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Kurzfassung

1 Kurzfassung

Ambitionierte CO»-Flottenzielwerte und strenge Emissionsvorschriften zukiinftiger Gesetzgebungen stellen
hohe Anforderungen an die Fahrzeugentwicklung. Fine weitere Wirkungsgradsteigerung des Ottomotors tragt
demzufolge dazu bei, die Zielwerte zu erreichen. Theoretisch steigt der Wirkungsgrad eines Ottomotors mit
zunehmendem Verdichtungsverhéltnis. In der Realitét bietet ein steigendes Verdichtungsverhéltnis in der unteren
Teillast zwar Effizienzvorteile, jedoch sinkt die Klopffestigkeit bei hoheren Lasten deutlich ab. Insbesondere bei
Downsizing-Ottomotoren in Kombination mit hohem Fahrzeuggewicht kdnnen in Realfahrten haufig hohe
Mitteldriicke beobachtet werden. Hierdurch wird Motorklopfen begiinstigt, was eine Riicknahme des Ziind-
winkels erfordert. Die daraus resultierenden spiten Verbrennungsschwerpunktlagen sind nicht wirkungsgrad-
optimal. Eine hohe Klopffestigkeit ist somit fiir einen hohen Wirkungsgrad zukiinftiger Downsizing-Brenn-
verfahren essentiell.

In dem vorliegenden wissenschaftlichen Beitrag erfolgt die Untersuchung und Bewertung neuer Technologie-
kombinationen zur Wirkungsgradsteigerung des Ottomotors unter Beriicksichtigung des Emissionsaussto3es. Im
Mittelpunkt der vorrangig experimentellen Analysen, welche zusétzlich durch Berechnungen, Simulationen
und optische Hochgeschwindigkeitsaufnahmen erginzt werden, stehen das Miller-Brennverfahren, die direkte
Hochdruckkraftstoffeinspritzung und die Wassereinspritzungstechnologie. Bei den experimentellen Versuchen
kommen sowohl spezielle Einzylinderaggregate als auch Vollmotortechnologietridger zum Einsatz.

Insgesamt konnen mit dieser Arbeit die folgenden Kernergebnisse gewonnen werden:

e Zunehmend frithere Einlass-SchlieBt-Zeitpunkte bewirken eine kontinuierliche Steigerung der Klopf-
festigkeit. Ohne eine geeignete Ladungsbewegung nimmt dabei jedoch die Verbrennungsstabilitit stark
ab, sodass ein Betrieb bei hoheren Lasten teilweise nicht mehr méglich ist.

¢ Die Einlassnocken-, Einlasskanal- und Kolbengeometrie beeinflussen die Ladungsbewegung signifikant.
Ein zu geringer maximaler Einlassnockenhub kann die Ausbildung einer Tumblestrdémung entscheidend
storen. Das Zusammenspiel aus Einlasskanal- und Kolbengeometrie fiihrt zu komplexen Strémungs-
strukturen, welche sich bedeutend auf das Verbrennungsverhalten auswirken. Verluste durch verhéltnis-
méiBig geringe Durchflusswerte des Einlasskanals konnen durch eine gesteigerte Klopffestigkeit iiber-
kompensiert werden.

e Bei einer gezielten selektiven Kiihlung, in Kombination mit einem deutlich reduzierten Kiihlwasser-
volumenstrom, entstehen keine Nachteile fiir die Klopffestigkeit beim Miller-Brennverfahren.

e Mit einer fiir das Miller-Brennverfahren optimierten Mehrfach-Kraftstoffeinspritzung ldsst sich der
Wirkungsgrad und die Laufruhe bei gleichzeitig niedrigem Partikelemissionsniveau weiter steigern. Eine
Kraftstoffdruckerhohung von 350 bar auf 500 bar fithrt zu keiner grundlegenden Verdnderung der
thermodynamischen Verbrennung und kann unter Voraussetzung einer optimalen Einspritzstrategie
sowie bestimmter Rahmenbedingungen eine weitere Reduktion der Partikelemissionen bewirken.

e Im Vergleich zur Kanalwassereinspritzung erzielt die Direktwassereinspritzung beim Miller-Brenn-
verfahren eine deutlich starkere Steigerung des Wirkungsgrades und der Laufruhe, wobei die Technologie
aufgrund unvollstindiger Wasserverdampfung bis zum Ziindzeitpunkt theoretisch noch weiteres Potential
bietet.

e Fir eine partikelarme Verbrennung ist eine zeitliche Trennung von Kraftstoff- und Wassereinspritzung
ratsam. Wihrend bei kleinen Wassermengen eine Reduktion von Nanopartikeln zu beobachten ist, fordern
groBBere Wassermengen die Partikelbildung und einen erhdhten Aussto3 von HC-Emissionen.
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1 Abstract

Vehicle development must contend with the demands of ambitious CO> fleet targets and future legislation with
stringent emissions standards. More efficient gasoline engines will help achieve these targets. In theory, the higher
the compression ratio, the more efficient a gasoline engine is. In reality, increasing the compression ratio in the
lower partial load may improve efficiency. But it will also substantially reduce knock resistance at higher loads.
Under real driving conditions, high mean pressures tend to occur especially with downsizing gasoline engines
combined with a high vehicle weight. This setup promotes engine knock and requires a reduction in the ignition
angle. The resulting late center-of-combustion positions do not optimize efficiency. High knock resistance is
therefore essential for future ultraefficient downsizing combustion processes.

This scientific work investigates and evaluates new technology combinations that make gasoline engines more
efficient. These researches also consider exhaust emissions. The largely experimental analyses focus on the Miller
combustion process, direct high-pressure fuel injection, and water injection technology. Calculations, simulations
and optical high-speed photography supplement these analyses. The experimental tests are performed with special
single-cylinder engines and four-cylinder engine technology prototypes.

This work produced the following key findings:

e Increasingly earlier closing times of the intake valves steadily increase knock resistance. Combustion
stability is reduced clearly where there is no suitable charge movement. Therefore operation at higher
loads is no longer possible in some cases.

e  The intake-cam, intake-port and piston geometries significantly affect the charge movement. Insufficient
maximum intake cam lift can decisively disrupt tumble flow formation. The interplay of intake-port and
piston geometries results in complex flow structures. These have a substantial impact on combustion
behavior. Increased knock resistance can overcompensate losses caused by relatively low intake-port flow
rates.

e Specific selective cooling, in combination with a far lower coolant volumetric flow, does not decrease
knock resistance with the Miller combustion process.

e Multiple fuel injection optimized for the Miller combustion process further increased efficiency and
smooth running. It also resulted in low particulate emission levels. Increasing fuel pressure from 350 bar
to 500 bar does not fundamentally change thermodynamic combustion. This fuel pressure increase can
further reduce particulate emissions provided an optimal injection strategy and certain boundary
conditions exist.

e Compared with port water injection, direct water injection delivers much better efficiency and smooth
running with the Miller combustion process. This technology theoretically offers even greater potential
because of the incomplete water vaporization up to the ignition point.

e Timing separation for fuel and water injection is recommended for low-particulate combustion. While
fewer nanoparticles are visible with low quantities of water, larger quantities of water promote particulate
formation and increase HC emissions.
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2 Einleitung

Der Einsatz von Verbrennungsmotoren in zukiinftigen Fahrzeugantrieben ist aktuell ein polarisierendes Thema
und wird hiufig in der Offentlichkeit vor dem Hintergrund des global fortschreitenden Klimawandels angeregt
diskutiert.

Grundsitzlich fithren Treibhausgase in der Atmosphére zu einer Erwdrmung des Klimas. Wahrend der natiirliche
Treibhauseffekt das Leben auf der Erde erst mdglich macht, bewirkt der anthropogene Treibhauseffekt eine
zusitzliche Erwirmung [1, 2]. Durch eine Erderwirmung konnen negative Auswirkungen fiir das Okosystem
entstehen [2—4]. Eine MaBnahme zur Reduktion von Treibhausgasen besteht in einer Verminderung des CO»-
AusstoBes aus der Verbrennung von fossilen Kraftstoffen [5]. In der Europdischen Union gilt fiir Pkw-Hersteller
seit dem 1. Januar 2020 ein Flottenzielwert von 95 g CO»/km. Dieser Wert soll bis zum Jahr 2030 um 37,5%
reduziert werden [6], was einem Flottenzielwert von 59,4 g CO»/km entspricht. Dieses ambitionierte Ziel stellt
die Fahrzeugindustrie vor gro3e Herausforderungen.

Eine Moglichkeit zur Reduktion des CO»-Austof3es besteht in der Elektrifizierung des Antriebsstranges. Neben
Hybridfahrzeugen, bei denen sowohl ein Elektro- als auch ein Verbrennungsmotor Teil des Antriebssystems ist,
bieten Pkw-Hersteller zunehmend reine Elektrofahrzeuge an. Auch wenn ein hoher Grad an elektrifizierten
Fahrzeugen im Stralenverkehr angestrebt wird, ist ein Mix aus verschiedenen Antriebskonzepten in Zukunft
wahrscheinlicher. In Anbetracht der noch nicht vollstdndig ausgebauten Ladeinfrastruktur sowie dem Kunden-
interesse an hohen Fahrzeugreichweiten, wird der Verbrennungsmotor, in konventioneller und hybridisierter
Form, auch noch in den néchsten Jahren in modernen Pkws vorzufinden sein. Demzufolge ist eine weitere
Effizienzsteigerung des Verbrennungsmotors zur Erreichung der Flottenziele nach wie vor von hoher Bedeutung.
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Abbildung 2-1: RDE Lastkollektiv eines Fahrzeugs der oberen Mittelklasse mit Downsizing-Ottomotor

In der Vergangenheit haben sich Downsizing-Ottomotoren als Fahrzeugantrieb etabliert. Das Downsizing-
Konzept bietet unter anderem Vorteile hinsichtlich Bauraumbedarf, Gewicht, Aufheizverhalten und Ent-
drosselung. Mit zunehmendem Fahrzeuggewicht und hoheren Leistungsanforderungen in RDE-Fahrten treten
jedoch héufig hohe Mitteldriicke auf, wodurch Motorklopfen begiinstigt wird. Die erforderliche Spatverstellung
des Ziindwinkels fiihrt zu spiten Verbrennungsschwerpunktlagen, welche nicht wirkungsgradoptimal sind.
Beispielhaft zeigt Abbildung 2-1 ein RDE Lastkollektiv eines Fahrzeugs der oberen Mittelklasse mit einem
turboaufgeladenen 1,6 Liter Downsizing-Ottomotor und konventionellem Brennverfahren. Der Motor leistet
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maximal 115 kW bei einem Drehmoment von 250 Nm. Insbesondere bei hoherer Teillast und Volllast im
Drehzahlbereich zwischen 1750 U/min bis 3500 U/min entstehen hohe CO;-Ausstofe.

Der thermodynamische Wirkungsgrad eines Ottomotors nimmt theoretisch mit steigendem Verdichtungs-
verhiltnis zu. In der Realitit l4sst sich somit bei unterer Teillast und optimalen Verbrennungsschwerpunktlagen
eine Wirkungsgradsteigerung erreichen. Bei hoherer Teillast und Volllast wird durch hohe Verdichtungs-
verhéltnisse jedoch in der Regel Motorklopfen begiinstigt. Fiir moglichst hohe Wirkungsgrade im gesamten
Motorkennfeld ist demzufolge eine hohe Klopffestigkeit des Brennverfahrens erforderlich. Aufgrund zukiinftiger
Abgasgesetzgebungen, welche zunehmend strengere Anforderungen stellen, muss eine Wirkungsgradsteigerung
darliber hinaus unter Berlicksichtigung limitierter Schadstoffe erfolgen. Hierzu zdhlen neben gasformigen
Emissionen auch Partikel. Die Weiterentwicklung der Zertifizierungsmesstechnik ermoglicht dabei die Erfassung
von immer feineren Partikeln, deren Reglementierung durch zukiinftige Gesetzgebungen somit wahrscheinlicher
wird.

Im Rahmen dieser Arbeit erfolgt die Untersuchung verschiedener Technologien und deren Kombination zur
weiteren Wirkungsgradsteigerung des Ottomotors. Hierbei werden alle EffizienzmalBnahmen hinsichtlich des
Emissionsverhaltens bewertet. Die Untersuchungen finden auf Basis eines hochverdichteten homogenen Brenn-
verfahrens statt und zielen auf eine Klopffestigkeitssteigerung bei gleichzeitig moglichst niedrigem Emissions-
niveau ab. Im Fokus stehen dabei insbesondere das Miller-Brennverfahren, die Kraftstoffeinspritzung und die
Wassereinspritzungstechnologie.

Das folgende Kapitel 3 vermittelt die notwendigen Grundlagen, welche fiir das Versténdnis der Arbeit notwendig
sind. Hierbei wird auch der aktuelle Stand von Wissenschaft und Technik aufgezeigt. Kapitel 4 thematisiert
mogliche Technologien fiir zukiinftige Ottomotoren. Im Zuge dessen werden zukiinftige Anforderungen ermittelt,
woraus letztendlich eine Ableitung der Zielsetzung und Strategie dieser Arbeit erfolgt. Die Basis fiir die
wissenschaftlichen Ergebnisse bilden experimentelle Versuche an Finzylinder- und Vollmotortechnologietrégern.
Dabei werden die Versuchsergebnisse teilweise durch Berechnungs- und Simulationsergebnisse sowie optische
Aufnahmen erginzt. Das experimentelle Umfeld sowie die angewendeten Analysemethoden sind in Kapitel 5
dokumentiert, wobei unter anderem auf die eingesetzten Versuchsaggregate, Rahmenbedingungen sowie Mess-
und Auswertetechnik eingegangen wird. Die Ergebnisse, welche in Kapitel 6 erldutert werden, sind in insgesamt
vier Teilabschnitte gegliedert. Im ersten Abschnitt werden die Auswirkungen einer hohen Verdichtung auf das
Klopffestigkeitsverhalten bewertet. Die Untersuchung stellt dabei die Ausgangslage fiir die Anwendung klopf-
festigkeitssteigernder Technologien dar. Der zweite Abschnitt beschaftigt sich mit der Analyse von MaBBnahmen
zur optimalen Umsetzung des Miller-Brennverfahrens. Hierbei werden vor allem Potentiale und Heraus-
forderungen aufgezeigt. Die Kraftstoffeinspritzung und Gemischbildung besitzt einen hohen Einfluss auf das
Partikelemissionsverhalten. Demzufolge findet im dritten Abschnitt spezifisch fiir das Miller-Brennverfahren eine
Optimierung und Bewertung von Strategien zur homogenen Hochdruckkraftstoffeinspritzung statt. Thema des
vierten und letzten Abschnittes ist die Kombination des Miller-Brennverfahrens mit der Wassereinspritzung.
Neben dem Aufzeigen der Auswirkungen von unterschiedlichen Wassereinspritzkonzepten erfolgt dabei auch
die Analyse von Ansétzen zur weiteren Optimierung dieser Technologie. Schlussendlich fasst Kapitel 7 die
gewonnenen wissenschaftlichen Erkenntnisse dieser Arbeit bewertend zusammen und bietet damit eine
Empfehlung fiir die zukiinftige Motorentwicklung.
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3 Grundlagen und Stand der Technik

In diesem Kapitel werden die technischen Grundlagen vermittelt, die zum Verstindnis dieser Arbeit notwendig
sind. Die im Folgenden ausgefiihrten Erlduterungen sind nach dem neusten Stand der Technik verfasst. Da die
Untersuchungen im Rahmen dieser Arbeit auf eine Wirkungsgradsteigerung abzielen, beschiftigt sich das erste
Teilkapitel mit den Einfliissen auf den ottomotorischen Wirkungsgrad. Dabei wird aufgezeigt, welche Einfliisse
zu einer Abweichung von der idealen Verbrennung filhren konnen. Mit dem Ziel der Wirkungsgradsteigerung
kommen bei den experimentellen Versuchen das Miller-Brennverfahren und die Wassereinspritzungstechnologie
als Effizienzmaflnahmen zum FEinsatz. Daher geht das darauffolgende Teilkapitel auf das Arbeitsprinzip des
Miller-Brennverfahrens ein. Da bei diesem Brennverfahren Ladungsbewegungsmalinahmen notwendig sind,
erlautert Kapitel 3.3 die notwendigen stromungstechnischen Grundlagen in der Verbrennungsmotorentwicklung.
Der aktuelle Stand der Forschung sowie das Wirkprinzip der Wassereinspritzungstechnologie sind in Kapitel 3.4
aufgefiihrt. Schlussendlich vermittelt das letzte Teilkapitel Grundkenntnisse zum Thema Partikelemissionen,
welche bei experimentellen Verbrennungsuntersuchungen im Rahmen dieser Arbeit hiufig betrachtet und
bewertet werden.

3.1 Einfliisse auf den ottomotorischen Wirkungsgrad

Beim Verbrennungsmotor handelt es sich um eine Energieumwandlungsmaschine, welche die im Brennstoff
gespeicherte chemische Energie zunichst im Brennraum in thermische und dann iiber den Kolben in mechanische
Energie umsetzt [7]. Fiir einen hohen Wirkungsgrad soll dabei aus dem zugefiihrten Brennstoff ein moglichst
groBBer Anteil in mechanische Energie gewandelt werden. Entscheidend hierfiir ist der thermodynamische
Verbrennungsprozess, welcher den tatsdchlich erreichbaren Wirkungsgrad bestimmt [8]. Zur Veranschaulichung
eines realen Motorprozesses dienen sogenannte Kreisprozesse, bei denen vereinfachend angenommen wird, dass
die Verbrennung einer Warmezufuhr und der Ladungswechsel einer Warmeabfuhr entsprechen. Der Ladungs-
wechsel erfolgt im unteren Totpunkt unter Vernachldssigung moglicher Verluste. Da der Brennraum als adiabat
betrachtet wird, gibt es keinen Wérmeaustausch zwischen der Zylinderfiillung und den Brennraumwénden. Unter
der Annahme eines reibungsfreien Systems verlaufen Kompression und Expansion isentrop. Die Berechnung
eines geschlossenen Kreisprozesses erfolgt unter der Voraussetzung eines idealen Arbeitsgases mit konstanter
Zusammensetzung und konstanter Warmekapazitit. Im Gegensatz dazu sind bei einem realen Motor die Stoff-
groflen des Arbeitsgases abhédngig von Temperatur und Druck [9]. Unter Annahme eines idealen Arbeitsgases
lasst sich der thermodynamische Wirkungsgrad (auch als thermischer Wirkungsgrad bezeichnet) fiir einen
geschlossenen Kreisprozess grundsétzlich wie folgt berechnen [9]:

Nen = dzu — 9ab (3_1)
dzu

Das geometrische Verdichtungsverhéltnis besitzt einen entscheidenden Einfluss auf den Wirkungsgrad und den
Mitteldruck. Es berechnet sich aus dem Quotienten des maximalen Brennraumvolumens und des Brennraum-
volumens bei oberen Totpunkt [9]:

Ve+Vp
Egeom = 7

(3-2)

Ein weiterer wichtiger Einflussfaktor auf den Wirkungsgrad stellt der Isentropenexponent dar, welcher sich aus
den spezifischen Wiarmekapazititen des Arbeitsgases berechnet [9]:

o4k
k==1+o (3-3)
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Arbeitsgase mit hoher spezifischer Wiarmekapazitit, welche demnach einen kleinen Isentropenexponenten
besitzen und entsprechend groBe Warmemengen speichern konnen, erwdrmen sich weniger unter Kompression.
Folglich fiihrt dies zu einem geringeren Druckanstieg. Im Gegensatz dazu fiihrt ein hoher Isentropenexponent bei
Wirmezufuhr zu einem gesteigerten Druckanstieg, was sich iiber die erhdhte Volumenédnderungsarbeit positiv auf
den Wirkungsgrad auswirkt [9].

