÿt sich festhalten, daÿ mit den vorgestellten Ergebnissen gezeigt ist, daÿ eine insta-
tionäre AGR-Raten-Bestimmung mit dem in diesem Kapitel hergeleiteten Verfahren
gelingt. Als Voraussetzung muÿ allerdings der Gesamtmassenstrom in den Motor exakt
bestimmt und die AGR-Mischstrecke strömungstechnisch optimiert sein, so daÿ eine
gute Durchmischung von Abgas und Frischluft gewährleistet ist, wodurch an der Tem-
peraturmeÿstelle an allen Betriebspunkten eine repräsentative AGR-Rate vorherrscht.
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7 Parameteridenti�kation der
Wärmeübertragungsstrecke

Im Anschluÿ an die Thematik der vorhergehenden Kapitel, die sich eingehend mit der
Problematik der Temperaturschätzung auseinandersetzen und woraus sich in Kombina-
tion mit der Kalman-Filter Theorie ein Algorithmus zur AGR-Schätzung ableiten läÿt,
befaÿt sich folgendes Kapitel mit Maÿnahmen, die der Änderung des Übertragungs-
verhaltens des Temperatursensors infolge von Verschmutzungen und deren Ein�uÿ auf
das Schätzergebnis entgegenwirken.

Nachdem die hier beschriebene Problematik insofern von klassischen Beobachterent-
würfen abweicht, daÿ kein Eingangsgröÿenverlauf zur Verfügung steht, hängt die Güte
des rekonstruierten Fluidtemperaturverlaufs in sehr hohem Maÿe von der Genauigkeit
des zugrundeliegenden Modells und der exakten Kenntnis seiner Parameter ab. Um
ein über die Zeit konstantes Maÿ an Genauigkeit der ermittelten Werte garantieren zu
können, muÿ somit jede Änderung im Übertragungsverhalten des Sensors ausgeschlos-
sen oder erkannt werden. Während sowohl für die Wärmeleitung im Sensorelement als
auch für die Ausgangskennlinie diese Voraussetzungen nahezu erfüllt sind, ist der Wär-
meübergang in Abhängigkeit des Verschmutzungsgrades der Sensorauÿenhülle starken
Variationen unterworfen. Eine Überprüfung aller relevanten Meÿstellen im Luftpfad
eines Verbrennungsmotors zeigt, daÿ im Frischluftbereich keine Einwirkungen auf das
Übertragungsverhalten des Sensors in Folge von Verunreinigungen entstehen. Ebenso
wenig spielt dieser Ein�uÿ im Abgastrakt eine wesentliche Rolle, da aufgrund der zu
erwartenden hohen Abgastemperaturen nahezu alle Ablagerungen an der Sensorober-
�äche abbrennen. Deutlich problematischer stellt sich die Temperaturmessung in der
AGR-Mischstrecke im Saugrohr dar. Der hier vorherrschende, sehr hohe Verschmut-
zungsgrad resultiert nicht zuletzt aus den im Abgas mitgeführten Ruÿbestandteilen,
sondern ebenfalls durch das dauerhaft niedrige Temperaturniveau unterhalb der Ruÿ-
abbrandschwelle, so daÿ eine nicht zu vernachlässigende Änderung der Sensorreaktion
auf Temperaturanregungen zu erwarten ist. Diese Gegebenheiten führen zwangsläu�g
dazu, daÿ die Qualität der geschätzten Werte und somit die Eignung des bisher geschil-
derten Verfahrens in Frage gestellt werden muÿ. Als Ausweg aus dieser Situation bietet
sich der Einsatz eines Identi�kationsalgorithmus an, der die veränderlichen Parameter
während des Betriebes ermittelt und dem Schätzalgorithmus zur Fluidtemperaturbe-
stimmung zuführt, womit die Gültigkeit des zugrundeliegenden Modells für die Laufzeit
gewährleistet ist. Bevor auf die Anwendung der Identi�kation auf diese Problemstel-
lung näher eingegangen wird, sind im folgenden Abschnitt die wesentlichen Grundlagen
zur Least-Squares-Schätzung dargestellt, welche in [41] und [33] eingehend diskutiert
werden. Im Anschluÿ hieran ist die Anwendung dieses Verfahrens zur Bestimmung der
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Sensorzeitkonstanten an Realdaten gezeigt.