Fiir die Beschreibung einer idealen ottomotorischen Verbrennung hat sich in der Thermodynamik der in
Abbildung 3-1 dargestellte Gleichraumprozess als Vergleichsprozess durchgesetzt. Dieser ideale Kreisprozess
stellt den bestmoglichen thermodynamischen Prozess dar, der in einer Verbrennungskraftmaschine theoretisch
umgesetzt werden kann [8, 9]. Der Gleichraumprozess wird durch eine isochore Warmezufuhr und —abfuhr sowie
durch eine isentrope Kompression und Expansion beschrieben [9]. Charakteristisch fiir diesen Prozess ist, dass
die Wiarmezufuhr ausschlieBlich im oberen Totpunkt bei konstantem Volumen stattfindet. Folglich miisste bei
einem realen Motor die Verbrennung im oberen Totpunkt im Idealfall unendlich schnell ablaufen, was praktisch
nicht umsetzbar ist [7]. Entsprechend fiihrt dieser Prozess zu einer hohen thermischen und mechanischen
Belastung. Infolge der hohen Spitzendriicke und Druckgradienten wiirden Gerduschemissionen begiinstigt
werden. Faktisch miisste der isochore Ladungswechsel unendlich schnell ablaufen, was in der Realitdt nicht
moglich ist [9].

A Gleichraumprozess p = (V) A Gleichraumprozess T = f(s)
Prmax T
mas Tmax l_ max pmax
5 QZU ‘ 3
ol = =
-§, Gau S’ 2
s 2 4
a E T
min |1
4 Cab Pmin Yab ‘
Pmin 1|=)
Tmin
> >
Volumen V Entropie s

Abbildung 3-1: Gleichraumprozess [8]

Unter Beriicksichtigung der Gleichung (3-1) ergibt sich die Berechnung des thermodynamischen Wirkungsgrades
fiir den Gleichraumprozess wie folgt [7]:

Ty
Nen = Qzu — 9ab _ _ Qap - 1— Cy * (T4- - Tl) -1 = (T1 1) (3_4)
th qzu qzu Cy * (T3 — T3) T, * (% _ 1)

Fiir die isentrope bzw. adiabate Kompression und Expansion kann folgende Beziehung aufgestellt werden [7]:

T po\E—1 va\E-1 T
1 (_2> — (_3) =t (3-5)
T, %1 V4 T3

T, T3

noh 9

Mit Gleichung (3-4) und Gleichung (3-6) ergibt sich damit [7]:

1 Kk—1

Mengg =1 — 2= 1 —(Q)H =1-(;) (3-7)
GR T, 2 €
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Gleichung (3-7) verdeutlicht den direkten Einfluss des Verdichtungsverhéltnisses und der Stoffeigenschaften
des Arbeitsgases auf den thermodynamischen Wirkungsgrad des Gleichraumprozesses [8]. Allerdings wird mit
Abbildung 3-2 ersichtlich, dass mit immer héheren Verdichtungsverhiltnissen die Wirkungsgradsteigerung im
Verhéltnis dazu immer kleiner ausfallt, bis schlieBlich nahezu ein Séttigungsverhalten vorliegt [7].

A

0,8

0,6 —

/// K=1,2 _

0,4 —— =T
/]--T

0,2 4~

0,0 >
01 4 8 12 16 20 24

geometrisches Verdichtungsverhaltnis €

thermischer Wirkungsgrad
Gleichraumprozess ny,

Abbildung 3-2: Einfluss des Verdichtungsverhiltnisses auf den Gleichraumprozesswirkungsgrad [7]

Des Weiteren verdeutlicht das pV-Diagramm in Abbildung 3-3, dass eine Warmezufuhr vor oder nach dem oberen
Totpunkt zu einer Absenkung des effektiven Verdichtungsverhéltnisses und damit zu einer Wirkungsgrad-
abnahme fiihrt. Nach Gleichung (3-1) muss damit zwingend eine erhohte Wiarmeabfuhr erfolgen. Aus dem
Gleichraumprozess lasst sich fiir einen idealen Ottomotorprozess somit ableiten, dass fiir einen hohen Wirkungs-
grad ein hohes Verdichtungsverhiltnis anzustreben ist. Aulerdem sollte die Verbrennung in der Nidhe des oberen
Totpunktes mit moglichst kurzen Brenndauern ablaufen [8]. Zudem wirkt sich ein hoher Isentropenexponent

positiv auf den Prozesswirkungsgrad aus [9].

Druck p

Volumen V

Abbildung 3-3: Wirmezufuhr vor oder nach dem oberen Totpunkt beim Gleichraumprozess [8]

Abhingig vom Verdichtungsverhéltnis sowie dem Isentropenexponenten des Arbeitsgases weist der Gleich-
raumprozess einen bestimmten Verlustanteil auf. Abbildung 3-4 veranschaulicht die Verluste des Gleich-
raumprozesses. Zur Reduzierung dieser Verluste miisste die Expansion soweit fortgefiihrt werden, bis das
Anfangsdruckniveau (Flache I) beziehungsweise sogar wieder das Anfangstemperaturniveau (Flache II) erreicht
ist. Da die Flache III im Ts-Diagramm nicht nutzbar ist, handelt es sich um einen nicht umkehrbaren Kreis-

prozess [8].
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Druck p
Temperatur T

1 6

Volumen V Entropie s

Abbildung 3-4: Identifizierung der Verluste des Gleichraumprozesses [8]

Des Weiteren besitzt ein realer Motor Verluste, welche bei idealen Vergleichsprozessen nicht berticksichtigt
werden. Zur Bestimmung dieser Verluste kommt daher die Verlustanalyse zum Einsatz, welche die unter-
schiedlichen Einfliisse und Wirkungsgrade mittels einer Prozessrechnung (die Berechnungsverfahren sind in [10]
beschrieben) ermittelt. Bei dieser Verlustanalyse findet ein Bezug auf den idealen Gleichraumprozess, welcher
eine optimale Energieausnutzung darstellt, statt [9, 10].

Unter Beriicksichtigung der Verlustteilung setzt sich die Wirkungsgradkette zur Bestimmung des effektiven
Wirkungsgrades 7, eines realen Motors wie folgt zusammen [7, 10]:

Ne =M; — ANy (3-3)

mit 1; =1y — Ang (3-9)

An, = An,; + An,y + An.y + A + Angp, + A (3-10)
Ng Nr T BNyy T ANy T Aww T Allgp T AlLw

Mit den Wirkungsgraden:

e Effektiver Wirkungsgrad

n; Indizierter Wirkungsgrad

Ny Wirkungsgrad idealer Vergleichsprozess (Gleichraumprozess)

Sowie den Verlusten:

An,, Mechanische Verluste An,y Realer Verbrennungsablauf
Ang  Giitegrad Any, Wandwiérmetibergang

An,;  Reale Ladung Angp Leckage

An,y Unvollkommene Verbrennung Anpy,  Ladungswechsel

3.1.1 Einfluss der Klopffestigkeit

Besonders die Klopffestigkeit eines Ottomotors beeinflusst den realen Verbrennungsverlauf vorzugsweise bei
hohen Lasten. Je nach Intensitdt der klopfenden Verbrennung kann eine starke akustische Belastung sowie
eine mechanisch beziehungsweise thermisch hervorgerufene Schidigung des Ottomotors entstehen [10, 11].
Grundsétzlich handelt es sich beim Klopfen um ein irregulires Verbrennungsphidnomen der vorgemischten
Verbrennung. Bei einem vorgemischten Luft-Kraftstoff-Gemisch sind Brennstoff und Oxidationsmittel moglichst
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homogen im Brennraum verteilt und die Flammenfront verlduft nach der Ziindung mit einer bestimmten
Geschwindigkeit durch den Brennraum [10]. Klopfen tritt auf, wenn sich das Gemisch nach dem Ziindzeitpunkt
selbstentflammt, bevor es von der durch die Ziindung ausgelosten Flammenfront erfasst wird [7, 9]. Bei der
chemischen Reaktion konnen sehr hohe Druckwellen mit Ausbreitungsgeschwindigkeiten von iiber 1000 m/s
auftreten [10]. Infolge der reflektierten und interferierenden Druckwellen entstehen hochfrequente Druck-
Eigenresonanzen mit steilen Druckgradienten im Frequenzbereich von > 5 kHz [9], welche deutlich im Brenn-
raumdrucksignal zu sehen sind. Dabei kann die Klopfintensitit zwischen den jeweiligen Arbeitsspielen
schwanken [9]. Aufgrund der sehr schnellen Energieumsetzung steigen Druck und Temperatur stark an [9, 10].
Es entstehen hohe Stromungsgeschwindigkeiten an der Brennraumwand, wodurch der Wandwérmeiibergang
stark zunimmt und somit die thermische Belastung zusitzlich steigt [9]. Eine Spatverstellung der Ziindung wirkt
dem Klopfen entgegen. Hierdurch entstehen allerdings spate Schwerpunktlagen der Verbrennung, welche nicht
wirkungsgradoptimal sind [7]. Je spéter die Ziindung erfolgt, desto groBer ist das zur Verfiigung stehende
Brennraumvolumen wihrend der Verbrennung. Durch die entsprechende Druck- und Temperaturreduktion im
noch unverbrannten Gemisch werden die Bedingungen fiir eine lokale Selbstentflammung beziehungsweise fiir
eine klopfende Verbrennung somit entschérft.

Abbildung 3-5 zeigt jeweils ein Arbeitsspiel ohne und mit klopfender Verbrennung. Da fiir eine Selbstent-
flammung Vorreaktionen erforderlich sind, welche einen gewissen Zeitraum bendtigen, wird Klopfen besonders
bei niedrigen Drehzahlbereichen begiinstigt [7, 9-11].

—— nicht klopfende Verbrennung
— klopfende Verbrennung
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Abbildung 3-5: Arbeitsspiel ohne und mit klopfender Verbrennung

Eine Steigerung der Klopffestigkeit eines Ottomotors wird durch die folgenden Mafinahmen unterstiitzt [7, 9, 10]:

e Niedrige Gemischtemperaturen im Brennraum bei Verdichtungsende
o Verringerung der Ansaugtemperatur
o Erhohung der Warmekapazitit des Gemisches

o Vermeidung von Wiarmestrahlung ausgehend von heilen Brennraumoberflichen
(Kiihlung von Brennraumwinden, kleiner Brennraum bzw. kleine Oberflédchen)

o Verringerung des Verdichtungsverhéltnisses

o Vermeidung von Brennraumablagerungen, welche den Wérmeiibergang vermindern
e Verkiirzung der Brenndauer

o Verringerung der Zeit fiir Vorreaktionen durch Erhéhung der Drehzahl

o Erhéhung der Flammengeschwindigkeit durch Ladungsbewegung
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o Kurze Flammwege durch konstruktive Gestaltung des Brennraumes
(z. B. Verringerung des Brennraumvolumens)

e Niedrige zyklische Schwankungen

e Verwendung eines Kraftstoffes mit hoher Oktanzahl

Generell besitzt die Lage des Verbrennungsschwerpunktes Auswirkungen auf die Brenndauer und die Verbren-
nungsstabilitét (vgl. Erlduterungen der thermodynamischen Verbrennungsgrofien in Kapitel 5.2.1). Abbildung
3-6 veranschaulicht den Zusammenhang dieser Groflen anhand einer Beispielmessung bei einer Drehzahl
von 2000 U/min und zwei unterschiedlichen Lastpunkten. Hieraus wird deutlich, dass bei spéteren Verbren-
nungsschwerpunktlagen eine Zunahme der Brenndauer und eine Abnahme der Verbrennungsstabilitdt erfolgt.
Demzufolge begiinstigt eine Klopffestigkeitssteigerung, welche zu frilheren Verbrennungsschwerpunktlagen
fiihrt, eine Verkiirzung der Brenndauer und eine Erhohung der Verbrennungsstabilitét.
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Abbildung 3-6: Einfluss der Verbrennungsschwerpunktlage auf die Verbrennungsgrofien [12]

3.1.2 Einfluss des Wandwirmeiiberganges

Eine Kiihlung des Verbrennungsmotors ist erforderlich, um eine thermische Uberlastung der Bauteile zu
vermeiden [10]. Grundsitzlich stellt die abgefiihrte Wéarmeenergie eines Verbrennungsmotors einen Wirkungs-
gradverlust dar, da diese nicht in mechanische Arbeit umgesetzt wird. Abhéngig von der GrofBe des Warmestromes
zwischen Arbeitsgas und Kithlmedium entsteht ein entsprechender Einfluss auf den Brennraumdruck und die
Brennraumtemperatur, was sich folglich auf den Wirkungsgrad, das Emissionsverhalten und die Abgastemperatur
auswirkt [10]. Da es sich bei der Verbrennung um einen stark instationéren Prozess handelt, liegen die mittleren
Bauteiltemperaturen weit unter der Arbeitsgasspitzentemperatur [9]. Hinsichtlich der Warmeiibertragung ist eine
Betrachtung der brennraumbegrenzenden Wande als ebene Flache zulassig, da die Temperaturschwankungen des
Arbeitsgases nur wenige Millimeter in diese eindringen [13]. Wird jedoch genau genommen die Zylinderform
einer Brennraumwand, welche von einem Kiihlmedium umgeben ist, beriicksichtigt, kann das in Abbildung 3-7
gezeigte Modell und dessen Temperaturverlauf fiir einen stationdren Betrieb angenommen werden [14].
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Abbildung 3-7: Stationiirer Temperaturverlauf in einer zylinderformigen Brennraumwand [13, 14]

Gleichung (3-11) beschreibt in diesem Zusammenhang den Wirmestrom Q vom Arbeitsgas iiber die zylinder-
formige Brennraumwand in das Kiithlmedium [14]. Allgemein wird der Warmetibergangskoeffizient von dem
wandnahen Stromungsfeld beeinflusst. Mit Zunahme der turbulenten Strémung in diesem Bereich steigt auch der
Wandwérmeiibergang [9].

. A 2xmx*(r,—1)*
Q=aye*Agc* (Tye —T;) = <+ ar l
S ln(a)

lz
* (T; — Tg) = agy * Agkm * (Ta — Tknm) (3-11)

T
Die Wirmeiibertragung vom Arbeitsgas in das Kiithlmedium erfolgt grundsétzlich iiber die drei folgenden

Mechanismen [13]:

1. Wairmeleitung in gasformigen, festen und fliissigen Stoffen
2. (luberwiegend erzwungene) Konvektion durch bewegte gasformige und fliissige Stoffe
3. Wairmestrahlung zwischen gasférmigen und festen Stoffen

Wihrend die Warmeiibertragung auf der Kiihlmittelseite nur {iber die ersten beiden Mechanismen ablauft, sind
auf der Arbeitsgasseite alle drei Mechanismen beteiligt [13].
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Abbildung 3-8: Gleichraumgrad in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels [9]
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Unter Beriicksichtigung des Gleichraumprozesses kann mit zunehmenden Abstand des Kolbens vom oberen
Totpunkt immer weniger Wérmeenergie in mechanische Arbeit umgewandelt werden. Entsprechend ist der
Wirkungsgradverlust umso hoéher, desto ndher am OT eine Warmeabfuhr erfolgt. In diesem Zusammenhang ist
der in Gleichung (3-12) beschriebene Gleichraumgrad eine geeignete GroBe zur Darstellung des Warme-
anteils, welcher in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels in mechanische Arbeit umgewandelt werden kann [9].
In Abbildung 3-8 ist der Gleichraumgrad in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels aufgetragen.

Bei einem realen Motor wird besonders in der Expansionsphase Wirme aufgrund hoher Gastemperaturen und
turbulenter Stromungen an die Brennraumwand abgegeben. Folglich vermindert die abgefiihrte Wérme den
Zylinderinnendruck und somit die nutzbare innere Arbeit [9]. Bei der theoretischen Betrachtung einer isolierten
Brennraumwand lie8e sich die sonst verlorene Wandwérme fiir den Arbeitsprozess nutzen. Allerdings erreicht
der Wirkungsgrad im Idealfall maximal nur den des Gleichraumprozesses. In der Literatur werden Untersu-
chungen beschrieben, bei denen Isolationsmafinahmen im Brennraum vorgenommen wurden [10]. Dabei konnte
festgestellt werden, dass ein minimierter Wandwérmetibergang zu einer hoheren Arbeitsprozesstemperatur fiihrt.
Daraus resultierend wurde eine abnehmende Zylinderfiillung aufgrund der reduzierten Luftdichte beobachtet,
wodurch Leistungsverluste entstanden. Des Weiteren trat der Effekt ein, dass bei hoheren Wandwiarmetempe-
raturen die Flamme néher an die Wand heranbrannte. Als Folge konnte sogar eine Erh6hung des Wandwérme-
iibergangskoeffizienten festgestellt werden [10].

3.2 Miller-Brennverfahren

Das Miller-Brennverfahren, welches urspriinglich auf einer Erfindung von Ralph Miller aus dem Jahr 1952
basiert [15], unterscheidet sich im Gegensatz zu einem konventionellem Brennverfahren durch den SchlieB3-
zeitpunkt des Einlassventils. Bei diesem Brennverfahren wird das Einlassventil bereits wiahrend des Ansaugtaktes
bezichungsweise vor dem unteren Totpunkt geschlossen, wodurch eine Zwischenexpansionsphase entsteht [16].
Abbildung 3-9 zeigt einen idealisierten Miller-Prozess im Vergleich zu einem konventionellen Gleichraum-

prozess.

Miller
\ = = = konventionell

Druck p

Volumen V

Abbildung 3-9: Definition Miller-Prozess [17]

In Abbildung 3-9 beginnt die Ansaugphase im Punkt 1/1°. Beim Miller-Prozess schlieit das Einlassventil bereits
im Punkt 1b° bevor der Kolben den unteren Totpunkt erreicht. Danach wird die Zylinderladung weiter expan-
diert, bevor die Kompressionsphase bei einem Druckniveau unterhalb des Ansaugdruckes im Punkt 2° beginnt.
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Am Ende der Kompressionsphase liegt der Verdichtungsenddruck in Punkt 3 deutlich erkennbar unterhalb dem
des konventionellen Prozesses in Punkt 3. Nach der isochoren Warmezufuhr lauft der Miller-Prozess bis zum
Beginn der Ausschiebephase im Punkt 2/6°, im Vergleich zum konventionellen Prozess auf einem niedrigeren
Druckniveau ab [17].

Umso frither das Einlassventil schlieBt, desto mehr erfolgt eine Verringerung des effektiven Verdichtungs-
verhéltnisses, welches auch als Kompressionsverhiltnis bezeichnet werden kann. Das effektive Verdichtungs-
verhiltnis ist definiert durch die Kolbenposition, bei dem der Zylinderdruck dem Ansaugdruck des Motors
entspricht. Abhéngig von der Kolbenposition ergibt sich ein im Vergleich zum Hubvolumen reduziertes Zylin-
dervolumen, woraus sich ein Kompressionsverzug ergibt [18]. Folglich gilt fiir das Kompressionsverhiltnis
beziehungsweise das effektive Verdichtungsverhaltnis [17, 18]:

Vi =Viv + Ve Vepr+ 1

geff = VC = VC (3-13)

Demnach entsteht beim Miller-Brennverfahren ein unterschiedliches Kompressions- und Expansionsverhéltnis.
Das Verhiltnis zwischen geometrischem und effektiven Verdichtungsverhéltnis wird als Millergrad bezeichnet
[17]:

Egeom _ Vn+ Ve

Millergrad = (3-14)

Eerr Vers+ Ve
Grundsétzlich fiihrt das frithe SchlieBen des Einlassventils und die damit einhergehende Absenkung des effektiven
Verdichtungsverhiltnisses zu einer reduzierten Zylinderfilllung [16, 17], welche durch eine Anhebung des
Saugrohrdruckes kompensiert werden muss, um Leistungsverluste zu vermeiden. Hieraus ergeben sich fiir einen
aufgeladenen Ottomotor Auswirkungen auf das Verhalten im lastabhéngigen gedrosselten und aufgeladenen
Betriebszustand. Entsprechend kann die Drosselklappe im niedrigen Teillastbereich aufgrund des hdheren
erforderlichen Saugrohrdruckes weiter gedffnet werden, was zu einer stirkeren Entdrosselung des Ladungs-
wechsels fiihrt und sich damit vorteilhaft auf den Arbeitsprozess auswirkt [19, 20]. Im Verhéltnis dazu ist im
aufgeladenen Betriebsbereich ein hoherer Ladedruck erforderlich [10, 16]. Daraus resultiert fiir turboaufgeladene
Ottomotoren auch ein Anstieg des Turbineneintrittsdrucks, welcher die Ausschiebearbeit erhoht und damit den
Wirkungsgrad negativ beeinflussen kann [16, 18]. Zusitzlich stellt der gesteigerte Ladedruckbedarf im Hinblick
auf ein schnelles Ansprechverhalten des Turboladers im Transientbetrieb eine Herausforderung dar [21]. Fiir ein
moglichst hohes Effizienzpotential des Miller-Brennverfahrens und gutes Instationédrverhalten [21] ist folglich
eine spezielle Abstimmung des Aufladesystems erforderlich [17, 22].

Mit zunehmendem Millergrad steigt der Kompressionsverlust an, was wiederum einen Nachteil fiir den Wirkungs-
grad des Arbeitsprozesses darstellt. Abbildung 3-10 zeigt in diesem Zusammenhang am idealisierten Ottokreis-
prozess den Kompressionsverlust beim frithen Einlass-Schlieit im Vergleich zu konventionellen Steuerzeiten.
Fiir eine vereinfachte Betrachtung wurde ein neutrales Spiildruckgefille (Saugrohrdruck = Abgasgegendruck)
angenommen. Aus der Abbildung 3-10 wird deutlich, dass im Miller-Betrieb Drosselverluste vermieden werden
konnen, allerdings die Kompressionsverluste mit immer fritherem Einlass-Schlie3t weiter zunehmen, was den
Prozesswirkungsgrad reduziert [18]. Theoretische Berechnungen in [18] zeigen, dass erst die Kombination mit
einem erhdhten geometrischen Verdichtungsverhéltnis zu einer Kompensation der Kompressionsverluste fiihrt,
wodurch eine Wirkungsgradsteigerung moglich wird. Mit den durchgefiihrten Berechnungen in [18] wird
allerdings auch deutlich, dass der positive Einfluss eines erhdhten Verdichtungsverhéltnisses auf den Wirkungs-
grad sinkt, umso stirker der Millergrad ist. Im Vergleich zu einem Motor mit kleinerem Hubvolumen und
konventionellen Steuerzeiten sowie einer vergleichbaren Kompression des Arbeitsgases stellt das Miller-
Brennverfahren ein Verfahren nach dem Prinzip der verldngerten Expansion dar [23], mit dem zuséitzliche
Expansionsarbeit gewonnen wird, wodurch der thermodynamische Wirkungsgrad steigt [24]. Obwohl das Miller-
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Brennverfahren in der Literatur hiufig als Verfahren mit verldngerter Expansion bezeichnet wird [17], liegt bei
gegebenem Hubraum genau genommen eine verkiirzte Kompressionsphase und keine verlangerte Expansions-

phase vor [23].

gedrosselt R entdrosselt Miller
a = = = konventionell
~ N
) S
2 Q .
) N |:| Ladungswechselarbeit

V///7/] Kompressionsverluste
Py
>
Volumen V Volumen V

Abbildung 3-10: Theoretische Auswirkungen eines friithen Einlass-Schlie§t [18]

In Folge der Dekomprimierung bei frithem Einlass-Schlie3t besitzt das Arbeitsgas eine geringere Temperatur zu
Beginn des Kompressionstaktes als bei konventionellen Steuerzeiten [16]. Umso frither dabei das Einlass-Schlief3t
erfolgt, desto stirker reduziert die Zwischenexpansionsphase die Arbeitsgastemperatur bei Kompressionsbeginn
und somit auch bei Kompressionssende [9, 16]. Bei hoheren Lasten wird durch die reduzierte Kompressions-
endtemperatur eine Steigerung der Klopffestigkeit begiinstigt [9, 10, 19]. Dies gilt allerdings nur dann, wenn die
Ansauglufttemperatur trotz des erhohten Ladedruckbedarfs auf einem ausreichend niedrigen Niveau gehalten
werden kann, wodurch die Anforderungen an die externe Ladeluftkithlung steigen [9, 17]. Aufgrund der
gesteigerten Klopffestigkeit ist der Betrieb des Motors entweder mit einem hoheren Mitteldruck oder einem
erhohten Verdichtungsverhéltnis moglich [16]. Eine gesteigerte Klopffestigkeit fiihrt aulerdem zu fritheren
Schwerpunktlagen der Verbrennung, wodurch das Abgastemperaturniveau besonders bei hohen Lasten und
Drehzahlen abgesenkt werden kann. Vor dem Hintergrund des thermischen Bauteilschutzes ldsst sich so
ein stochiometrisches Luft-Kraftstoff-Verhiltnis ldnger beibehalten, beziehungsweise eine Anreicherung des
Gemisches sogar ganz vermeiden [25]. Entsprechend wird die Abgasnachbehandlung mit einem Drei-Wege-
Katalysator nicht beeintrdchtigt und die Konvertierung der gasformigen Schadstoffe erfolgt im gesamten
Motorkennfeld.

Allgemein stellen Wandwiarmeverluste in der Kompressionsphase einen Verlust fiir den Arbeitsprozess dar. Ein
weiterer positiver Effekt, der durch das frithe Einlass-Schlie3t entsteht, ist, dass infolge der verringerten Arbeits-
gastemperatur in der Kompressionsphase Wandwérmeverluste reduziert werden [17, 18], was in Kombination mit
einem erhohten geometrischen Verdichtungsverhéltnis von Vorteil ist.

Eine Herausforderung beim Miller-Brennverfahren stellt die Erhaltung einer ausreichenden Ladungsbewegung
dar. Durch das friihe Einlass-Schlie3t mit geringen Ventilhiiben entsteht ein Ladungsbewegungsverlust, der durch
LadungsbewegungsmaBinahmen im Einlasskanal kompensiert werden muss [26]. Dabei konnen Durchfluss-
verluste entstehen, welche zusétzlich einen erhdhten Ladedruck erfordern und die maximal erreichbare spezifische
Leistung einschrinken [26]. Eine mangelnde Ladungsbewegung kann zu einer ldngeren Brenndauer, einer
schlechten Gemischbildung [9] und zu einem langeren Brennverzug fithren [26], was sich wiederum negativ auf
das Wirkungsgradpotential auswirkt. Des Weiteren wirkt sich ein erhdhtes geometrisches Verdichtungsverhéltnis
negativ auf den Erhalt der Tumblebewegung aus. Abhilfe kann eine optimierte Kolbenform schaffen, welche die
Ladungsbewegung unterstiitzt [27]. Auch ein Hub-/Bohrungsverhéltnis > 1 fordert aufgrund der gesteigerten
Kolbengeschwindigkeit die Ladungsbewegung [28]. Zusammenfassend sind die Vor- und Nachteile des Miller-
Brennverfahrens in Tabelle 3-1 aufgefiihrt.
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Miller-Brennverfahren

Vorteile Nachteile
e Entdrosselung in der unteren Teillast e  Zunahme der Kompressionsverluste
e  Reduktion der Kompressionstemperatur e schlechte Ladungsbewegung
o Steigerung der Klopffestigkeit bei o nachteiliges Verbrennungsverhalten

hoheren Lasten . .
o  schlechtere Gemischaufbereitung

o Verringerung der Wandwérmeverluste e hoherer Ladedruckbedarf

. M(‘jgl.ichkeit zur SEeigferung des geometrischen e hoherer Abgasgegendruck bei Turboaufladung
Verdichtungsverhiltnisses

o  Steigerung des Wirkungsgrades e hohe Anforderungen an die Ladeluftkiihlung
e Moglichkeit zur Steigerung des Mitteldruckes
e Reduktion der Abgastemperatur

o Verzicht auf Gemischanreicherung zum
Bauteilschutz

Tabelle 3-1: Vor- und Nachteile des Miller-Brennverfahrens

Schlussendlich sei darauf hingewiesen, dass in der Literatur Brennverfahren mit spitem Einlass-Schlief3t
gelegentlich auch als Miller-Verfahren bezeichnet werden [20]. Diese Begriffsdefinition ist auf den von Ralph
Miller erfundenen Motor zuriickzufithren, mit welchem neben einem frithen Einlass-Schlieft auch ein spétes
Einlass-SchlieBt realisierbar war [15]. Dennoch wird fiir Verfahren mit spatem Einlass-Schliet in der Literatur
iiblicherweise der Begriff Atkinson-Verfahren verwendet [17, 20]. Dies ist durch das Patent von James Atkinson
begriindet, welcher bereits zuvor im Jahr 1887 ein Verfahren mit spitem Einlass-Schlief3t erfand [29]. Historisch
gesehen ist also die urspriingliche Erfindung eines Verfahrens mit spatem Einlass-Schlie3t James Atkinson und
mit frithem Einlass-Schliefft Ralph Miller zuzuordnen.

3.3 Ladungsbewegung

Die Ladungsbewegung eines Verbrennungsmotors ist definiert durch das Stromungsfeld im Brennraum. Dieses
Stromungsfeld lésst sich in global gerichtete Makrostromungen und zahlreich ungerichtete Mikrostromungen
differenzieren. Die globalen Makrostromungen konnen dabei abhédngig von der Stromungsrichtung in die
Ladungsbewegungsformen Tumble-, Drall-, und Quetsch-Stromung eingeteilt werden [9]. Durch Mafinahmen in
der Ansaugstrecke oder im Brennraum ist eine Beeinflussung der Ladungsbewegungsintensitdt moglich. Generell
ist die Flammengeschwindigkeit im Brennraum von der Brenngeschwindigkeit des ruhenden Arbeitsgases, der
Stromungsgeschwindigkeit und der Expansionsgeschwindigkeit des umgesetzten Ladungsteiles abhingig. Je nach
LadungsbewegungsmaBnahme kdnnen daher deutliche Auswirkungen auf den Verbrennungsablauf entstehen.
Eine Verdnderung der Ladungsbewegung kann die Verbrennungsgeschwindigkeit, die Klopffestigkeit, die
Verbrennungsstabilitdt, den Ladungswechsel und den Kraftstoffverbrauch beeinflussen. Moglich sind auch
Auswirkungen auf die Gemischaufbereitung und das Emissionsverhalten [30]. Es ist zu berticksichtigen, dass zur
Generierung einer gerichteten Ladungsbewegung ein gewisser Energieaufwand nétig ist [10]. Grundsétzlich ist
eine Zunahme der Motordrehzahl [31] zutrdglich, wodurch die Kolbengeschwindigkeit steigt. Hinsichtlich des
Wandwérmeiiberganges steigt dieser mit erhdhter Ladungsbewegung an [10].
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Abbildung 3-11 zeigt schematisch die unterschiedlichen Ladungsbewegungsformen im Brennraum. Die Tumble-
Stromung ist charakterisiert durch eine walzenférmige Stromung, welche senkrecht zur Zylinderldngsachse
rotiert. Der Tumble-Wirbel bildet sich in der Ansaugphase aus und wird in der Kompressionsphase zunehmend
verformt. Am Ende der Kompressionsphase 16st sich dieser Wirbel in viele kleine Turbulenzen auf, wodurch
ein hochturbulentes Stromungsfeld entsteht, was positive Auswirkungen auf die Gemischbildung und den
Verbrennungsablauf hat [9]. Die Tumble-Stromung ldsst sich durch Schirmventile, Maskierungen im Ventil-
bereich, Klappen im Einlasskanal oder der Einlasskanalgeometrie selbst [32] intensivieren. Bei der Drall-
Stromung findet eine Rotation der Stromung um die Zylinderldngsachse statt. Obwohl die Drall-Bewegung in der
Kompressions-, Verbrennungs- und Expansionsphase durch Reibung an den Brennraumwénden und Dissipation
beeinflusst wird, bleibt die charakteristische Stromungsbewegung anders als bei der Tumble-Strémung nahezu
vollstindig erhalten. Eine Erzeugung der Drall-Stromung wird durch die Kombination eines abgeschalteten
Einlasskanals beziehungsweise Einlassventils und einem sogenannten Tangentialkanal, bei welchem die Ein-
stromungsrichtung tangential zur Zylinderwand erfolgt, ermoglicht. Alternativ kann die Ansaugluft auch tiber
einen spiralformigen Einlasskanal zugefiihrt werden. Bei der Quetsch-Stromung handelt es sich um eine nach
innen gerichtete Stromung, welche durch einen brennrauminternen Verdrdngungsvorgang des Arbeitsgases im
Bereich des oberen Totpunktes entsteht. Dafiir sind iiblicherweise die Randbereiche des Kolbens konstruktiv so
gestaltet, dass der Abstand zum Zylinderkopf sehr gering ist und das Kompressionsvolumen weitestgehend von
einer Kolbenmulde bestimmt wird [9].

Tumble-Strémung Drall-Stréomung Quetsch-Stromung

| | =2

Abbildung 3-11: Ladungsbewegungsformen im Brennraum [9]

Wihrend die Drall-Stromung, auBler bei Otto-Magerkonzepten, vorrangig bei Dieselmotoren vorzufinden ist,
kommt die Tumble-Stromung haufig bei Ottomotoren zur Anwendung [9]. Die Charakterisierung des Stromungs-
verhaltens eines Tumble-Einlasskanals kann iiber den Durchflusskoeffizienten ay, den Tumble-Koeffizient Cr,
die Tumblezahl Z; und die turbulente kinetische Energie TKE erfolgen.

Der Durchflusskoeffizienten aj beschreibt die Durchléssigkeit am Ventil, womit der Einfluss auf den Ladungs-
wechsel ersichtlich wird [11]. Abbildung 3-12 zeigt die notwendigen Parameter am Einlassventil zur Bestimmung
des Durchflusskoeffizienten ay, welcher sich iiber die darauffolgend aufgefiihrten Schritte berechnet [33].
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Abbildung 3-12: Parameter zur Bestimmung des Durchflusskoeffizienten [11, 33]

Fiir den Massenstrom durch das Einlassventil gilt [33]:
rh:V*Q:,u*Ag*uS*QszAw*us*Qs (3-15)

Nach Umformung ergibt sich der wirksame Querschnitt Ay,. Dieser entsteht im Vergleich zum geometrischen
Querschnitt A; aufgrund der Einschniirung der Stromung, der Dichteunterschiede und durch die Reibungsverluste
im Gasstrom sowie an den Wénden [33]:
A = m
v o (3-16)

Unter Annahme einer verlustfreien Stromung und eines idealen Gases, welches eine isentrope Zustandsédnderung
erfahrt, kann die Geschwindigkeit ug im Ventilspalt nach [33] durch die Ausstromgleichung von Saint-Venant
und Wantzel (vgl. auch [34] ) bestimmt werden:

K—1
K
ug = |ug? + 2+ *@*[1_(&)"] (3-17)
K_l QO

Des Weiteren ergibt sich nach [33] die Dichte im Ventilspalt wie folgt:

1
0 =00+ (2" (3-18)
Po

Letztendlich berechnet sich der Durchflusskoeffizient @i durch den Bezug des wirksamen Querschnitts Ay, auf
die Kolbenoberfliche Ak (Gleichung (3-19)). Die Berechnung des wirksamen Querschnitts Ay, verdeutlicht, dass
der Durchflusskoeffizient ay von der Ventiloffnung abhéngig ist [33].

Ay

aK=_
Ag

(3-19)

Eine gingige Methode zur Quantifizierung der Tumblebewegung im Brennraum ist die Bestimmung einer
Tumblezahl Z;. Die Tumblezahl Z; wird durch den Quotienten der Winkelgeschwindigkeit zwischen der
Ladungsbewegung und der Kurbelwelle gebildet (Gleichung (3-20)) [10].
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wr

Zp=— ]
T ok (3-20)

Die Bestimmung der Winkelgeschwindigkeit der Ladungsbewegung erfolgt dabei in stationdren StrOmungs-
versuchen mit Hilfe von sogenannten integrativen oder differentiellen Messmethoden. Bei den integrativen
Messmethoden erfolgt die Messung der Stromungseigenschaften meist iiber ein Drehfliigelrad oder Dreh-
momentenmessgerit in einer Zylinderattrappe. Im Gegensatz dazu wird bei differentiellen Messmethoden
das axiale Stromungsfeld in mehreren Punkten durch eine spezielle Stromungsgeschwindigkeitsmesstechnik
(z. B. LDA, PIV oder DGV Messmethode) erfasst, woraus die Strdmungsstruktur ersichtlich wird. Uber diese
Stromungsstruktur lassen sich verschiedene Parameter ableiten, mit denen letztendlich die Berechnung der
Tumblezahl erfolgt [35]. Fiir eine detailliertere Erléduterung der Vorgehensweisen und Berechnungsformeln bei
integrativen sowie differentiellen Messmethoden sei an dieser Stelle auf [35] verwiesen. Alternativ kann die
Tumblezahl iiber ein simulationsgestiitztes 3D-CFD-Verfahren berechnet werden (siehe Gleichung (3-21) und
(3-22), die Berechnungsverfahren sind detailliert in [36] erldutert). Bei dem 3D-CFD-Verfahren findet eine
Auswertung der Stromungsgeschwindigkeiten in den jeweiligen Zylinderebenen statt [36]. Abhéngig von der
festgelegten Netzstruktur findet eine Stromungsauswertung in kleinen Bereichen statt, wodurch das 3D-CFD-
Verfahren Ahnlichkeiten zu differentiellen Messmethoden aufweist.

L Xzeuen @i ¥ Vi * [(Zi = Zm) * X = (Xi — Xip) * Zi]
o Yzetien 0i * Vi * (Zi — Z)* + (X; — Xmm)?)

wr = (3-21)

N
Wy = 2% *— (3-22)
K 60

Dariiber hinaus ldsst sich mit dem 3D-CFD-Verfahren ein sogenannter Tumble-Koeffizient C; ermitteln, welcher
von dem Tumble-Drehmoment T, dem Ansaugmassenstrom 711, der isentropen Stromungsgeschwindigkeit am
Einlassventil u; und der Zylinderbohrung D abhéngig ist (sieche Gleichung (3-23)). Je nach Richtung der
Tumblebewegung im Zylinder kann der Tumble-Koeffizient positive oder negative Werte annehmen [37].

2xTp
Cr=—— -
T xugxD (3-23)
Tr =1L (3-24)

Eine weitere Kenngréfie zur Beurteilung des Ladungsbewegungsverhaltens ist die turbulente kinetische Energie,
welche die turbulenten Schwankungsbewegungen der Arbeitsgasmasse iiber die mittlere spezifische Energie
beschreibt. Die turbulente kinetische Energie TKE berechnet sich wie folgt [10]:

1
TKE = 7 (v,’cz + v+ erz) (3-25)

Die Tatsache, dass der Tumble in der Kompressionsphase gestaucht wird, bis dieser im Gegensatz zum Drall in
komplexe Stromungsstrukturen zerféllt und sich in Turbulenz auflost, stellt besonders bei integrativen Methoden
eine Herausforderung bei der Bestimmung der Tumblezahl dar. Abweichungen beziiglich der Ladungsbewegung
im realen Motor kdnnen vor allem dadurch entstehen, dass am stationdren Stromungspriifstand eine Abbildung
des Kolbens inklusive Aufwirtsbewegung iiblicherweise nicht beriicksichtigt wird. Dies kann dazu fiihren, dass
Verbrennungsergebnisse und Tumble-Kennwerte teilweise schlecht korrelieren [38].
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3.4 Wassereinspritzung

Die Wassereinspritzung beim Ottomotor fiihrt zu einer Abkiihlung des Arbeitsgases, wodurch der thermo-
dynamische Arbeitsprozess signifikant beeinflusst wird [39]. Dieser Effekt kann genutzt werden, um eine
Steigerung des Wirkungsgrades, einen verringerten Anreicherungsbedarf, ein verbessertes Emissionsverhalten
und eine Erhéhung der Motorleistung zu erzielen [40, 41]. Grundlegend ermdglicht eine Wassereinspritzung eine
Verringerung der Verdichtungsendtemperatur sowie eine Reduktion des Verdichtungsenddruckes [42] und damit
eine Steigerung der Klopffestigkeit, was zu fritheren Verbrennungsschwerpunktlagen fiihrt [39, 43—45]. Abhingig
von der verwendeten Wassermenge lasst sich ein Wasser-Kraftstoff-Verhéltnis bestimmen, welches durch das
Verhiltnis von eingespritztem Wassermassenstrom zu Brennstoffmassenstrom definiert ist [46]:
WKratio = ::;_IZ (3-26)

Vor dem historischen Hintergrund wurde die Wassereinspritzungstechnologie in militirischen Kolbenflug-
motoren bereits in der Zeit des zweiten Weltkrieges zur Leistungssteigerung eingesetzt [47]. So waren beispiels-
weise Jagdflugzeuge des Typs Messerschmitt Bf 109 mit einer Wasser-Methanol-Einspritzung zur Leistungs-
steigerung des verbauten 12 Zylinder Daimler-Benz-Motors ausgestattet [48]. In der Vergangenheit wurde die
Technologie ebenfalls zur Leistungssteigerung in der Formel-1 sowie im Rallye-Motorsport verwendet. Bei GroB3-
dieselmotoren dient die Wassereinspritzung zur Reduktion der Stickoxidemissionen [49]. Die bisher bekannten
Serienfahrzeuge mit integrierter Wassereinspritzung zur Ladeluftkiihlung sind der SAAB 99 Turbo [50] und der
BMW M4 GTS [51].