7.1 Least-Squares-Estimation
Die Least-Squares-Estimation eignet sich vor allem für Gleichungssysteme der Art 7.1.

y = Cx + v (7.1)

Entspricht die Dimension des Meÿvektors y der Anzahl der gesuchten und im allgemei-
nen unbekannten Parameter x, so läÿt sich dieses Gleichungssystem unter der Voraus-
setzung verschwindend kleiner Meÿstörungen v bei bekannter Matrix C eindeutig lösen.
In praktischen Anwendungsfällen ist diese Meÿunsicherheit oftmals nicht vernachlässig-
bar, weshalb nach diesem Vorgehen keine eindeutige Lösung für den Parametervektor
x herbeigeführt werden kann und deshalb ein Schätzwert x̂ für den Parametervektor x
generiert wird. Das wohl älteste Verfahren zur Bestimmung dieses Schätzwertes geht
auf die Ausgleichsrechnung nach Gauÿ zurück. Voraussetzung für die Anwendung dieses
Verfahrens ist die Forderung, daÿ die Anzahl der zur Verfügung stehenden Gleichungen
die Anzahl der Unbekannten übertri�t. Zur Minimierung der in den Schätzwerten ent-
haltenen Fehlern muÿ x̂ derart bestimmt werden, daÿ der Fehlervektor z̃ in Gleichung
7.2 möglichst klein wird. Hierzu dient ein Gütemaÿ, welches sich aus der Summe der
Fehlerquadrate nach Gleichung 7.3 zusammensetzt.

z̃ := y − Cx̂ (7.2)

J = z̃′z̃ = z̃2
1 + z̃2

2 + · · ·+ z̃2
r (7.3)

Die Minimierung dieses Gütemaÿes ist gleichbedeutend mit der Forderung, daÿ alle
seine partiellen Ableitungen nach Gl. 7.4 bzw. 7.5 verschwinden und gleichzeitig die
Bedingung für die Existenz eines lokalen Minimums nach Gleichung 7.6 erfüllt ist.

∂

∂x̂
(z̃′z̃) = 0′ (7.4)

∂

∂x̂
([y − Cx̂]′[y − Cx̂]) = 0′ (7.5)

∂2J

∂x̂2
> 0′ (7.6)

Unter Berücksichtigung der Ableitungsregeln für Matrizen und anschlieÿendem Trans-
ponieren entsteht ein Gleichungssystem n-ter Ordnung entsprechend Gleichung 7.7.

C ′y = C ′Cx̂ (7.7)

Fällt die hierin enthaltene Gauÿ'sche Normalmatrix C ′C positiv-de�nit aus, so kann
problemlos nach dem gesuchten Vektor x̂ aufgelöst werden. Als wesentlichen Nachteil
für eine spezielle, kontinuierlich ablaufende Identi�kationsaufgabe erweist sich in diesem
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Zusammenhang die ständig wachsende Anzahl an Beobachtungen, mit der gleichzeitig
die Dimension des Beobachtungsvektors y und somit der Rechenaufwand stetig an-
wächst. Aus diesem Grund bietet sich die Verwendung eines rekursiven Algorithmus
an, der ohne weiterführende Erläuterungen in Gleichung 7.8 als Formel angegeben ist
und dessen Herleitung in [41] eingehend Erläuterung �ndet. Der entsprechende Start-
wert für x̂1 folgt aus einer anfänglichen Anwendung des Least-Squares-Algorithmus.