Je nach Position der Wasserinjektoren und Integration in die jeweilige Bauteilgruppe am Motor ergeben
sich unterschiedliche Wassereinspritzungskonzepte. Die mdglichen Konzepte und Injektorpositionen sind in
Abbildung 3-13 dargestellt.

Ladeluftkiihler

Luftsammlerwassereinspritzung

Kanalwassereinspritzung

A~ A /V\w Direktwassereinspritzung

direkte Emulsionseinspritzung

'/. mogliche Positionen des Wasserinjektors

Turbolader

Abbildung 3-13: Wassereinspritzkonzepte [39]

Demnach kann eine Wassereinspritzung im Luftsammler oder Saugrohr beziehungsweise Einlasskanal erfolgen.
Vorteilhaft ist hierbei, dass bei einer Einspritzung in der Ansaugstrecke nur ein verhéltnismafBig niedriger
Wasserdruck notwendig ist [39, 52]. Im Gegensatz zur Kanal-Wassereinspritzung ist die Sammler-Wasser-
einspritzung mit nur einem oder wenigen Wasserinjektoren umsetzbar und somit sehr kostengilinstig [46].
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Theoretisch ist bei diesen beiden Konzepten der Einspritzzeitpunkt frei wéhlbar. Auch eine permanente
Einspritzung tiber 720°KW ist denkbar. Allerdings besteht bei geschlossenen Einlassventilen die Gefahr, dass die
Ventilteller und der Einlasskanal intensiv mit Wasser benetzt werden. Benetzungsvorgénge begiinstigen die
Bildung groBer Tropfen und Wandfilme, was eine schnelle Verdampfung des Wassers behindert [39, 45, 52].
Allgemein fiihrt die Benetzung einer heifen Wand mit Wasser dazu, dass Wérme aus der Wand gezogen
wird [39], wodurch sich das Potential einer eingespritzten Wassermenge zur Kiithlung des Arbeitsgases verringert
[53]. Dariiber hinaus kann eine Benetzung der Zylinderlautbahn zu einem Wassereintrag in das Motordl fithren
[53], in dem das Wasser iiber die Kolbenringe ins Kurbelgehduse abgestreift wird. In diesem Zusammenhang
zeigen Untersuchungen in [54], dass besonders bei groen Wassermengen und niedriger drehzahlbedingter
Stromungsgeschwindigkeiten im Zylinder verstirkt Wandbenetzungsvorgédnge auftreten konnen. Thermody-
namisch betrachtet kann die Ansaugluft Wasser in gasférmiger Form nur bis zu einem bestimmten Sattigungs-
punkt aufnehmen, bevor dieses in fliissiger Form auskondensiert. Bei Uberschreitung des Sittigungspunktes ist
mit einer ungleichen Wasserverteilung zwischen den Zylindern aufgrund von Kondensationsvorgingen zu
rechnen, was besonders bei einem grofBen Abstand zwischen Einspritzung und Brennraumeintritt relevant werden
kann [46]. Fiir die Direktwassereinspritzung sind die Integration eines Brennraumwasserinjektors sowie eine
Wasserhochdruckversorgung notig. Ein geregeltes Wasser-Hochdrucksystem erfordert ein Hochdruckrail, Regel-
ventile und Drucksensorik sowie eine Steuerungslogik, was die Systemkomplexitit deutlich erhoht [52]. Auch
bei der Direktwassereinspritzung ist der Einspritzzeitpunkt frei wihlbar und erfolgt separat zur Benzin-
einspritzung. Der hohe Freiheitsgrad beziiglich der Einspritzstrategie ermoglicht neben der Einfach-Einspritzung
dariiber hinaus eine Mehrfach-Wassereinspritzung. Somit ist auch eine zusitzliche Einspritzung in den
Ausschiebetakt realisierbar [39]. Der hohe Druck begiinstigt eine feine Zerstdubung des Wassers [39, 45].
Allerdings weisen [45] und [55] auch drauf hin, dass mit einer Erhéhung des Einspritzdruckes die Spray-
Penetration zunehmen kann, wodurch Wandbenetzungsvorgénge eintreten konnen. Ein Nachteil des Systems ist,
dass der Direktwassereinspritzungsinjektor bei abgeschalteter Wassereinspritzung nicht gekiihlt wird, was zu
einer Schiadigung des Injektors filhren kann [46]. Erfahrungen an Erdgasmotoren [56] zeigen allerdings, dass
wihrend des Motorbetriebs abgeschaltete Brennrauminjektoren mit einer speziell entwickelten warmeableitenden
Schutzhiilse wirksam gekiihlt werden konnen. Entsprechend wére diese Losung auch zur Kiihlung eines
abgeschalteten Direktwassereinspritzungsinjektors denkbar.

Ein weiteres Wassereinspritzkonzept stellt die Emulsionseinspritzung dar. Bei der Emulsionseinspritzung werden
Kraftstoff und Wasser vor dem Injektor gemischt und gemeinsam in den Brennraum eingespritzt. Folglich ist der
Einspritzzeitpunkt des Wassers immer an den Einspritzzeitpunkt des Kraftstoffes gekoppelt [52]. Da Wasser und
Kraftstoff nicht ineinander l6sbar sind, ist bei einem Emulsionssystem entweder ein Zusatzemulgator auf
Tensidbasis oder ein spezielles Einspritz- beziehungsweise Mischungssystem erforderlich, damit eine Trennung
in zwei Phasen moglichst vermieden wird [57, 58]. Untersuchungen in [59] und [60] deuten darauf hin, dass eine
stabile Wasser-Emulsion nur durch den Zusatz von Tensiden erzeugt werden kann. Wahrend bei Mischungs-
systemen zwar der erforderliche Wasseranteil zum Kraftstoff beigemischt werden kann, ist die Erzeugung einer
vollstindig homogenen Emulsion allerdings nicht oder nur sehr schwer moglich. Neben dem zusitzlichen
Kostenfaktor bei Verwendung eines Emulgators weist [61] auf Untersuchungen mit Diesel-Wasser-Emulsionen
hin, bei welchen Emulgatorbestandteile zur Entstehung von Feinstpartikeln fiihrten. Bei Verwendung einer
Emulsions-Mischungsvorrichtung muss eine homogene Verteilung der Mischung auf den jeweiligen Zylinder
sichergestellt sein [46]. Eine weitere Herausforderung beim Emulsionskonzept besteht insbesondere darin, das
Wasser-Kraftstoff-Verhéltnis im dynamischen Fahrbetrieb schnell verdndern zu kdnnen [46, 62]. Daher sollte die
Herstellung der Emulsion méglichst dicht am oder im Einspritzventil erfolgen, um eine Bereitstellung des Wassers
bei dynamischen Lastwechseln mit kurzen Ansprechzeiten zu erreichen [63]. Aufgrund der zusitzlichen
Wassermenge muss der Emulsionsinjektor fiir einen entsprechend hdheren Durchsatz ausgelegt werden, was sich
wiederum auf die Genauigkeit bei der Einspritzung von minimalen Kraftstoffmengen negativ auswirkt [64].
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Generell sorgt eine Wassereinspritzung in den Luftsammler bereits fiir eine Kiithlung der Ansaugluft, bevor diese
in den Brennraum eintritt. Im Gegensatz dazu wird mit der Kanalwassereinspritzung und insbesondere der
Direktwassereinspritzung sowie der Emulsionseinspritzung ein moglichst groBer Warmeentzug direkt im
Brennraum beabsichtigt [52]. Allgemein lassen sich die vier Wassereinspritzkonzepte neben den technischen
Anforderungen an Wasserinjektoren und —pumpen auch hinsichtlich Bauraumbedarf und Systemkosten
differenzieren. Zusammenfassend werden die Anforderungen der jeweiligen Wassereinspritzkonzepte in Tabelle
3-2 verglichen.

Luftsammler- Kanal- Direkt- Direkte Emulsions-
Anforderung . . . . . . . .
wassereinspritzung wassereinspritzung wassereinspritzung einspritzung
Einspritzdruck [ o 000 000
Systemkomplexitat o ( 1 J 000 000
Bauraumbedarf [ [ 1 J 000 ( 1 J
Systemkosten o ( 1 J 000 ( ] J
[@] mittel, [@@]hoch, [@@®] sehr hoch

Tabelle 3-2: Anforderungen der Wassereinspritzkonzepte

Die bei der Wassereinspritzung hervorgerufene Verringerung der Arbeitsgastemperatur basiert auf unter-
schiedlichen Wirkmechanismen. Dabei besitzt der Warmeentzug aus dem Arbeitsgas den grofiten Einfluss. Der
Wirmeentzug wird durch die vier folgenden Prozesse erzielt [39]:

e Verdunstung des Wassers

o Aufheizen des Wassers und Verdunstung bis zum Siedepunkt
e Verdampfung des Wassers ab dem Siedepunkt

e Uberhitzung des Wasserdampfes iiber den Siedepunkt

Insgesamt bewirkt der Verdampfungsprozess des Wassers den hochsten Warmeentzug. Zutrédglich ist hierbei die
hohe Verdampfungsenthalpie des Wassers von 2257 kJ/kg (bei 100°C und 1,013 bar) [10]. Im Vergleich dazu
besitzt Super-Benzin nur eine Verdampfungsenthalpie von 420 kJ/kg (bei 30 bis 190°C und 1,013 bar) [10].
Entsprechend verfiigt Wasser tiber eine gut fiinfmal so hohe Verdampfungsenthalpie wie Ottokraftstoff. Damit
ein hoher Warmeentzug aus dem Arbeitsgas in der Verdichtungsphase erzielt wird, muss moglichst viel Wasser-
masse bis zum Ziindzeitpunkt verdampfen. Abhingig von der bis zum Ziindzeitpunkt tatsdchlich abgesenkten
Arbeitsgastemperatur durch die verdampfte Wassermenge, bezogen auf die theoretische Arbeitsgastempe-
raturabsenkung bei vollstindiger Verdampfung des Wassers, ergibt sich der Wasserwirkungsgrad. Demnach
berechnet sich der Wasserwirkungsgrad nach folgender Gleichung [65]:

ATzzp
NMwasser = ATinoo (3-27)

Generell ist eine hohe Zerstdubungsgiite des Wassersprays mit kleinen Tropfendurchmessern fiir einen hohen
Wasserwirkungsgrad forderlich [39]. Untersuchungen in [54] zeigen, dass es bei Wassereinspritzung zu einer
Schichtung und damit zu einer inhomogenen Verteilung des Wassers im Brennraum kommen kann. Zuriickgefiihrt
wird dieses unter anderem auch auf die Stoffeigenschaften des Wassers, welche zu groBBeren Tropfen im Vergleich
zu Kraftstoff fiihren und in Kombination mit der hohen Verdampfungsenthalpie eine Homogenisierung
erschweren. Erginzend verdeutlichen die Ergebnisse von [55], dass die Eigenschaften von Wasser im Vergleich
zu Benzin zu einem schlechteren Strahlaufbruch sowie zu einer tieferen Spray-Penetration am Ende der
Einspritzung fiithren. Insgesamt wirken sich somit Effekte wie Wandbenetzung, unvollstindige Verdampfung, nur
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lokale Kiihlung und ungiinstige Arbeitsgasschichtung maB3geblich negativ auf den Wasserwirkungsgrad aus. Fiir
eine moglichst optimale Ausnutzung des Wassers miissen die Position des Injektors, das Spraybild, der
Einspritzdruck und der Einspritzzeitpunkt aufeinander abgestimmt werden [39]. In diesem Zusammenhang
konnen die optimale Injektorposition und das optimale Spraybild stark vom angestrebten Betriebspunkt sowie
von der Ladungsbewegung abhéngig sein, wodurch eine motorspezifische Auslegung des Sprays erforderlich
wird [66]. Untersuchungen in [39] zeigen, dass erst in der Kompressionsphase ausreichende Temperaturen fiir
einen Verdampfungsvorgang des Wassers erreicht werden. Die Brennraumtemperaturen in der Ansaugphase
bewirken im Gegensatz dazu lediglich eine Erwédrmung und Verdunstung. Sehr frithe Einspritzzeitpunkte, welche
deutlich vor der Kompressionsphase liegen, konnen zudem Wandbenetzungsvorgiange verstirken. Grundsétzlich
reduziert eine Steigerung der Motordrehzahl den Zeitraum fiir die Verdampfung des Wassers. Bei Erhohung der
Motordrehzahl verringert sich somit besonders bei der Direktwassereinspritzung, trotz systembedingter feiner
Zerstdubung und der Moglichkeit zur Einspritzung in der Kompressionsphase, der Wasserwirkungsgrad [39].

Ein weiterer, eher untergeordneter, Effekt zur Reduktion der Arbeitsgastemperatur ist, dass bei Wasserein-
spritzung die absolute Arbeitsgasmasse im Brennraum zunimmt, wodurch die Warmekapazitiat der Zylinder-
ladung ansteigt [39]. Untersuchungen in [39] zeigen jedoch, dass die Wiarmekapazitit des Arbeitsgases bei
Einspritzung eines Wasser-Kraftstoff-Verhiltnisses von 30% nur um ca. 2% bis 4% zunimmt, was mit der
eingebrachten geringen Wassermenge korreliert. Die spezifische Wérmekapazitdt einer Luft-Wasser-Mischung
steigt, da es sich im Gegensatz zur Ansaugluft bei Wasser um ein dreiatomiges Molekiil handelt [67]. In der
Verdichtungsphase begiinstigen niedrige Arbeitsgastemperaturen, infolge der hoheren Wérmekapazitdt der
Zylinderladung, eine Steigerung der Klopffestigkeit. Dariiber hinaus werden die Temperaturen in der
Verbrennungs- und Ausschiebephase reduziert [39]. In diesem Zusammenhang zeigen Berechnungen in [43] und
[68], dass der Isentropenexponent bei gleicher Arbeitsgastemperatur unter Zugabe von Wasserdampf abnimmit,
was sich in der Expansionsphase theoretisch negativ auf den Prozesswirkungsgrad auswirkt [68]. Da allerdings
der Isentropenexponent temperaturabhéngig ist und mit fallender Temperatur zunimmt, wird dieser Effizienz-
nachteil leicht durch den Kiihlungseffekt iiberkompensiert [68]. Letztendlich besitzt der Warmeentzug durch die
Verdampfung des Wasser im direkten Vergleich einen deutlich groBeren Einfluss auf die Steigerung der
Klopftestigkeit als die Zunahme der Warmekapazitit der Zylinderladung [39]. Die insgesamt geringere Arbeits-
gastemperatur fithrt dariiber hinaus zu reduzierten Wandwarmeverlusten, was sich wiederum positiv auf den
Prozesswirkungsgrad auswirkt [43, 69].

Durch die gesteigerte Klopffestigkeit bietet die Wassereinspritzung Potential zur weiteren Anhebung des
geometrischen Verdichtungsverhéltnisses, was den Teillastwirkungsgrad verbessert [57]. Die hohere Dichte der
Zylinderladung tragt zur Reduzierung des Ladedruckbedarfes bei [62]. Alternativ kann die Kiihlleistung fiir Motor
und Ladeluft verringert werden [43], wodurch auch der Bauraumbedarf fiir den Kiihler sinkt [49]. Grundsétzlich
nimmt die Abgastemperatur bei Wassereinspritzung ab [43, 62].

Wihrend der Verbrennungsphase weist der Wasserdampf die Eigenschaften eines Inertgases auf. Infolge dessen
verlangsamt sich die Ausbreitungsgeschwindigkeit der Flammenfront, wodurch prinzipiell lingere Brenndauern
entstehen [39, 63]. Die daraus resultierenden Nachteile auf den Wirkungsgrad konnen allerdings durch die
gesteigerte Klopffestigkeit tiberkompensiert werden [39]. [53] weist darauf hin, dass durch Tropfen-Gas-
Interaktion eine Storung der Ladungsbewegung auftreten kann, wodurch das Turbulenzniveau reduziert wird und
somit eine geringere Flammenausbreitungsgeschwindigkeit entsteht.

Bei Einsatz der Wassereinspritzung, auf Basis eines homogenen Brennverfahrens, kann hinsichtlich des
Rohemissionsverhaltens eine Abnahme von NOx-Emissionen und eine Zunahme von HC-Emissionen beobachtet
werden. Ursache fiir dieses Emissionsverhalten ist die geringere Arbeitsgastemperatur sowie der inerte
Wasserdampf, wodurch die Bildung von thermischem NOy reduziert und die Nachoxidation von HC erschwert
wird. Des Weiteren fordert eine Verstirkung des Quench-Effektes die Bildung von HC-Emissonen [39, 44].
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Neben dem Potential zur Wirkungsgradsteigerung bietet die Wassereinspritzung weitere indirekte Vorteile.
Aufgrund der geringeren Abgastemperatur sinkt die thermische Belastung, wodurch der Einsatz von Turboladern
mit variabler Turbinengeometrie mdglich wird oder Materialkosten beim Turbolader eingespart werden konnen.
Dariiber hinaus erlaubt die Klopffestigkeitssteigerung eine Authebung der bisher notwendigen Momenten-
begrenzung bei Verwendung von Schlechtkraftstoff [66].

Eine Herausforderung beim Einsatz der Wassereinspritzungstechnologie stellt eine ausreichende Versorgung
beziehungsweise Speicherung von Wasser im Fahrzeug dar. Wird ein nachfiillbares Tanksystem verwendet, sollte
eine moglichst gleichbleibende Wasserqualitit, welche bei destilliertem oder demineralisiertem Wasser gegeben
ist, iber die Betriebszeit des Fahrzeuges sichergestellt sein. Bei schwankender Wasserqualitét, die beispielsweise
bei Leitungswasser auftreten kann, miissen Auswirkungen auf die Motormechanik und das Emissionsverhalten
beriicksichtigt werden [39]. Das zur Einspritzung bendtigte Wasser lédsst sich alternativ iiber ein Onboard-
Wassergewinnungssystem generieren. Potenziell geeignete Wasserquellen im Fahrzeug sind dabei das Kondensat
aus der Klimaanlage, Regenwasser und Abgaskondensat, wobei das Motorabgas die ergiebigste Quelle ist [66,
70]. Beim Kondensat aus der Klimaanlage sowie dem Regenwasser ist zu beriicksichtigen, dass die Menge stark
von den klimatischen Bedingungen abhingig ist [66]. Grundsétzlich sind bei der Auslegung des gesamten
Wassereinspritzsystems Vorkehrungen zur Vermeidung von Frostschiden, Verschmutzungen und Kontamination
zu treffen [70]. Ein Ansatz hierfiir stellt die Verwendung einer Wasser-Ethanol-Mischung dar [64]. Einerseits
konnen durch den Einsatz eines solchen Mediums komplexe und kostenintensive Vorkehrungsmafinahmen am
Wassereinspritzsystem eingespart werden [64], andererseits konnen hohere Sicherheitsanforderungen an das
Tanksystem entstehen sowie hohere Kosten fiir das Medium an sich [66]. Um das Einfrieren des Wassers zu
verhindern, beziehungsweise ein Auftauen zu ermoglichen, kann alternativ eine elektrische Heizung oder ein
Kiihlmittelwarmetauscher eingesetzt werden. Ist die Erhitzung des Wassers iiber 70°C moglich, eignet sich das
System auch zur Vermeidung von Bio-Kontamination. Aufgrund des groflen Bedarfes an Heizleistung entsteht
damit allerdings ein erhdhter Kraftstoffverbrauch fiir den Kunden [49]. Der Wasserbedarf ist vorrangig davon
abhéngig in welchem Last-Drehzahl-Bereich der Motor betrieben wird. Bei mittleren und kleinen Lasten ist meist
kein oder nur sehr wenig Wasser notwendig [49]. Neben dem Nutzerprofil wird der Wasserbedarf dariiber hinaus
von der Betriebsstrategie zur Wassereinspritzung sowie der Fahrzeug- und Motorkonfiguration bestimmt [39, 70].
Auch die Ansauglufttemperatur, die von der Umgebungslufttemperatur abhéngig ist, besitzt einen Einfluss [49].
Fiir einen mdglichst geringen Wasserbedarf sollte ein hoher Wasserwirkungsgrad angestrebt werden [53],
wodurch sich Tankintervalle reduzieren oder der Wassertank, beziehungsweise das Wasserriickgewinnungs-
system, kleiner dimensioniert werden konnen. Hieraus resultieren besonders bei hédufiger Verwendung der
Wassereinspritzung im Motorkennfeld Vorteile fiir ein kundennahes Anwendungsszenario [52].

3.5 Partikelemissionen

Allgemein bezeichnet der Sammelbegriff ,,Partikel eine Aerosolemission, welche verschiedene organische und
anorganische Abgasbestandteile enthélt. Im Wesentlichen bestehen motorische Partikelemissionen aus Ruf-
partikeln, die durch eine unvollstindige Verbrennung von Kohlenwasserstoffverbindungen entstehen [71].
Ottomotoren mit modernen Kraftstoff-Kanaleinspritzungssystemen bieten meist eine gute Gemischaufbereitung,
die eher zu geringen Partikelemissionen fiihrt. Beim Einsatz der effizienteren Kraftstoff-Direkteinspritzung zeigen
Untersuchungen allerdings, dass es zu einer deutlichen Erhohung des Partikelausstoles kommen kann. Eine
Umstellung von der duBeren auf die innere Gemischbildung fordert demnach die Partikelbildung [72]. In der
Europédischen Union wurde fiir Pkw-Ottomotoren mit Direkteinspritzung erstmalig im Jahr 2009 mit der
Abgasnorm Euro 5 ein streckenbezogener Grenzwert fir die ausgestoBBene Partikelmasse festgelegt. Mit der
Einfiihrung der nachfolgenden Emissionsnorm Euro 6 im Jahr 2014 fand zusétzlich eine Limitierung der
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Partikelanzahl statt [73—75]. Die zu erfassenden Partikel sind dabei durch die UNECE Regelung Nr. 83 definiert.
Dieser Regelung nach handelt es sich bei Abgasbestandteilen, welche sich bei einer Temperatur von maximal
52°C aus verdiinntem Abgas auf einem teflonbeschichteten Glasfaserfilter abscheiden, um partikelférmige
Schadstoffe. Zur Bestimmung der Partikelanzahl ist eine Entfernung aller fliichtigen Bestandteile sowie eine
Verdiinnung des Abgases erforderlich. AnschlieBend werden alle Partikel mit einem Durchmesser von mehr als
23 nm erfasst [76]. Demzufolge konnen sich Partikel generell aus festen und fliichtigen Abgasbestandteilen
zusammensetzen. Dabei lassen sich die Bestandteile weiter in insgesamt fiinf Gruppen unterteilen, welche in
Tabelle 3-3 aufgefiihrt sind [77].

Partikel
Fliichtige Bestandteile Nicht fliichtige Bestandteile
e Organische Bestandteile e Kohlenstoffhaltige Verbindungen (Ruf3)
e Sulfate e Asche (z. B. aus Kraftstoffadditiven, dem Ol oder
. metallischem Abrieb)
e Nitrate

Tabelle 3-3: Bestandteile der Partikel im Abgas [71, 77]

Die anteilige Zusammensetzung der gesamten Partikelemissionen aus den jeweiligen Bestandteilen ist abhidngig
von den verwendeten Betriebsstoffen, dem Betriebspunkt und dem Verschleiflverhalten des Motors [71]. Bei den
fliichtigen Bestandteilen tritt ab einem bestimmten Temperaturniveau ein Massenverlust auf. In Abhéngigkeit
dieser Temperaturen kann entsprechend eine Klassifizierung nach geringer und hoher Fliichtigkeit vorgenommen
werden [78]. Daraus schlussfolgert [79], dass Bestandteile mit hoher Fliichtigkeit leicht im Abgassystem
verdampfen und somit wenig Finfluss auf die gemessenen Emissionen besitzen. Bestandteile mit geringer
Fliichtigkeit kdnnen jedoch iiber den Abgasstrang in die Umwelt gelangen. [80] deutet darauf hin, dass die
Messung fliichtiger Bestandteile eine Herausforderung darstellt, da es je nach Bedingungen im Abgasstrang und
des Verdiinnungssystems der Messanlage zu unterschiedlich starken Kondensationseffekten kommen kann.

Fiir die Bildung des kohlenstofthaltigen RuB3es, welcher zu den nicht fliichtigen Bestandteilen zéhlt, haben sich
in der Literatur vorrangig zwei Ansétze etabliert. Dabei handelt es sich um die Elementarkohlenstoffhypothese
und die Acetylenhypothese [71]. Eine genaue Erlduterung dieser Hypothesen und deren chemischen Prozesse
erfolgt in [71, 81-83]. Beide Hypothesen haben gemeinsam, dass der Partikelbildungsprozess durch eine
Pyrolysereaktion des Kraftstoffes ausgelost wird [71]. Beglinstigt werden diese endothermen Pyrolysereaktionen
in erster Linie durch hohe Temperaturen und Sauerstoffmangel. Beim Ablauf der Reaktionen findet eine
Zersetzung sowie Umwandlung von Kohlenwasserstoffstoffverbindungen statt. Dabei entstehen ungesattigte und
polyzyklische aromatische Kohlenwasserstoffe (PAK) [79, 84]. Daraus bilden sich wiederum Partikelkeime, die
weiter anwachsen [81].

In Abbildung 3-14 sind die Stufen der Partikelbildung detailliert veranschaulicht. Bei dem Partikelbildungs-
prozess lassen sich insgesamt fiinf verschiedene Zwischenstufen unterscheiden. Die durch die Pyrolyse des
Brennstoffes generierten polyzyklischen aromatischen Kohlenwasserstoffe bilden die Partikelvorldufer. Diese
formieren sich durch einen Nukleationsprozess zu Partikelkeimen. Durch Koagulation und weiteres Oberflachen-
wachstum entstehen die sogenannten Primérpartikel. Nach der Agglomeration dieser Primérpartikel zu groferen
Kettenstrukturen ist der Partikelbildungsprozess abgeschlossen. Die letztendlichen Partikelemissionen liegen erst
nach einer sechsten Stufe, dem Oxidationsprozess, vor [85]. Der Oxidationsprozess kann kontinuierlich wéhrend
des gesamten Partikelbildungsprozesses ablaufen. Grundsétzlich steigen die Pyrolyse- und Oxidationsraten mit
zunehmender Temperatur an. Beim Temperaturanstieg erhdhen sich die Oxidationsraten jedoch wesentlich
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stirker. Demzufolge kénnen mit zunehmender Temperatur bei einer vorgemischten Verbrennung, mit homogener
Sauerstoffverteilung, deutlich geringere Partikelemissionen identifiziert werden als bei einer diffusen Verbren-
nung mit inhomogener Sauerstoffverteilung [85, 86]. Nach den Untersuchungen von [87] beginnt der Partikel-
bildungsprozess ab einer Temperatur von ca. 1400 K und erreicht sein Maximum bei etwa 1700 K. Oberhalb
dieser Temperatur iiberwiegt der Partikeloxidationsprozess.

Partikelvorlaufer Partikelkeime Primérpartikel Agglomerate

CyH,

& @ °q° o

-g Pyrolyse Nukleation -.'.T: **  Koagulation ‘ . ... * @ Agglomeration @

E — — '..?:.-.: — 0.. o.. ;.. — b
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Abbildung 3-14: Stufen der Partikelbildung [79, 85]

Abbildung 3-15, welche urspriinglich auf Untersuchungen zur Oxidation von Dieselrufl basiert [88], zeigt die
Partikelentwicklung sowie die RuBlkonzentration in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels. Die RuBkonzentration
steigt im Verlauf des Partikelbildungsprozesses zunehmend an, bevor eine Konzentrationsabnahme durch
Oxidationsvorgénge im Brennraum erfolgt. Nach dem Austritt der Partikel aus dem Brennraum ist jedoch eine
weitere Verdnderung der PartikelgroBenverteilung sowie -anzahl durch Koagulations- und Agglomerationseffekte
entlang des Abgasstranges moglich [89]. Im Abgasstrang iiberlagert sich die Bewegung der Partikel entlang des
Abgasstromes aufgrund ihrer geringen Grofle mit einer Diffusionsbewegung [71, 77], welche sich durch die
Brown’sche Molekularbewegung beschreiben lasst [90, 91]. Hierdurch kann in der Abgasstrecke ein sogenannter
»storage-release* Effekt entstehen, bei dem sich die Partikel an den Rohrwinden anlagern und wieder 16sen. Bei
einer Messgasentnahme am Ende des Abgasstranges kann dieser Effekt dazu fithren, dass die von dem
Verbrennungsprozess generierte Partikelkonzentration zu der gemessenen Konzentration abweicht. Dies gilt
insbesondere bei transientem Motorbetrieb [77].

vorwiegend vorwiegend
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Pyrolyse
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Abbildung 3-15: Partikelentwicklung in Abhéngigkeit des Kurbelwinkels [88]

Die Bestimmung der PartikelgroBe erfolgt grundsétzlich iiber den Partikeldurchmesser. Da die geometrische Form
eines realen Partikels in den seltensten Fillen einer idealen Kugel entspricht, ist eine GroBeneinteilung, rein iiber
den geometrischen Durchmesser, problematisch. Zudem reicht der geometrische Durchmesser allein nicht aus,
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um Riickschliisse auf das Partikelverhalten in einer Luftstromung zu ziehen. Geeigneter ist daher die Beschrei-
bung des Partikels iiber den acrodynamischen Durchmesser, welcher nicht nur die geometrische GréBe, sondern
auch die Dichte und die Form des Partikels beriicksichtigt. Dabei ist der aerodynamische Durchmesser definiert
durch den Durchmesser einer idealen Kugel, welche eine Dichte von 1 g/cm® besitzt und in der Luft dieselbe
Fallgeschwindigkeit besitzt, wie die von dem gemessenen Partikel [91].

Je nach GroBenentwicklung der Partikel lassen sich diese in drei GroBBencharakter einteilen. Partikel, bei denen es
sich vorrangig um Primérpartikel handelt, kénnen dem Nukleationsmodus zugeordnet werden. Im Agglome-
rationsmodus befinden sich groBere Partikel, welche bereits koaguliert und agglomeriert sind. Sehr grof3e Partikel
und Stdube sind dem Grobmodus zuzuteilen [91, 92]. Gewohnlich enthélt das Abgas von direkteinspritzenden
Ottomotoren jedoch keine Partikel, die sich im Grobmodus befinden [71]. Beim PartikelgroBenklassifizierer
Cambustion DMS 500 werden ottomotorisch erzeugte Partikel mit einer ungefdhren GroBe von <35 nm dem
Nukleationsmodus und > 35 nm dem Agglomerationsmodus zugeordnet [93], wobei sich die beiden Modi im
Bereich von 35 nm zu einem gewissen Anteil iiberlappen. In Abbildung 3-16 ist exemplarisch die GréBen-,
Oberflachen- und Massenverteilung von verbrennungsmotorisch erzeugten Partikelemissionen dargestellt. Dabei
basieren die Messdaten urspriinglich auf den Untersuchungen von Dieselabgas [92]. Neben der Einteilung in
die verschiedenen Partikelmodi lassen sich atmosphérische Partikel dariiber hinaus in den folgenden Grofen-
kategorien unterscheiden [92]:

e Dp<50nm: Nanopartikel

o Dp<100nm: ultrafeine Partikel (PMO,1)
o Dp<25um: feine Partikel (PM2,5)

e Dp<10pm: PMI0

4,0
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Dp <50 nm = == QOberflache
3,5 = = = |Masse
Nukleationsmodus
3,0 feine Partikel

Dp <2,5um
ultrafeine Partikel

2,54 Dp <100 nm <—|

2,0 |

PM10
Dp < 10 pm

1,54 Agglomerationsmodus

Konzentration - normiert [(1/K,,)dK/dlogDP]

1 10 100 1000 10000
Durchmesser [nm]

Abbildung 3-16: Grofienverteilung von verbrennungsmotorisch erzeugten Partikelemissionen [92, 94]

Bei der Ermittlung von sogenanntem Feinstaub in der Luft werden vorrangig Partikel der GroBenordnung PM10
und PM2,5 erfasst. Zusitzlich erfolgt dabei in seltenen Fillen auch die Bestimmung von ultrafeinen Partikeln
(PMO0,1). In Abhingigkeit des aerodynamischen Durchmessers kdnnen Partikel unterschiedlich tief in die
Atemwege eines Menschen vordringen. Partikel mit einem aerodynamischen Durchmesser Dp < 10 pm (PM10)
gelangen dabei bis in die Bronchien und Bronchiolen. Ist der aerodynamische Durchmesser Dp < 2,5 um (PM2,5)
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kann ein Transport bis in die Lungenbléschen stattfinden. Ultrafeine Partikel (Dp < 100 nm) und Nanopartikel
(Dp <50 nm) konnen iiber die Membran der Lungenblidschen in den menschlichen Blutkreislauf gelangen.
Grundsétzlich lassen sich in Studien zahlreiche gesundheitliche Belastungen durch Partikelemissionen feststellen.
Hierzu gehoren unter anderem eine Beeintrachtigung der Lungenfunktion und des Herz-Kreislaufsystems.
Dariiber hinaus weisen die Studien auf eine erhdhte Sterblichkeitsrate und eine krebserzeugende Wirkung
hin [95].

Mit der gesetzlichen Limitierung der Partikelemissionen fiir Ottomotoren wurden die Forschungsarbeiten in der
Motorentwicklung hinsichtlich der Partikelbeschaffenheit, der Partikelentstehung und —vermeidung sowie der
messtechnischen Erfassung deutlich intensiviert [71]. Laut [71] wird in den Veroffentlichungen die Entstehung
hoher Partikelemissionen durch die folgenden Effekte am hiufigsten thematisiert:

e Spray-Bauteil-Interaktion

e Qualitit der Homogenisierung

e Injektorverkokung

e Diffusionsverbrennung

e Chemische Zusammensetzung und physikalische Figenschaften des Kraftstoffes

In [96] werden eine Reihe von Einflussfaktoren auf die Partikelbildung bei einem direkteinspritzenden Ottomotor
zusammengefasst. Den Untersuchungen nach fiihrt die Zunahme des Luft-Kraftstoff-Verhiltnisses und der
Temperatur des Kiihlwassers zu einer Reduktion des PartikelausstoBes. Hinsichtlich der Ladungsbewegung
bewirkt eine Erhdhung des Tumbles zuerst eine Verringerung der Partikelemissionen. Mit sehr starkem Tumble
steigen die Partikelwerte allerdings wieder an. Bei Zunahme des Dralls wird ein Abfallen der Partikelemissionen
beobachtet. Die Erhohung des Kraftstoffeinspritzdruckes kann abhéngig vom gewihlten Einspritzzeitpunkt
ebenfalls zu einer Partikelreduktion fithren. Den Analysen zufolge ldsst sich mit entsprechender Wahl des
Einspritzzeitpunktes der Partikelaussto3 minimieren [96].

Zur Verringerung des AusstoBes von Partikelemissionen aus dem Verbrennungsprozess in die Umwelt kann im
Abgasstrang eines Ottomotors ein Partikelfilter integriert werden. Ublicherweise besteht dieser sogenannte
Ottopartikelfilter (kurz OPF) aus einem keramischen Substrat mit wechselseitig verschlossenen Kanélen. Die
Filtereffizienz ist dabei unter anderem von der Geometrie und der PorengroBBenverteilung des Filters abhéngig.
Dariiber hinaus besitzen auch die Abgastemperatur, der Abgasvolumenstrom sowie der Beladungszustand mit
Asche- und Rufpartikeln einen Einfluss auf die Filtereffizienz [97]. Je nach Abgasnachbehandlungskonzept und
Verfiigbarkeit des Bauraumes ist eine Positionierung des Partikelfilters im Unterboden des Fahrzeuges oder
motornah mdglich. Wird der Filter des Weiteren mit einem katalytisch aktiven Material beschichtet, dient dieser
zusétzlich zur Reduktion gasformiger Schadstoffe [98]. Der vom Partikelfilter erzeugte Differenzdruck kann sich
auf die CO,-Emissionen sowie auf das Leistungs- und Drehmomentverhalten des Motors auswirken [97].
Experimentelle Untersuchungen in [97] zeigen, dass die Beladung des Filters mit RuBlpartikeln zu einem
Anstieg des Differenzdruckes fiihrt. Eine passive Rufiregeneration wihrend des Motorbetriebes ist unter der
Voraussetzung von ausreichendem hohem Restsauerstoff und Temperaturniveau moglich [99]. Bei zu hoher
RuBbeladung im Filter kann in Abhéngigkeit des Gegendruckes oder eines berechneten Rufbeladungsmodells
eine aktive Rufregeneration eingeleitet werden [100]. Hierbei ist zu beriicksichtigen, dass die erforderliche
Anhebung der Abgastemperatur fiir die aktive Rulliregeneration zu einem Anstieg des Kraftstoffverbrauches fiihrt.
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4 Technologien fiir zukiinftige Ottomotoren

In diesem Kapitel wird der Einsatz moglicher Technologien fiir zukiinftige Ottomotoren diskutiert. Hierzu findet
im ersten Schritt eine Analyse der zukiinftigen Anforderungen an Brennverfahren statt. Neben den gesetzlichen
Vorgaben durch die Europdische Union stehen dabei auch die zunehmende Elektrifizierung sowie die Kunden-
akzeptanz von Downsizing-Motoren im Premiumsegment im Fokus. Der wissenschaftliche Beitrag im Rahmen
dieser Arbeit zielt auf die Erfiillung dieser zukiinftigen Anforderungen ab. Demzufolge wird im zweiten Schritt
die Zielsetzung und Strategie dieser Arbeit ndher erldutert.

4.1 Zukiinftige Anforderungen

In der Vergangenheit haben sich Downsizing-Motorkonzepte etabliert, um effiziente Kraftstoffverbrauche im
Rahmen der zu jener Zeit vorherrschenden Gesetzgebung zu erzielen. Bei groBvolumigen Motoren konnte in den
damals giiltigen Fahrzyklen, wie dem NEFZ, nur ein verhéltnismiBig niedriger Gesamtwirkungsgrad identifiziert
werden. Dies war darauf zuriickzufiihren, dass der Motor héufig bei nicht wirkungsgradoptimalen niedrigen
Lasten betrieben wurde. Um giinstigere Gesamtwirkungsgrade zu erreichen war folglich eine wirkungsgrad-
steigernde Entdrosselung des Motors nétig. Ein Ansatz bestand darin den Motor infolge einer Hubraum-
reduzierung bei héheren Mitteldriicken zu betreiben (vgl. [9]). Ein solches Downsizing-Konzept bietet dariiber
hinaus Vorteile hinsichtlich geringem Motorgewicht, reduziertem Bauraumbedarf und schnellem Aufheizver-
halten.