P−
1 = (C ′

ak · Cak)
−1

P−
k+1 = P−

k −Kk · Ck · P−
k

Kk+1 = Pk+1 · C ′
k+1 · (I + Ck+1 · P−

k+1 · C ′
k+1)

−1

x̂k+1 = x̂k + Kk+1 · (yk+1
− Ck+1 · x̂k)

(7.8)

7.2 Least-Squares-Estimation der Sensorzeitkonstanten
Zur weiteren Anwendung des in Gleichung 7.8 beschriebenen rekursiven Algorithmus
auf die kontinuierliche Bestimmung der Zeitkonstanten eines Temperatursensors muÿ
zusätzlich zur eigentlichen Temperaturmessung ein zweiter Sensor mit unterschiedli-
cher Zeitkonstante in den Algorithmus mit einbezogen und das Übertragungsverhalten
zwischen den Sensorausgängen in linearer zeitdiskreter Form formuliert werden. Die
wesentlichen Bedingungen, die eine lineare Beschreibung des nichtlinearen Systems
rechtfertigen, sind erfüllt, wenn zum einen die auftretenden Temperatursprünge des
Fluids in einem Bereich liegen, in dem die temperaturabhängigen Änderungen der
Materialkonstanten vernachlässigbar sind und zum anderen der Massenstrom am Sen-
sor während der Identi�kation nahezu konstant bleibt. Unter diesen Randbedingungen
und unter Verwendung zweier Sensoren, läÿt sich anschlieÿend die Übertragungsfunk-
tion zwischen den beiden Sensorausgängen bilden, die unbekannte Eingangsgröÿe u(t)
eliminieren und die verbleibende Gleichung in eine Form überführen, mit der die An-
wendung des Least-Squares-Algorithmus möglich ist. Die hierfür notwendigen Schritte
sind im folgenden Abschnitt für die beiden Temperatursensoren mit ihren entsprechen-
den Ausgangssignalverläufen x1(t) und x2(t) bei identischem Fluidtemperaturverlauf
u(t) erläutert. Ausgangspunkt der zeitdiskreten Übertragungsfunktion zwischen den
beiden Systemausgängen bilden die Lösungen der Systemdi�erentialgleichungen nach
Gleichung 7.9.

x1(t) = Φ1(t, t0)x1(t0) +
t∫

t0

Φ1(τ, t0)b1(τ)u(τ)dτ

x2(t) = Φ2(t, t0)x2(t0) +
t∫

t0

Φ2(τ, t0)b2(τ)u(τ)dτ
(7.9)

In einem weiteren Schritt werden diese Lösungen zu festen Zeitpunkten (k+1)T in Ab-
hängigkeit der letzten Diskretisierungsstützstelle kT berechnet und in ihre zeitdiskrete
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Darstellung nach Gleichung 7.10 überführt.

x1((k + 1)T ) = Φ1((k + 1)T, kT )x1(kT )+

(k+1)T∫
kT

Φ1((k + 1)T, τ)b1(kT )u(kT )dτ

x2((k + 1)T ) = Φ2((k + 1)T, kT )x2(kT )+

(k+1)T∫
kT

Φ2((k + 1)T, τ)b2(kT )u(kT )dτ

(7.10)

In dieser Formulierung �ieÿen sowohl die Koe�zienten b als auch die Eingangsgröÿe
u(t) als konstante Werte während eines Abtastintervalls in die Berechnung ein. Ein
Vergleich von Gleichung 7.10 mit der allgemeinen zeitdiskreten Formulierung eines
dynamischen Systems nach Gleichung 7.11 liefert mit Gleichung 7.12 die Identität der
beiden Darstellungsarten.

xd(k + 1) = ad(k) · xd(k) + bd(k) · ud(k) (7.11)

ad(k) = Φ((k + 1)T, kT )

bd(k) =
(k+1)T∫

kT
Φ((k + 1)T, τ)b(k)dτ

(7.12)