Mit den zukiinftigen Flottenverbrauchszielen und der zunehmend strengeren RDE-Gesetzgebung steigen die
Anforderungen an den Ottomotor deutlich. Seit dem Jahr 2020 gilt in der Europdischen Union bereits ein Pkw
Flottenverbrauchsziel von 95 g CO»/km [101]. Ausgehend von diesem Wert wird von der Europdischen Union
eine weitere Reduktion um 37,5% fir das Jahr 2030 gefordert [6], was letztendlich einem Flottenverbrauchsziel
von 59,4 g COykm entspricht. Dabei muss dieses Ziel bei voraussichtlich zunehmend strengen Emissions-
vorschriften in Realfahrten erreicht werden. Zudem ist zukiinftig mit einer weiteren Verschérfung des Partikel-
messbereiches zu rechnen. Mit der momentan zur Zertifizierung eingesetzten Partikelmesstechnik ist eine
Messung von Partikeln bis zu einer GroBe von 23 nm moglich. Gegenwirtig arbeiten PEMS-Entwickler daran
[102, 103], den Messbereich von portablen Partikelmessgeriten zu erweitern, damit auch Partikelgréf3en unterhalb
von 23 nm zuverldssig erfasst werden konnen. Sobald diese Messtechnik mit einem ausreichenden Reifegrad
verfiigbar ist, wire damit eine Limitierung der Partikel in diesem erweiterten Messbereich durch den Gesetzgeber
denkbar. Auch wenn bei zukiinftigen Motorgenerationen Ottopartikelfilter zum Einsatz kommen, miissen
die Partikelrohemissionen nach wie vor zuverldssig beherrschbar sein, sodass kritische Partikeldurchbriiche
vermieden werden. Dariiber hinaus reduzieren niedrige Partikelrohemissionen notwendige Regenerations-
vorgénge fiir den Partikelfilter, was sich positiv auf den Kraftstoffverbrauch auswirkt.

Im Vergleich zu Normzyklen, welche bislang zur Zertifizierung verwendet wurden, steigen bei Realfahrten die
Lastanforderungen. Folglich entstehen bei Downsizing-Ottomotoren in Realfahrten hdufig hohe Mitteldriicke,
welche Motorklopfen begiinstigen. Zur Vermeidung von Klopfschéden ist eine Ziindwinkelriicknahme erfor-
derlich, wodurch spite Verbrennungsschwerpunktlagen entstehen, welche nicht wirkungsgradoptimal sind.
Besitzt der Motor zudem ein hohes Verdichtungsverhéltnis, um den Teillastwirkungsgrad zu verbessern, muss fiir
einen effizienten Betrieb, insbesondere bei hoheren Lasten, eine hohe Klopftfestigkeit gewdihrleistet sein.
Insbesondere beim Einsatz von Downsizing-Motoren im Premiumsegment ist zu erwéhnen, dass ein hohes
Fahrzeugeigengewicht die Lastanforderungen zusétzlich anhebt, wodurch Malinahmen zur Klopffestigkeits-
steigerung immer relevanter werden. Die Steigerung der Klopffestigkeit stellt somit einen wichtigen Schliissel fiir
die weitere CO,-Reduktion zukiinftiger Motorgenerationen dar. Um den Kraftstoffverbrauch weiter zu senken
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und somit die Flottenverbrauchsziele zu erreichen, werden die Antriebsstridnge zunehmend elektrifiziert. Dies
kann dazu flihren, dass der Verbrennungsmotor, im Vergleich zu einer konventionellen Auslegung ohne
Elektrifizierung, nicht mehr alle Betriebspunkte vollstindig abdecken muss. Hybridsysteme bieten, je nach Grad
der Elektrifizierung, eine unterschiedlich starke Unterstiitzung im Fahrbetrieb. Ublicherweise wird bei diesen
Systemen eine Unterstiitzung bei niedrigen Lasten abgedeckt. Vor dem Hintergrund der zunehmenden
Elektrifizierung sowie der erhdhten Lastanforderungen im Realfahrbetrieb verliert der angedrosselte Betriebs-
bereich somit an Bedeutung fiir den Verbrennungsmotor.

Fiir die Kundenakzeptanz von Downsizing-Konzepten, insbesondere im Premiumsegment, miissen ein ausrei-
chendes Leistungsniveau sowie ein guter Fahrkomfort gewihrleistet sein. Im Realfahrbetrieb sollte das hiufige
Anfahren von hohen Drehzahlen aufgrund der akustischen Belastung moglichst vermieden werden. Entsprechend
ist fiir ein Motorkonzept die Verfiigbarkeit eines hohen Drehmomentes, welches bereits bei kleinen Drehzahlen
anliegt, forderlich. Um dem Komfortanspruch gerecht zu werden ist dariiber hinaus auch bei hohen Lasten eine
gute Laufruhe, beziehungsweise Stabilitit des Brennverfahrens, von hoher Bedeutung. Letztendlich miissen die
zur Wirkungsgradsteigung eingesetzten Technologickomponenten am Verbrennungsmotor in einem guten
Verhiltnis des Kosten-/CO,-Reduktionspotentials stehen. Uberdies wird in einem Hybridantriebsstrang der
Kostendruck auf den Verbrennungsmotor signifikant durch den Grad der Elektrifizierung bestimmt, da mit
zunehmender elektrischer Leistung des Antriebsstranges die Kosten fiir Elektromotoren, Steuerungselektronik
und Batterie steigen. Folglich nimmt der Spielraum fiir den Einsatz kostenintensiver Wirkungsgradmafnahmen
am Verbrennungsmotor mit steigender Elektrifizierung des Antriebsstranges ab.

4.2 Zielsetzung und Strategie

In Anbetracht der Anforderungen an zukiinftige Ottomotoren-Brennverfahren nimmt die weitere Effizienz-
steigerung eine wichtige und anspruchsvolle Kernaufgabe in der Motorentwicklung ein. Der Theorie nach steigt
der Wirkungsgrad mit zunehmendem Verdichtungsverhiltnis. In der Realitdt ist dieser Ansatz allerdings nur in
Kombination mit einer hohen Klopffestigkeit des Motors zielfithrend. Mit der Intention einer weiteren Wirkungs-
gradsteigerung von Downsizing-Ottomotoren werden daher, im Rahmen dieser Arbeit auf Basis eines homogenen
Brennverfahrens mit moglichst hohem Verdichtungsverhiltnis, Technologiemalnahmen zur Steigerung der
Klopftestigkeit untersucht und bewertet. Vor dem Hintergrund des Komforts und der Fahrbarkeit ist beim Einsatz
dieser Maflnahmen eine ausreichende Laufruhe des Motors zu gewéhrleisten. Homogene Brennverfahren
ermdglichen eine recht zuverldssige Konvertierung der gasformigen Schadstoffkomponenten iiber einen Drei-
Wege-Katalysator. Dennoch miissen die Untersuchungen unter Beriicksichtigung des SchadstoffausstoB3es
erfolgen, da in Zukunft zunehmend schirfere Emissionsauflagen zu erwarten sind. Wie aus den zukiinftigen
Anforderungen an Ottomotoren in Kapitel 4.1 hervorgeht, sollte dabei ein besonderer Fokus auf dem Partikel-
emissionsverhalten liegen.

Die Literatur (vgl. Kapitel 3.2) weist darauf hin, dass sich das Miller-Brennverfahren mit frithem Einlass-Schlief3t
bei aufgeladenen Ottomotoren zur Klopffestigkeitssteigerung eignet. Bei Anwendung in bisher bestehenden
Serienkonzepten werden schaltbare Miller-Nocken allerdings vorrangig nur im unteren Lastbereich als
MaBnahme zur Entdrosselung eingesetzt. Finzig der Volkswagenkonzern verwendet aktuell das Miller-
Brennverfahren in einem 96 kW starken 1,5 Liter Serien-Ottomotor auch zur Klopffestigkeitssteigerung im
oberen Lastbereich (vgl. [28]). Angesichts der zukiinftigen Notwendigkeit klopffester Brennverfahren wird in
dieser Arbeit untersucht, welches Potential das Miller-Brennverfahren zur Klopffestigkeitssteigerung bietet und
wo die Systemgrenzen dieser Technologie liegen. Hierfiir ist die thermodynamische Beurteilung des Einflusses
von Verdichtungsverhiltnis, Ventilsteuerung und Ladungsbewegung auf das Brennverfahren notig. Bei der
Umsetzung des Miller-Brennverfahrens sind auch die im Premiumsegment vorherrschenden Leistungs- und
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Komfortanspriiche zu beriicksichtigen. Fine weitere MaBnahme zur Klopffestigkeitssteigerung stellt die
Wassereinspritzungstechnologie dar. Auf Grundlage des Miller-Brennverfahrens werden daher unterschiedliche
Wassereinspritzkonzepte untersucht. Im Fokus stehen dabei die Kanalwassereinspritzung und die kosten-
intensivere Direktwassereinspritzung. Die Literaturanalyse in Kapitel 3.4 weist darauf hin, dass es bei einer
Luftsammlereinspritzung mit hohen Wassermengen verstirkt zu Auskondensations- und Wandbenetzungs-
vorgdngen kommen kann. Dariiber hinaus ist eine exakt gleichmiBige Verteilung der Wassermenge tiber alle
Zylinder schwierig. Beim Emulsionskonzept ist die stabile Emulsionsherstellung sowie die schnelle Regelung der
Wassermenge im transienten Motorbetrieb eine Herausforderung. Auflerdem muss beim Emulsionsinjektor ein
Kompromiss bei der Auslegung des Durchflusses eingegangen werden, was die Zumessgenauigkeit des Injektors
bei der Einspritzung kleinster Kraftstoffmengen reduziert. Aufgrund dieser Nachteile werden die Wasser-
einspritzung in den Luftsammler und Emulsionseinspritzung im Rahmen dieser Arbeit nicht nidher betrachtet. Bei
einer Effizienzsteigerung durch das Miller-Brennverfahren findet im Vergleich zu konventionellen Brenn-
verfahren theoretisch mehr Umsatz von Wiarmeenergie in mechanische Energie statt. Dies wirft die Frage auf, ob
sich durch neuartige Kiihlkonzepte der thermodynamische Wirkungsgrad weiter steigern ldsst. Einen Ansatz
hierfiir bietet ein selektives Kiihlsystem, dessen Wirkweise in verbrennungsmotorischen Versuchen analysiert
wird. Im Hinblick auf das Verbrennungs- und Partikelemissionsverhalten kann die Gemischbildung einen
entscheidenden Einfluss besitzen. Entsprechend wird in Untersuchungen analysiert, welche Kraftstoffeinspritz-
strategie fiir das Miller-Brennverfahren, unter anderem auch in Kombination mit der Wassereinspritzung, geeignet
ist und inwieweit sich diese mit einem niedrigen Partikelemissionsverhalten vereinbaren ldsst. Zudem erzeugt die
Applikation einer Einspritzstrategie keine zusitzlichen materiellen Kosten, wodurch die Frage nach dem
Stellhebel entsprechend von Interesse ist.

'Ansatz: Hochverdichtetes honﬁogenéS Brennverfahren

Miller-Brennverfahren
Verdichtung
LadungsbewegungsmalRnahmen

Einlasskanalgeometrie
Kolbengeometrie
Nockengeometrie

Steuerzeiten
selektive Kiihlung

Potentialbewertung
Klopffestigkeit
Wirkungsgrad

Verbrennungsstabilitat

Partikelverhalten
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Dricke > 350 bar Strategie
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Abbildung 4-1: Technologische Untersuchungsschwerpunkte der Arbeit
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Aus dieser Bewertung von EinzelmaBnahmen zur Erfiillung der Anforderungen an zukiinftige Ottomotoren
ergeben sich die technologischen Untersuchungsschwerpunkte dieser Arbeit, wozu demnach das Miller-
Brennverfahren, die Kraftstoffeinspritzung und die Wassereinspritzung z&hlen. Abbildung 4-1 gibt hierzu einen
zusammenfassenden Uberblick. Dabei liegt nahe, dass sich die einzelnen Technologien untereinander beziiglich
der Klopffestigkeit, des Wirkungsgrades, der Verbrennungsstabilitit und des Partikelverhaltens beeinflussen. Bei
einer Technologiekombination mit dem Ziel der Ausschopfung eines moglichst hohen Potentials ist daher zu
klaren, wie diese Technologien optimal zusammenwirken. Letztendlich lassen sich somit Forschungsfragen
generieren, welche mit gezielten Experimenten in dieser Arbeit geklart werden sollen:

e  Wie ldsst sich ein Miller-Brennverfahren wirksam umsetzten?

e Welches Potential zur Klopffestigkeitssteigerung bietet das Miller-Brennverfahren?

o Welche Kraftstoffeinspritzstrategie ist fiir das Miller-Brennverfahren geeignet?

e Welche Vorteile bieten Kraftstoffdriicke > 350 bar beim Miller-Brennverfahren?

e Welches Potential bietet eine Wassereinspritzung auf Basis des Miller-Brennverfahrens?
o  Welche Kombination von Kraftstoff- und Wassereinspritzstrategien ist zielfiihrend?
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5 Experimentelles Umfeld und Methodik

Fir die experimentelle Untersuchung und Bewertung der unterschiedlichen Brennverfahrenstechnologien
kommen sowohl Einzylinder- als auch Vollmotorprototypen zum FEinsatz. Dieses Kapitel enthilt eine
Beschreibung der verwendeten Versuchsaggregate und —rahmenbedingungen. Des Weiteren werden die zur
Versuchsauswertung angewandten Analysemethoden erldutert sowie auf spezifisch eingesetzte Messtechnik
eingegangen.

5.1 Versuchsaggregate

Bei allen eingesetzten Versuchsaggregaten handelt es sich um spezielle Technologietragerprototypen, die
ausschlielich zu Untersuchungen im Rahmen der Vorentwicklung konstruiert wurden. Das Downsizing-
Motorkonzept basiert auf einer Neuentwicklung, wobei die Brennraumgeometrie zwar an Serienaggregate
angelehnt ist, allerdings fiir das Brennverfahren deutlich modifiziert wurde. Hervorzuheben ist dabei das Hub-
Bohrungsverhiltnis von 1,1, welches zu erhohten Kolbengeschwindigkeiten fiihrt und somit die Ladungs-
bewegung unterstiitzt. Abgesehen von der Kolbengeometrie und dem damit erzeugten Verdichtungsverhiltnis
besitzen alle Versuchsaggregate die gleiche Brennraumgeometrie. Die Kenndaten dieser Basis-Brennraum-
geometrie eines Zylinders sind in der Tabelle 5-1 beschrieben. Betrieben werden alle Versuchsaggregate
grundsétzlich mit dem Ottokraftstoff Super Plus, welcher eine Oktanzahl von ROZ 98 besitzt.

Hubraum [cm?] 375

Hub [mm)] 83

Bohrung [mm] 76
Hub-Bohrungs-Verhiltnis 1,1

Anzahl Ventile 4
Ventildurchmesser Einlass [mm] 27,8

Ventilwinkel Einlass [°] 19
Ventildurchmesser Auslass [mm] 23,5

Ventilwinkel Auslass [°] 21

Verdichtung (Varianten) 12,0:1/12,8:1/13,0:1/13,3:1/14,0:1

Tabelle 5-1: Basis-Brennraumgeometrie der Versuchsaggregate

Die Aufbauzustinde und Hardwarekonfigurationen der Einzylinder-Technologietriger sind in Tabelle 5-2
aufgefiihrt. Vorrangig unterscheiden sich die Versuchsaggregate durch den Einlasskanal, welcher entweder als
Fiillungskanal mit integrierten Ladungsbewegungsmalinahmen oder als Hochtumblekanal vorliegt. Als variable
Ladungsbewegungsmafnahmen kommen neben einer Tumbleklappe auch Tumblewellen zum Einsatz. Weitere
charakteristische Unterscheidungsmerkmale sind der verwendete Kolben mit entsprechendem Verdichtungs-
verhiltnis, das Kiihlungskonzept, der maximal mogliche Kraftstoffdruck, der Einsatz von Wassereinspritzungs-
injektoren und die Art des Ventiltriebes. Je nach verbauter Hardware sind die entsprechenden Einzylinder-
aggregate in der Tabelle 5-2 mit a oder b gekennzeichnet. Bei dem zentral iiber dem Brennraum angeordneten
Kraftstoffinjektor handelt es sich um ein elektromagnetisches Mehrlochventil (MLV) der Generation HDEV6 von
der Firma BOSCH. Der Injektor ist ein Prototyp, bei dem das Spraybild und der Durchfluss fiir die Anwendung
im Vorentwicklungskonzeptmotor abgestimmt wurden. Die seitlich zwischen den Auslassventilen angeordnete
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Ziindkerze mit dem Durchmesser M10 von der Firma NGK wird durch eine 60 mJ Ziindspule mit Einfachziindung

betrieben. Fiir die Kanal- und Direktwassereinspritzung werden ebenfalls Prototypeninjektoren der Firma BOSCH

verwendet. Fine Wassereinspritzung im Saugrohr (siehe Aggregat EZ 3) wird mittels Diisen der Firma Aquamist

realisiert.
Aggregat EZ1 (a/b) EZ2 EZ 3 (a/b) EZ4
Hubraum [em’] 375 375 375 375
Verdichtung
. ) a) 12,8:1 .
12,8:1 12,8:1 b) 1331 12,8:1
Ventiltrieb Nockenwellen AVT AVT Nockenwellen
Einlassnockenbreite
a) 165°KW . . o
b) 125°KW variabel variabel 125°KW
Auslassnockenbreite 180°KW variabel variabel 180°KW
Benzineinspritzung MLV MLV MLV MLV
350 bar 350 bar 350 bar / 500 bar 350 bar
Einlasskanal ungskanal
Fl"l;nlllgliswglli > Vektorkanal Hochtumblekanal Fiillungskanal,
TumbleKlappe (8 Tumblewellen) (Variante B) Tumbleklappe
Wassereinspritzung Saugrohrdiisen
PWI, DWI - PWI, DWI -
Selektive Kiihlung .
4 Kreislaufe,
2 Kreislaufe 2 Kreislaufe 2 Kreislaufe selektiv anstrombare
Zylinderkopfbereiche

Tabelle 5-2: Ubersicht der Einzylinder-Versuchsaggregate

Das Einzylinderaggregat EZ 1 verfiigt einlassseitig liber einen Fiillungskanal, welcher mit einem Trennblech in

der Kanalhélfte geteilt werden kann. Mittels einer Tumbleklappe ldsst sich die untere Kanalhilfte verschlielen.

Als alternative Ladungsbewegungsmafnahme steht eine um 60° Grad drehbare Tumblewelle im Bereich des

unteren Kanalendes zur Verfiigung. Ein Schnittbild durch den Zylinderkopf ist in Abbildung 5-1 dargestellt.

PWI-Injektor

GDlI-Injektor
Kanaltrennblech

Zindkerze Tumbleklappe

Tumblewelle

DWI-Injektor
Abbildung 5-1: Zylinderkopf Einzylinderaggregat EZ 1 [104, 105]
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Zur Untersuchung der Wassereinspritzungstechnologie ist das Versuchsaggregat EZ 1 mit einem Kanal-
wasserinjektor (PWI-Injektor) oberhalb des Einlasskanals ausgestattet. Des Weiteren befindet sich ein Direkt-
wasserinjektor (DWI-Injektor) unterhalb des Einlasskanals. Die Direktwassereinspritzung findet somit seitlich
zum Brennraum kurz unterhalb der Einlassventile statt. Die Wasserversorgung erfolgt am Einzylinderpriifstand
grundsétzlich fiir die PWI-Injektoren mit einer speziell modifizierten elektrischen Niederdruckpumpe und fiir
DWI-Injektoren mit einer hydraulisch geregelten Hochdruckpumpe der Firma Maximator. Zur Ventilsteuerung
sind feste Nockenwellen verbaut, die iiber einen Riementrieb von der Kurbelwelle angetrieben werden. Ein
mechanischer Nockenwellensteller ermoglicht die Einstellung der gewiinschten Steuerzeiten auf der Einlass- und
Auslassseite. Durch das zweigeteilte selektive Kiihlkonzept ldsst sich der Kiithlwasserstrom fiir den Zylinderkopf
und das —gehéuse getrennt regeln.

Einlasskanal

Tumblewellen

Abbildung 5-2: Vektorkanal des Einzylinderaggregates EZ 2 [104, 105]

Die konstruktive Auslegung des Einzylinderaggregates EZ 2 zielt auf eine detaillierte Untersuchung der
Ladungsbewegung und Ventilsteuerung ab. Der Einlasskanal, welcher in Abbildung 5-2 abgebildet ist, basiert in
seiner Grundgeometrie auf einem Fiillungskanal. Durch acht am Kanalende integrierte Tumblewellen, die bis zu
60° Grad angestellt werden konnen, ist eine Beeinflussung der Stromungsrichtung moglich. Die Tumblewellen
befinden sich unterhalb, oberhalb, seitlich aulen sowie seitlich innen am Einlasskanal. Dieses Einlasskanal-
Stromungs-Tool wird daher auch als Vektorkanal bezeichnet. Des Weiteren verfiigt das Einzylinderaggregat
EZ 2 iiber einen elektrohydraulischen Ventiltrieb (AVT) von der Firma Lotus. Dieser vollvariable Ventiltrieb
bietet einen sehr hohen Freiheitsgrad, da nahezu beliebige Nockenkonturen und Steuerzeiten gefahren werden
konnen.

AVT-Aktuator optischer Zugang
Einlasskanal
Beleuchtungszugang
Einlasskanal
optischer Zugang Beleuchtungszugang
Brennraum Brennraum

Abbildung 5-3: AVT-Aktuatoren und optische Zugiinge am Einzylinderaggregat EZ 3
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Bei dem Einzylinderaggregat EZ 3, dessen Zylinderkopf und Saugrohr in Abbildung 5-4 dargestellt ist, handelt
es sich um eine Weiterentwicklung der Vorgingervarianten. Das Technologietridgeraggregat ist mit einem
elektrohydraulischen Ventiltrieb (AVT) ausgestattet und besitzt einen fiir das Miller-Brennverfahren optimierten
Hochtumbleeinlasskanal der Variante B (fiir Erlduterung der Hochtumblekanalvarianten sieche Kapitel 6.2.1).
Dariiber hinaus kann das Aggregat mit einem Kraftstoffdruck von bis zu 500 bar betrieben werden. Neben dem
Kanalwasser- und Direktwasserinjektor lassen sich im Saugrohr bis zu sechs Wasserdiisen an unterschiedlichen
Positionen integrieren. Des Weiteren ist das Aggregat mit optischen Zugéngen im Brennraum und im Saugrohr
ausgestattet. Abbildung 5-3 zeigt die AVT-Aktuatoren und optischen Zugénge am Versuchsaggregat EZ 3.

Dise-links Duse-rechts

Diise-oben-2

GDI-Injektor Dise-oben-1

Zindkerze

Dise-unten-1
Dise-unten-2

DWI-Injektor

Abbildung 5-4: Zylinderkopf und Saugrohr des Einzylinderaggregates EZ 3 [104, 105]

Das Einzylinderaggregat EZ 4 ist speziell fiir die Untersuchung eines selektiven Kiihlkonzeptes ausgelegt.
Insgesamt verfiigt das Aggregat iiber vier Kiihlwasserkreisldufe, deren Volumenstromdurchsatz getrennt von-
einander geregelt oder komplett abgeschaltet werden kann. Die Kiihlkreisldufe am Einzylinderaggregat EZ 4 sind
in Abbildung 5-5 zu sehen.

Zylinderkopf

1. Kreislauf

2. Kreislauf

| 3. Kreislauf

4. Kreislauf

Strémungsblech
- ermoglicht selektive Anstrémung
von Bereichen im Zylinderkopf

Zylindergehause

Abbildung 5-5: Kiihlkreisliufe am Einzylinderaggregat EZ 4 [105, 106]
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Wihrend im Zylindergehduse des Einzylinderaggregates EZ 4 entlang der Zylinderlaufbahn drei ringférmige
Kiihlwasserkreislaufe integriert sind, durchstromt das Kiithlwasser den Zylinderkopf, im Gegensatz zu den bereits
erlduterten Versuchsaggregaten, in Richtung der Kurbelwelle. Dieses sogenannte Léngsstromkonzept reduziert
Druckverluste und ermoglicht die selektive Anstromung von ausgewéhlten Bereichen im Zylinderkopf. Hierzu ist
im Kiihlkreislauf des Zylinderkopfes ein speziell ausgelegtes Stromungsblech integriert. Je nach selektiver
Verteilung des Kiihlwasserstromes besitzt das Stromungsblech Aussparungen mit unterschiedlich groBen
Stromungsquerschnitten, die den Durchfluss in den jeweiligen Kanélen im Zylinderkopf bestimmen (fiir ndhere
Erlduterungen der Stromungsblechvarianten siehe Kapitel 6.2.4). Am Priifstand kommt eine zusétzliche
Hochleistungskiihlwasserpumpe zum Einsatz, die einen Gesamtdurchsatz von bis zu 90 I/min am Einzylinder-
aggregat ermoglicht. Des Weiteren verfligt der Versuchstrager iiber einen Fiillungskanal mit Tumbleklappe,
welche die untere Hilfte des Einlasskanals abschaltet. Die Ventilsteuerung erfolgt iiber riemengetriebene
Nockenwellen.

Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen wird die Ubertragbarkeit von Ergebnissen aus Einzylinder-
Grundlagenversuchen auf direkt verwandte 4-Zylinder-Vollmotortechnologietrager gepriift. Die Vollmotor-
aggregate ermdglichen eine umfangreichere Untersuchung und Bewertung in grofleren Motorkennfeldbereichen.
Durch den verbauten Drei-Wege-Katalysator konnen so zudem Einfliisse auf die Abgasnachbehandlung genauer
identifiziert werden. In Tabelle 5-3 sind die Hardwarekonfigurationen und Aufbauzustinde der verwendeten
Vollmotoraggregate aufgefiihrt. Hardwarevarianten sind dabei mit a, b und ¢ gekennzeichnet. VM 1 besitzt ein
Verdichtungsverhéltnis von € = 12,0 sowie einen optimierten Hochtumbleeinlasskanal der Variante A. Zusétzlich
ist der Motor mit Direktwassereinspritzungsinjektoren ausgestattet. Beim Abgasturbolader handelt es sich um
einen Flutenverbindungslader. Der weiterentwickelte Vollmotortechnologietriger VM 2 wird mit einem Verdich-
tungsverhiltnis von € =13,0 oder € = 14,0 betrieben und ist mit einem Hochtumblekanal der Variante B
ausgestattet. Auf der Finlassseite des Aggregates kann zudem zwischen einer 125°KW breiten oder einer 110°KW
breiten Einlassnocke umgeschaltet werden.

Aggregat VM 1 VM 2 (a/b/c)
Hubraum [cm’] 1500 1500
Zylinder 4 4
Verdichtung a,b) 13,0:1

12,0:1 ¢) 14,0:1
Einlassnockenbreite

a, ¢) 125°KW 7,4 mm

125°KW 7.4 mm b) 110°KW 7,1 mm
Auslassnockenbreite 180°KW 8,0 mm 180°KW 8,0 mm
Benzineinspritzung MLV MLV

350 bar 350 bar
Siessarel Hochtumblekanal Hochtumblekanal
(Variante A) (Variante B)

Turbolader Flutenverbindungslader | Flutenverbindungslader
Wassereinspritzung DWI -
Abgasnachbehandlung

Drei-Wege-Katalysator | Drei-Wege-Katalysator
(Euro Norm 5) (Euro Norm 5)

Tabelle 5-3: Ubersicht der Vollmotor-Versuchsaggregate
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Die Motorsteuerung der Einzylinderaggregate erfolgt iiber ein FI2RE-System der Firma IAV. Das FI2RE-System
bietet einen hohen Freiheitsgrad fiir den Betrieb von unterschiedlichsten Motoraktuatoren und —sensoren,
wodurch beispielsweise die Ansteuerung von bauartverschiedenen Benzin- oder Wasserinjektoren ohne weiteres
moglich ist. Vorteilhaft ist auch, dass Funktionen nahezu beliebig erweitert und integriert werden konnen. Die
Vollmotoraggregate werden mit einem Entwicklungssteuergerit betrieben. Ein Schnittstellenmodul ermdglicht
den Zugriff auf das Steuergerit iiber die Software INCA von der Firma ETAS. Mit INCA koénnen Motor-
steuergeritedaten aufgezeichnet und Applikationsvariablen verdndert werden. Fiir die Direktwassereinspritzung
am Vollmotor ist zusdtzlich ein FI2RE-System in die Motorsteuerung eingebunden. Neben der Steuerung der
Einspritzzeitpunkte und Injektoransteuerdauern dient das FI2RE-System am Vollmotor vorranging als Endstufe
fiir die DWI-Injektoren. Der Wasserdruck fiir die DWI-Injektoren wird iiber ein speziell entwickeltes elektrisch
geregeltes Hochdruck-Common-Rail-System bereitgestellt.

5.2 Priifstandsumgebung und Anaylsemethoden

Zur experimentellen Untersuchung steht das Versuchsaggregat, welches zuvor auf einer speziellen Motorenpalette
geriistet wurde, in einer temperaturgeregelten Priifzelle. Uber eine Kardanwelle ist das Aggregat mit einer
Belastungseinheit verbunden, welche zur Einstellung der Drehzahl und Last dient. Die Steuerung und Regelung
des Priifstandes erfolgt sowohl beim Einzylinder als auch beim Vollmotor iiber ein AVL PUMA-System. Das
PUMA-System zeichnet dariiber hinaus die Messdaten der am Priifling und Priifstand verbauten Sensoren und
Messgeréte auf. Entlang der Ansaugstecke und des Abgasstranges sowie am Versuchsaggregat selbst sind diverse
Temperatur- und Drucksensoren verbaut, die kontinuierlich vom PUMA-System erfasst werden. Das Luft-
Kraftstoff-Verhéltnis wird iiber eine Lambda-Sonde im Abgasstrang sowie durch eine Berechnung nach
Brettschneider durch Messung der Abgasbestandteile ermittelt. Die Messstellenplidne fiir Einzylinder- und
Vollmotoraggregate befinden sich im Anhang A.

Speziell auf dem Einzylinderpriifstand wird der erforderliche Ladedruck iiber eine externe Versorgungsanlage
bereitgestellt, wobei der Feuchtigkeitsgehalt der Ladefrischluft durch einen vorgelagerten Trocknungsvorgang
auf konstantem Level bleibt. Zur Einstellung der gewiinschten Ansaugtemperatur befindet sich in der Ansaug-
strecke eine regelbare Heizung. Die Erfassung der angesaugten Luftmasse erfolgt durch einen hochprizisen
Rotationskolbenzéhler, welcher am Beginn der Ansaugstrecke integriert ist. Unmittelbar vor dem Saug-
rohrluftsammler befindet sich ein Beruhigungsbehilter, der vorrangig zur Dampfung von Pulsationen dient.
Abgasseitig kann der Abgasgegendruck durch eine Abgasgegendruckklappe eingestellt werden. Bei Bedarf
ermdglicht ein in PUMA hinterlegtes Ladedruck-Abgasgegendruck-Kennfeld die Simulation eines Abgasturbo-
laders. Die durch eine Konditionieranlage geregelten Ol- und Kiihlwassertemperaturen sowie die Durchflusswerte
der flissigen Medien orientieren sich an bauartverwandten Vollmotoren. Einzig davon ausgenommen sind
spezielle Untersuchungen zur selektiven Kiihlung, bei denen die Verteilungen, Durchfliisse und Temperaturen
des Kiihlwassers zu Analysezwecken gezielt verdndert werden.

5.2.1 Thermodynamische Verbrennungsanalyse

Zur Untersuchung des Verbrennungsverhaltens und des Ladungswechsels sind die Versuchsaggregate mit
einer Hochdruckindizierung im Brennraum sowie einer Niederdruckindizierung im Ansaug- und Auspuff-
trakt ausgestattet. Mittels einer Winkelmarke an der Kurbelwelle und dem Messwert der piezoelektrischen
Druckquarze kénnen Druckverldufe iiber den Kurbelwinkel fiir jedes Arbeitsspiel mit Hilfe der Indizieraus-
werteeinheit aufgezeichnet werden. Aus der Indziermessung lassen sich direkte und indirekte Analysegroflen
ableiten [7]. Wichtige hadufig verwendete Anaylsegroflen, wie beispielsweise der Spitzendruck (PMAX),
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indizierter Mitteldruck (PMI) und die Standardabweichung des indizierten Mitteldruckes (PMIS) lassen sich
direkt aus dem Druckverlauf bestimmen.

Der indizierte Mitteldruck wird wie folgt berechnet [7]:
1

mi =3 PP dv (5-1)

p

Unter Berticksichtigung des Reibmitteldruckes setzt sich der effektive Mitteldruck wie folgt zusammen [7]:

Pme = Pmi — Pmr (5-2)

Mit dem effektiven Mitteldruck lasst sich das Drehmoment eines 4-Takt Motors bestimmen [11]:

Pme * [’h
M, = ——— 5-3
d 4 % ( )

Fiir die Berechnung der indizierten beziehungsweise effektiven Leistung eines 4-Takt Motors gilt [7]:

N
Pi,e =0,5%zx @ * Pmie * Vi (5-4)

Damit ergibt sich der thermische Wirkungsgrad durch die Differenz aus Motorleistung und der durch den Brenn-
stoffmassenstrom zugefiihrten Energie [7]:

Moo = — o (5-5)
' mg * Hy,
Der spezifische indizierte beziechungsweise effektive Kraftstoffverbrauch berechnet sich wie folgt [7]:
bie = 1 (5-6)
' Pie Mie*Hy

Ein Ma8 fiir die Verbrennungsstabilitit, welche durch Zyklenschwankungen beeinflusst wird, ist die Standard-
abweichung des indizierten Mitteldrucks [11]:

n—1

n
1 _
Opmi = Z(pmii - pmi)z (5-7)
i=1

Als Basis fiir die Berechnung vieler indirekten Analysegrofen dient der Heizverlauf. Dieser wird mit Hilfe
des 1. Hauptsatzes der Thermodynamik aus dem Brenndruckverlauf bestimmt. Gleichung (5-8) beschreibt die
Energiebilanz fiir den als instationires offenes System betrachteten Brennraum, in Abhingigkeit der Anderung
des Kurbelwinkels ¢ [7, 10].

pdV dQg dQu dmg dmy, dmye.. dU
- + - + hE - hA 5 T Ily - 0
dp do do de de de de

Der linke Term der Gleichung (5-8) setzt sich aus der abgegebenen technischen Arbeit pdV/ ¢, der freiwer-

(5-8)

denden Brennstoffwidrme dQg/ d¢, der abgefiihrten Wandwérme dQy,/ d¢ und den Enthalpiestrdomen von ein-
beziehungsweise ausstromenden Massen sowie Leckagen zusammen. Die Anderung der inneren Energie
dU/ ¢ des Motors steht auf der rechten Seite der Gleichung (5-8). Bei der Energiebilanz werden duflere Energien
und die dem Motor zugefiihrte Brennstoffmasse vernachlassigt [7].

38



Experimentelles Umfeld und Methodik

Der Heizverlauf dQy/ d¢, dessen Berechnung in Gleichung (5-9) [10] dargestellt ist, beschreibt die dem System
zugefiihrte Wérme und setzt sich aus dem als Brennverlauf dQg/ d¢ abziiglich der abgefiihrten Wandwérme
dQy,/ dp zusammen.

dQy dQp dQw dU  pdV dmyeck
= - =—+ + hy

dp dp dp do do do
Der Brennraumdruck sowie das kurbelwinkelabhéngige Brennraumvolumen sind durch das Brennraumindizier-
system bekannt. Bei der Bestimmung des Heizverlaufes dQy/ de konnen Leckageverluste aufgrund des geringen
Massentransportes vernachlissigt werden [107]. Zur Berechnung der inneren Energie miissen allerdings auf-
wendige Differentialgleichungen gelost werden (vgl. [108]). Fiir die Berechnung des Heizverlaufes mit dem
Indiziersystem am Priifstand kommt daher ein einfacherer Algorithmus zum Einsatz (siehe Gleichung (5-10))
[109]. Dieses sogenannte schnelle Heizgesetz reduziert die Berechnungszeit und weist fiir viele Anwendungen
eine ausreichende Modellierungsgiite auf [107].

(5-9)

d 1 dv dpV
On _ * (K o L) (5-10)

—_— = +

dp k-1 do do
Da der Polytropenexponent temperaturabhingig ist, wird dieser im Indiziersystem durch einen linearen Ansatz
nach Gleichung (5-11) bestimmt [110]. Der Ansatz, welcher von [111] entwickelt wurde, basiert auf einer
Schétzung der Arbeitsgastemperatur bei 60°KW vor ZOT.

1 Teo
——=2,394+0,0008 ¥ ————*pxV (5-11)

k—1 Pso * Veo
Die Integration der Flache unter dem Heizverlauf ergibt den Summenheizverlauf, welcher als Grundlage fiir die
Berechnung vieler thermodynamischer Analysegro3en dient. Abbildung 5-6 zeigt beispielhaft einen Heiz- und
Summenheizverlauf eines Arbeitsspiels sowie die Vorgehensweise zur Bestimmung der thermodynamischen
VerbrennungsgrofBen.

= Heizverlauf
== Summenheizverlauf P L L L 100

20

’ 50% Schwerpunktlage

50

Energie [J]
N
o
-
\
\
Energieumsatz [%]

/1
- B\/ BD|5-90%
-

Vj Y Y

5 zZP HO5 H10 H50 H90
Kurbelwinkel [°’KW]

45
Abbildung 5-6: Bestimmung thermodynamischer Analysegroffien am Summenheizverlauf

Ein Energieumsatz von 50% entspricht einer Verbrennungsschwerpunktlage von 50% (H50). Analog dazu bilden
sich die 5%, 10% und 90% Energieumsatzpunkte, mit welchen letztendlich die Brenndauern (BD) bestimmt
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werden konnen. Der Brennverzug (BV) ist definiert durch die Zeit zwischen dem Ziindzeitpunkt (ZZP) und dem
5% Energieumsatzpunkt (HO05).

Am Finzylinderpriifstand erfolgt die Identifikation der Klopfgrenze iiber die Bestimmung der Klopfintensitét
nach einem festgelegten Kriterium iiber das Indiziersystem. Bei diesem Kriterium durchlduft das Brennraum-
drucksignal einen Hochpassfilter, um ausschlieBlich den Anteil an hochfrequenten Druckschwingungen zu
erhalten. Nach einer Gleichrichtung besteht das Signal nur noch aus positiven Werten. Im Anschluss folgt eine
Integration in einem bestimmten Fenster vor und nach dem Druckmaximum. Der Wert fiir die Klopfintensitét
ergibt sich durch das Verhiltnis der integrierten Werte nach und vor dem Druckmaximum (Klopfpegel zu
Referenzpegel) [109]. Im Gegensatz dazu wird am Vollmotor eine klopfende Verbrennung iiber einen Klopf-
sensor detektiert. Mit dem Klopfsensor kann ein klopfendes Arbeitsspiel {iber die Messung von Korperschall und
dem zu diesem Zeitpunkt vorliegenden Kurbelwinkel dem jeweiligen Zylinder zuordnet werden. Dabei
beeinflusst die Klopfintensitit die Stirke des Ziindwinkelriickzuges durch die Motorsteuerung.

5.2.2 Abgasanalyse

Sowohl am Einzylinder- als auch am Vollmotorpriifstand werden die Abgasemissionen bei verbrennungs-
motorischen Versuchen analysiert. Zur Messung der Abgasbestandteile Kohlendioxid (CO,) und Sauerstoff (O2)
sowie der gasformigen Schadstoffe Kohlenmonoxid (CO), Stickoxide (NOx) und unverbrannten Kohlen-
wasserstoffen (HC) kommt hierfiir am Einzylinderpriifstand eine Abgasmessanlage des Typs Horiba MEXA ONE
zum Einsatz. Am Vollmotorpriifstand wird hierfiir eine Abgasmessanlage des Typs Horiba MEXA 7100D
verwendet. Da bei Einzylinderaggregaten keine Abgasnachbehandlung vorgesehen ist, erfolgt die Analyse-
messung ausschlieBlich im Rohabgas. Am Vollmotor wird das Emissionsverhalten dahingegen vor und nach
Katalysator gemessen. Fiir die Untersuchung der Partikelemissionen kommen ein AVL 489 Particle Counter und
ein Cambustion DMS 500 zum Einsatz. Die Spezifikationen und Messprinzipien dieser beiden Partikelmessgerite
sind in Tabelle 5-4 aufgefiihrt.