Nach erfolgter Auswertung des Integrals resultiert das zeitdiskrete Übertragungsverhal-
ten der Fluidtemperatur u(kT ) auf die Ausgangsverläufe xd1((k+1)T ) und xd2((k+1)T )
der beiden Sensoren nach Gleichung 7.13.

xd1(k + 1) = ad1xd1(k) + bd1u(k)

xd2(k + 1) = ad2xd2(k) + bd2u(k)
(7.13)

Die hierin enthaltenen Koe�zienten sind durch Gleichung 7.14 gegeben.

ad1 = e
−∆t

τ1 bd1 = 1− e
−∆t

τ1

ad2 = e
−∆t

τ2 bd2 = 1− e
−∆t

τ2

(7.14)

Anschlieÿendes Eliminieren des Fluidtemperaturverlaufs aus Gleichung 7.13 liefert die
endgültige Form (Gl. 7.15), auf die der Least-Squares-Algorithmus angewendet werden
kann.

ad1xd1(k) +
bd1

bd2

xd2(k + 1)− bd1

bd2

ad2xd2(k) = xd1(k + 1) (7.15)
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7.3 Ergebnis der Least-Squares-Estimation

Der Parametervektor der Least-Squares-Estimation xLSQ ist somit durch Gleichung
7.16, die Beobachtungsmatrix C durch Gleichung 7.17 und der Beobachtungsvektor
durch Gleichung 7.18 gegeben.

xLSQ =




ad1
bd1

bd2
bd1

bd2
ad2


 (7.16)

CLSQ =
[

xd1(k) xd2(k + 1) −xd2(k)
]

(7.17)

yLSQ = xd1(k + 1) (7.18)
Nachdem die Ergebnisse der Least-Squares-Estimation vorliegen, können die Zeitkon-
stanten der beiden Sensoren durch Au�ösen von Gleichung 7.16 ermittelt werden.

7.3 Ergebnis der Least-Squares-Estimation
Das Ergebnis dieses Vorgehens ist nachfolgend an realen Daten gezeigt, die den zeit-
lichen Verlauf zweier Temperatursensoren im Abgasstrang eines Verbrennungsmotors
wiedergeben. Im Rahmen dieses Versuchs ist der Luftmassendurchsatz nahezu kon-
stant und der maximale Temperatursprung bewuÿt klein gehalten, um der linearen
Systembeschreibung entgegenzukommen. Der Einschwingvorgang des Algorithmus ist
Abbildung 7.1 zu entnehmen, in der beide Temperatursignale (Sensor I und Sensor II)
sowie der geschätzte Fluidtemperaturverlauf (Test) auf der Basis des Sensors mit der ge-
ringeren Dynamik dargestellt sind. Der zu Beginn des Estimationsvorgangs abfallende
Verlauf des geschätzten Parameters gibt die Korrektur des Anfangswertes wieder, die
aufgrund der geringen Steigung der Rohsignale und des daraus resultierenden geringen
Informationsgehalts vergleichsweise langsam erfolgt. Im weiteren Verlauf der Parame-
terestimation konvergiert das Schätzergebnis immer stärker gegen seinen Endwert, was
am Verlauf der Temperaturschätzung (Test) zu sehen ist, der unmittelbar das Ergebnis
der Parameterschätzung zugeführt wird. Als wesentlichen Nachteil dieses Verfahrens ist
seine Emp�ndlichkeit gegenüber O�set-Fehlern zwischen den beiden Sensoren zu sehen.
Aus diesem Grund muÿ bei einem praktischen Einsatz dieses Verfahrens sowohl eine
minimale Abweichung der Stationärkennlinien als auch eine gleichmäÿige Anströmung
beider Sensoren gewährleistet sein. In bezug auf die AGR-Schätzung bietet dieser Al-
gorithmus die Möglichkeit, auftretende Dynamikänderungen über der Zeit zu erkennen
und dem AGR-Estimationsalgorithmus zuzuführen, wodurch eine deutliche Zunahme
der Robustheit dieses Algorithmus zu verzeichnen ist. Als Resultat steht somit ein
stabiles dynamisches AGR-Signal zur Verfügung, welches als Basis unterschiedlicher
Steuerungs- und Regelungsstrategien dienen kann, von denen folgendes Kapitel zumin-
dest einen kleinen Eindruck vermitteln soll.

105



7 Parameteridenti�kation der Wärmeübertragungsstrecke

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
200

250

300

350

400

T
em

pe
ra

tu
r 

[°
C

]

Sensor I
Estimated
Sensor II

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
0

1

2

3

4

5

6

P
ar

am
et

er

Zeit [s]

Bild 7.1: Estimation der Zeitkonstanten des trägeren Sensors
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8 Zusammenfassung und Ausblick

8.1 Zusammenfassung

Moderne Dieselaggregate weisen schon heute einen sehr hohen Wirkungsgrad bei gleich-
zeitig niedrigen Schadsto�emissionen auf. Um zukünftige Abgasgesetzgebungen einzu-
halten, ist eine einseitige Entwicklung auf Seiten der Bauteileoptimierung nicht mehr
ausreichend, und es wird notwendig sein, das Potential, welches moderne steuerungs-
und regelungstechnische Verfahren bieten, stärker zu nutzen. Dies betri�t nicht nur
den stationären Motorbetrieb, sondern ist besonders im Hinblick auf instationäre Op-
timierungsmaÿnahmen zu sehen, welche nur in Verbindung mit dynamisch korrekten
Sensorinformationen realisierbar sind.

Der in dieser Arbeit verfolgte Ansatz zur Verringerung des Emissionsausstoÿes bei
instationärem Fahrverhalten zielt auf die Entwicklung eines AGR-Estimationsalgorithmus
ab, der als Grundlage einer dynamischen AGR-Regelung zu sehen ist. Als Entwicklungs-
methodik steht hierzu ein modellbasiertes Vorgehen im Vordergrund, welches zunächst
auf einem Mittelwertmodell des gesamten Luftpfads eines Dieselmotors basiert. Durch
eine zusätzliche Erweiterung dieser Simulationsumgebung um ein rechenzeitoptimiertes
Verbrennungsmodell ist die Verbindung zwischen Einspritz- und Luftsystem hergestellt
und es lassen sich die wichtigsten Systemwechselwirkungen zwischen dem Luft- und
dem Kraftsto�system abbilden. Auf der Basis dieser Simulationsplattform ist anschlie-
ÿend ein Ansatz zur instationären AGR-Schätzung ermittelt worden, welcher auf eine
dynamische Gastemperaturinformation zurückgreift. Aufgrund der groÿen Tempera-
tursensorzeitkonstante muÿ zur Realisierung dieses Algorithmus eine Sensorsignalauf-
bereitung erfolgen, mit Hilfe derer aus dem trägen Verlauf des Sensorausgangssignals
auf den dynamischen Verlauf der Gastemperatur geschlossen werden kann. Aus diesem
Grund widmet sich ein erheblicher Teil der Arbeit der Generierung eines reduzierten
Temperatursensormodells. Die Kombination dieses Modells mit einem linearen und ei-
nem nichtlinearen Kalman-Filter führt anschlieÿend zum Entwurf eines Algorithmus,
der eine Temperaturerfassung zuläÿt, welche im Vergleich zum unbearbeiteten Sen-
sorrohsignal eine Verringerung der τ10/90-Zeit um den Faktor 10 bis 20 bewirkt. Der
daraus resultierende AGR-Estimationsalgorithmus wird anschlieÿend im Rahmen von
Prüfstandsversuchen mit realen Meÿergebnissen verglichen und in seiner Funktionswei-
se bestätigt. Zur Vergröÿerung der Robustheit der Berechnung, die sehr sensibel auf
Veränderungen des Sensorübertragungsverhaltens reagiert, liefert die Anwendung ei-
nes zusätzlichen Sensors und die Verwendung einer Least-Squares-Estimation die Mög-
lichkeit einer Online-Berechnung der Sensorzeitkonstanten, wodurch sich der AGR-
Estimationsalgorithmus an veränderte Sensoreigenschaften anpassen läÿt.
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8.2 Ausblick
Nachdem die Grundlagen zur dynamischen AGR-Bestimmung erarbeitet worden sind
und ihre Anwendung im praktischen Einsatz bestätigt ist, läÿt sich der daraus ent-
wickelte Algorithmus als Grundstein für eine Vielzahl von Regelstrategien und -verfahren
zur Schadsto�minimierung heranziehen. Einen groÿen Vorteil in bezug auf die NOx-
Minimierung verspricht in diesem Zusammenhang die gleichzeitige Regelung des Lade-
drucks und der AGR-Rate im transienten Motorbetrieb [58]. Diese Aufgabenstellung
erfordert ein Regelverfahren, welches während der Betriebswechsel in der Lage ist, die
AGR-Rate nahezu konstant zu halten, während der Ladedruckaufbau einem vorgegebe-
nen Führungsgröÿenverlauf folgen soll. In Anbetracht der hierin implizierten Forderung
nach einer Entkopplung der Regelgröÿen bei gleichzeitiger Regelung des Führungsver-
haltens, bietet sich der Einsatz der �globalen oder exakten Linearisierung� an, die ein
nichtlineares Derivat des Entkopplungsverfahrens nach Falb-Wolowich darstellt [16].
Dieses Verfahren zur Reglersynthese beschäftigt sich mit dem Entwurf von nichtlinea-
ren Regelkreisen mit einem vorher festgelegten dynamischen Verhalten [17], wobei auch
hier die Stabilität des Regelkreises im Vordergrund steht. Erste Ansätze dieser Art sind
in den 60er Jahren im Rahmen von Untersuchungen an linear beschreibbaren Syste-
men im Zustandsraum entwickelt und anschlieÿend auf nichtlineare Systeme übertragen
worden. Als eines der bedeutungsvollsten Verfahren ist in diesem Zusammenhang die
nichtlineare Regelung durch Kompensation und Entkopplung [16] zu nennen. Bei die-
sem Verfahren werden in einem ersten Schritt durch geeignete Wahl einer nichtlinearen
Rückführung und eines nichtlinearen Vor�lters die Nichtlinearitäten der Strecke kom-
pensiert, gleichzeitig entkoppelt und durch Hinzufügen von zusätzlichen Teilsystemen
im Vor�lter und im Regler eine gewünschte Streckendynamik erzeugt. Das daraus re-
sultierende dynamische Verhalten ist wirkungsäquivalent zu einem linearen System.
Da es sich bei diesem Verfahren um einen Reglerentwurf mit vollständiger Zustands-
rückführung im Zeitbereich handelt, ist in den meisten Anwendungsfällen der Einsatz
eines Beobachters unerläÿlich. Desweiteren ist neben dem Zustandsbeobachterentwurf
aufgrund der extremen Parametersensibilität des Regelverfahrens ein Identi�kationsal-
gorithmus notwendig [57], der die unsicheren Parameter identi�ziert und sowohl dem
Regler als auch dem Beobachter zuführt (Abbildung 8.1).
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Bild 8.1: Struktur eines nichtlinearen Regelungsansatzes auf der Basis der �nichtlinea-
ren Regelung durch Kompensation und Entkopplung�

Infolge des damit verbundenen hohen Rechenaufwandes zur Berechnung des Reg-
lers, des Beobachters und der Identi�kation, stellt die im Kraftfahrzeugsteuergerät zur
Verfügung stehende Rechenkapazität einen weiteren limitierenden Faktor bei der Reali-
sierung dieses nichtlinearen Entkopplungsansatzes dar, der allerdings aufgrund stetiger
Weiterentwicklung auf Seiten der Halbleiterindustrie immer mehr an Bedeutung ver-
liert.
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