Partikel durch Anlagerung von Butanol
optische Detektion mittels

Messgerit AVL 489 Particle Counter Cambustion DMS 500
Messwert e  Partikelkonzentration e Partikelkonzentration
nicht-fliichtiger Partikel e  Partikelgrofie
e Partikelmasse rechnerisch mdglich
o  keine direkte Unterscheidung zwischen
fliichtigen und nicht-fliichtigen Partikeln
Messprinzip e VergroBerung des Durchmessers der e lonisierung der Partikel im Messgas

mittels Diffusionslader
Ablenkung der Partikel auf geerdete

konform nach UNECE-R83 Richtlinie
Zahleffizienz:

o bei 23 nm: 50% (+/- 12%)

o bei4l nm>90%

Laserlichtschranke Elektroden-Ringe
Landeposition der Partikel ist dabei
abhéngig vom aerodynamischen
Durchmesser
Messbereich 23 —2500 nm 5—1000 nm

Messbereich frei einstellbar

Tabelle 5-4: Spezifikationen der Partikelmesstechnik [93, 112]
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Wihrend der AVL 489 Particle Counter auch zur Zertifizierung eingesetzt werden kann [112], dient das
Cambustion DMS 500 vorrangig zu grundlagenorientierten Laboruntersuchungen. Neben der Partikelzdhlung
lassen sich mit dem Cambustion DMS 500 im Gegensatz zum AVL 489 Particle Counter, auch die jeweiligen
PartikelgroBen bestimmen. Dabei werden Partikel mit einem Durchmesser zwischen 5 nm bis 1000 nm erfasst.
Bei der Ermittlung der Partikelgroenverteilung ist eine Unterscheidung der Partikel in den Nukleationsmodus
(Partikel bis ca. 35 nm) oder Agglomerationsmodus (Partikel oberhalb ca. 35 nm) moglich [93].

5.2.3 Statistische Versuchsplanung

Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen treten hdufig komplexe Fragestellungen hinsichtlich der
genauen Wirkweise und Wechselwirkung einzelner Versuchsparameter auf. Zur Kliarung dieser Fragestellung
entsteht bei einem konventionellen Versuchsplan, welcher mdglichst den gesamten Versuchsraum abdeckt,
oftmals ein sehr hoher zeitlicher Versuchsaufwand. Eine in diesem Zusammenhang haufig angewendete Methode
ist die Rastervermessung, wobei die entsprechenden Variationsparameter in Stufen verstellt werden. Innerhalb
des daraus entstehenden Messrasters wird das Optimum gesucht. Die Genauigkeit ist dabei von der Anzahl der
Stufen und der daraus resultierenden Anzahl der Messpunkte abhingig [113]. Bei einen sogenannten voll-
faktoriellen Versuchsplan nimmt nach Gleichung (5-12) die Anzahl der Messpunkte (MP) in Abhingigkeit der
Stufen (S) und Variationsparameter (V' P), auch Faktoren genannt, exponentiell zu [113, 114].

MP = SVP (5-12)

Im Gegensatz dazu stellt die statistische Versuchsplanung (Design of Experiments, kurz DoE) eine effiziente
Methode dar, um mit moglichst wenigen Versuchen das Verhalten einzelner Versuchsparameter und deren
Wechselwirkung mit anderen Variationsgroflen in einem System zu beschreiben [114]. Die Grundlage fiir dieses
Verfahren basiert auf einer Kombination von analytischer Statistik und mathematischen Modellen [113]. Fiir die
Anwendung der statistischen Versuchsplanung miissen die Grenzen des zu untersuchenden Systems und Ein-
sowie Ausgangsgroflen klar definiert werden. Nur fiir die zum System gehdrenden GroBen kann ein Optimum
gefunden werden. Das in Abbildung 5-7 gezeigte Blockschaltbild zeigt diesen Systemzusammenhang sche-
matisch. Einerseits wirken auf das System EingangsgroBen, welche gezielt verdndert werden konnen. Eine
Teilmenge davon sind die zu untersuchenden Faktoren. Dabei kann es sich beispielsweise um Einspritzzeitpunkte
oder Steuerzeiten handeln. Andererseits beeinflussen Eingangsgrofien das System, die nicht gezielt verdndert
werden kdnnen oder ginzlich unbekannt sind. Hierzu zéhlen z. B. Toleranzen. Abhéngig von den EingangsgroBen
resultiert das Ergebnis als Ausgangsgrofle, beispielsweise in Form eines Kraftstoffverbrauches oder einer
Verbrennungsschwerpunktlage [114].
Eingangsgrofien,

die gezielt verandert
werden kdnnen Ergebnisse

> | sysem

Eingangsgrofien,

die nicht gezielt
verandert werden kénnen
oder unbekannt sind

Abbildung 5-7: Schematische Darstellung eines Systems fiir eine DoE-Untersuchung [114]
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Bei der statistischen Versuchsplanung miissen bestimmte Anforderungen hinsichtlich des Versuchsdesigns erfiillt
werden. So sollte der Versuchsplan moglichst orthogonal sein, das heif3it eine Korrelation von Kombinationen aus
jeweils zwei Spalten ist zu vermeiden. Des Weiteren ist darauf zu achten, dass der Versuchsplan moglichst
ausgewogen ist. Folglich sollten fiir die Faktorenstufen jedes betrachteten Faktors die Einstellungen der anderen
Faktoren gleichmidBig aufgeteilt sein [114].

Zur Erstellung eines Versuchsplanes bietet die statistische Versuchsplanung daher eine Vielzahl von unter-
schiedlichen Verfahren an, die abhéngig vom konkreten Anwendungsfall mehr oder weniger gut geeignet sind.
Bei den DoE-Versuchen im Rahmen dieser Arbeit kommt ausschlie8lich ein sogenanntes D-Optimales Versuchs-
design zum Einsatz. Zur Erstellung des computergenerierten Versuchsplans verteilt der Algorithmus die aus einer
Kandidatenliste zufillig ausgewéhlte Anzahl an Faktorenstufenkombinationen so im Versuchsraum, dass dieser
maximiert wird. Gleichzeitig beriicksichtigt die Verteilung eine Minimierung der Wechselwirkung der Punkte.
Die Position der Punkte wird so lange angepasst, bis der Versuchsplan die notwendige Giite aufweist. Das
D-Optimale Versuchsdesign ist geeignet fiir polynomische Modelle hoherer Ordnung. Des Weiteren kann der
Versuchsraum eine beliebige Form annehmen und es konnen bereits vorhandene Versuchsergebnisse beriick-
sichtigt werden. Abhingig von der gewiinschten Modellordnung ergibt sich die Anzahl der Variationspunkte
[115]. In manchen Anwendungsféllen reicht ein lineares Modell zur Beschreibung der Zusammenhénge nicht aus.
Fiir polynomische Modelle hoherer Ordnung sind mindestens drei Stufen erforderlich. Ein zweistufiger
Versuchsplan ist beispielsweise fiir ein quadratisches Beschreibungsmodell nicht ausreichend, da die mittlere
Einstellung fehlt [114]. Die Generierung des DoE-Versuchsplanes, die Modellbildung und Optimierung sowie die
Ergebnissverfikation erfolgt in dieser Arbeit grundsitzlich unter Anwendung der Software AVL CAMEO.
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6 Ergebnisse

In den folgenden Kapiteln werden die Ergebnisse vorgestellt, welche mit den Untersuchungen im Rahmen dieser
Arbeit gewonnen wurden. Ausgehend von einer Basisuntersuchung, die den Ausgangszustand fiir weitere Brenn-
verfahrensanalysen darstellt, findet die Bewertung von technologischen Anséitzen zur weiteren Steigerung des
Wirkungsgrades und Verbesserung des Emissionsverhaltens statt. Im ersten Abschnitt werden Potentiale und
Herausforderungen des Miller-Brennverfahrens verdeutlicht. Der daran ankniipfende Abschnitt zeigt brenn-
verfahrenspezifische Kraftstoffeinspritzstrategien auf, welche nicht nur auf eine Optimierung der Verbrennung,
sondern auch auf ein reduziertes Partikelemissionsverhalten abzielen. Auf Basis des Miller-Brennverfahrens
erfolgt im letzten Abschnitt schlussendlich eine Potentialbewertung der Wassereinspritzung. Neben den Mdg-
lichkeiten fiir eine zielfiihrende technische Umsetzung werden auch Ansitze zur weiteren Optimierung der
Technologien erldutert und diskutiert.

6.1 Basisuntersuchung hochverdichtetes Brennverfahren

Nach der Definition des thermodynamischen Wirkungsgrades (siche Kapitel 3.1) steigt die Effizienz des
Ottomotors bei einer Anhebung des Verdichtungsverhiltnisses theoretisch an. In der Realitit bewirkt ein hohes
Verdichtungsverhiltnis zwar meist eine Wirkungsgradsteigerung in der Teillast, bei hohen Lasten wird allerdings
Motorklopfen begiinstigt, was eine Ziindwinkelriicknahme erfordert. Infolge dessen entstehen spite Schwerpunkt-
lagen der Verbrennung, die nicht wirkungsgradoptimal sind. In Anbetracht dieser theoretischen Zusammen-
hénge soll in einer Basisuntersuchung geklart werden, inwieweit sich ein hohes Verdichtungsverhiltnis auf
das thermodynamische Verbrennungsverhalten auswirkt. Fiir die Untersuchung wird das Einzylinderaggregat
EZ 1 (a) mit einem geometrischen Verdichtungsverhiltnis von € = 12,8 sowie mit Nockenwellen, welche fiir ein
konventionelles Brennverfahren iiblich sind, ausgestattet. Bei dem verwendeten Einlasskanal handelt es sich um
einen Fiillungskanal ohne Ladungsbewegungsmalnahmen.

T T 7 17 T T 1 Drehzaht
| Begrenzung Schwerpunktlage -@-1000 U/min
30 T 31250 U/min
<1500 U/min
— /A-2000 U/min
52 - 3000 U/min
c - 4000 U/min
g 20 Rahmenbedingungen
2 Aggregat: EZ 1 (a)
T 15 Verdichtungsverhaltnis: 12,8
Einlassnockenbreite: 165°KW
10 Auslassnockenbreite: 180°KW
Ziel PMI EinIass-Oﬁngt: 35°£<Wn.OT
5 | | | I Auslass-Schlief3t: -32°KWn.OT

. . . — . . . . .
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22
PMI [bar]

Abbildung 6-1: Einfluss einer hohen geometrischen Verdichtung auf den Verbrennungsschwerpunkt (H50)

Die Untersuchungen in dieser Arbeit zielen unter anderem darauf ab, eine Wirkungsgradsteigung des Ottomotors,
bei gleichzeitiger Erhaltung des Leistungsniveaus aktueller Motorengenerationen, zu erreichen. Fiir eine mogliche
Leistungsorientierung dient der seit dem Jahr 2016 in Serie befindliche M274 Daimler Ottomotor mit einem
Hubraum von 1595 cm® und konventionellem Brennverfahren. Das Serienaggregat liefert eine Leistung von
115 kW und ein Drehmoment von 250 Nm, wobei an der Volllast ein indizierter Mitteldruck von ca. 22 bar
erreicht wird. Beziiglich der Basisuntersuchung am Einzylinderaggregat EZ 1 (a) zeigt Abbildung 6-1 den Einfluss
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des hohen Verdichtungsverhéltnisses auf den Verbrennungsschwerpunkt fiir verschiedene Drehzahlen. Mit
steigender Last weicht die Verbrennungsschwerpunktlage schon friith von den wirkungsoptimalen 8°KWn.OT ab.
Besonders bei niedrigen Drehzahlen entstehen bereits im mittleren Lastbereich sehr spite Schwerpunktlagen. In
der allgemeinen Motorentwicklung gelten Verbrennungen mit Schwerpunktlagen spiter 30°KWn.OT als nicht
mehr zielfithrend. Die Basismessung zeigt anschaulich, dass bei einem hohen Verdichtungsverhiltnis von € = 12,8
der indizierte Zielmitteldruck von 22 bar ohne klopffestigkeitssteigernde MafBnahmen, selbst bei hoheren Dreh-
zahlen, nicht erreicht werden kann. Insgesamt verdeutlicht die Basisuntersuchung somit die Ausgangslage fiir die
Analyse unterschiedlicher Technologiemafinahmen im Rahmen dieser Arbeit.

6.2 Potentiale und Herausforderungen des Miller-Brennverfahrens

Die Basisuntersuchung in Kapitel 6.1 zeigt, dass eine hohe Klopffestigkeit bei einem hochverdichten Brenn-
verfahren essentiell ist, um effiziente Verbrennungsschwerpunktlagen im Motorkennfeld zu erzielen. In diesem
Kapitel wird daher untersucht inwieweit sich das Miller-Brennverfahren mit frithem FEinlass-SchlieBt zur
Klopftestigkeitssteigerung eignet. Dabei werden Ansétze zur technischen Umsetzung des Miller-Brennverfahrens
bewertet sowie Potentiale und Herausforderungen aufgezeigt.

6.2.1 Ladungsbewegung und Ventilsteuerung

Wie bereits in Kapitel 3.2 erldutert fiihrt das Miller-Brennverfahren bei frilhem Einlass-Schliet zu einer
Dekomprimierung in der Verdichtungsphase. Gelingt es den Anstieg der Ansauglufttemperatur, infolge des
héheren Ladedruckes durch den Einsatz einer leistungsfahigen Ladeluftkiihlung, zu vermeiden, reduziert sich die
Verdichtungsendtemperatur. Dies bietet Potential zur Steigerung der Klopffestigkeit bei hoherer Teillast und
Volllast. Zur Umsetzung einer Dekomprimierung mittels frithem Einlass-Schliet wird das hochverdichtete
Einzylinderaggregat EZ 1 mit einer schmalen Einlassnocke ausgestattet. Dieses schmale Einlassnockenprofil
besitzt eine Offnungsbreite von 125°KW, bezogen auf 2 mm Ventilhub. Der maximale Einlassventilhub betrigt
dabei 7,4 mm. Im Vergleich zu konventionellen Basis-Steuerzeiten wird bei den Miller-Steuerzeiten ein moglichst
friihes SchlieBen des Einlassventils durch ein entsprechend frithes Offnen des Einlassventils appliziert. Zusitzlich
kommt ein spites Auslass-Schlieit zur Anwendung, um mehr Expansionsarbeit zu gewinnen. Da sich der Abstand
zwischen Auslass-SchlieBt und Einlass-Offnet verkleinert, vergroBert sich die Ventiliiberschneidung. Bei einem
positiven Spiilgefille, welches sich aufgrund des hoheren Ladedruckes im Vergleich zum Abgasgegendruck
einstellt, kann es bei einer zu grofen Ventiliiberschneidung zu einem Durchspiilen von Frischluft in den
Abgastrakt kommen. Infolgedessen kann der erh6hte Sauerstoffanteil im Abgas die Funktion des Drei-Wege-
Katalysators negativ beeintrichtigen. Zusatzlich besteht das Risiko, dass durch die stochiometrische Abgas-
Lambda-Regelung ein fettes Gemisch im Brennraum entsteht, welches zu einem signifikanten Anstieg der CO-
Emissionen fiihrt. Eine weitere Begrenzung der zuldssigen Steuerzeiten, neben der Vermeidung von Durchspiil-
vorgangen, entsteht durch die Kolbengeometrie. So bestimmt die Tiefe der Einlassventil-Taschen im Kolben den
friihestmoglichen Offnungszeitpunkt des Einlassventils, bei dem noch ein kollisionsfreier Betrieb sichergestellt
werden kann. Durch sehr tiefe Einlassventil-Taschen sind zwar sehr frithe Offnungszeiten realisierbar, allerdings
begiinstigen tiefe Kolbentaschen HC-Emissionen und konnen einen Storfaktor fiir die Ladungsbewegung
darstellen. Zur Minimierung dieser Nachteile besitzen die im Rahmen dieser Arbeit eingesetzten Kolben daher
nur verhiltnismiBig kleine Ventiltaschen, wodurch das Einlass-Offnet grundsétzlich auf maximal 5°KWv.LWOT
beschrinkt ist.

Abbildung 6-2 zeigt den Einfluss von Miller-Steuerzeiten auf das Verbrennungsverhalten in einem Teillast-
schnitt im aufgeladenen Betriebsbereich. Im Vergleich zu konventionellen Basis-Steuerzeiten steigt bei Miller-
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Steuerzeiten die Klopffestigkeit, wodurch frithere Verbrennungsschwerpunktlagen (H50) mdglich sind. Dies
wirkt sich entsprechend positiv auf den indizierten Kraftstoffverbrauch (BI) aus. Ein auffilliges Verhalten zeigt
jedoch die Verbrennungsstabilitdt, welche mit zunehmender Last deutlich schlechter wird. Vor dem Hintergrund
des Komfortanspruches und der Kundenakzeptanz sind Standardabweichungen des indizierten Mitteldruckes
(PMIS) jenseits von 0,4 bar als kritisch zu bewerten. Mit Miller-Steuerzeiten wird dieser Wert schon bei Lasten
groBer 14 bar PMI deutlich tiberschritten. Die Abnahme der Verbrennungsstabilitit kann auf eine signifikante
Verschlechterung der Ladungsbewegung zuriickgefiihrt werden, welche durch das friithe Einlass-Schlief3t entsteht.
Das geringere Ladungsbewegungsniveau fiihrt auch zu einer ldngeren Brenndauer (BD). Der daraus resultierende
Nachteil auf den thermodynamischen Wirkungsgrad wird allerdings durch die gesteigerte Klopftfestigkeit
iiberkompensiert. Obwohl bei frithem Schlieen des Einlassventils bei noch hohen Kolbengeschwindigkeiten ein
Fiillungsverlust entsteht, der durch eine Anhebung des Ladedruckes ausgeglichen werden muss, fillt die
Ladedruckdifferenz im Vergleich zu dem Betrieb mit Basis-Steuerzeiten verhéltnismiBig gering aus. Dies ist
dadurch begriindet, dass friihere Verbrennungsschwerpunktlagen den Ladedruckbedarf senken, wodurch eine
Annidherung der Ladedriicke bei Miller- und Basis-Steuerzeiten zu beobachten ist. Insgesamt verdeutlicht der
Versuch, dass Miller-Steuerzeiten zu einer Wirkungsgradsteigerung im aufgeladenen Betrieb fithren konnen. Zur
Verbesserung der Verbrennungsstabilitit ist jedoch ein hoheres Ladungsbewegungsniveau zwingend erforderlich,
was insbesondere bei Zunahme der Last gilt.

Basis-Steuerzeiten:
30 ® 0.6 -@-EO/AS= 35/-32 °KWn.OT
28 /
2 o 03 I ST, s om0
@] - A\~ =1,5/-12,5 °KWn.
) 24 =
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12 01 Tumblewelle: 0% (offen)
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245 26 T 600
240 )7 = 24 E 500
T 2% < 2 400
S 230 R 2 i
2 225 S 2 g 300
B 220 o a % 200
@ 18- 2 £
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Abbildung 6-2: Einfluss von Miller-Steuerzeiten ohne Ladungsbewegungsmalinahmen

Zur Voruntersuchung des Einflusses der Ladungsbewegung besitzt das Einzylinderaggregat EZ 1 eine Tumble-
klappe, welche im vollstédndig geschlossenen Zustand die untere Hélfte des Einlasskanals abschaltet (siche Kapitel
5.1). Dariiber hinaus ist im Einlasskanal eine Tumblewelle integriert, die abhidngig von ihrem Winkel den
Kanalquerschnitt einengt. Die konstruktive Ausfithrung dieser beiden Ladungsbewegungsmafinahmen orientiert
sich an Erfahrungen zur Steigerung der Ladungsbewegung an bereits bestehenden Motorkonzepten ohne
Miller-Brennverfahren. Generell erfolgen die Untersuchungen mit integriertem Trennblech im Einlasskanal.
Abbildung 6-3 zeigt den Einfluss der beiden LadungsbewegungsmaBnahmen bei Miller-Steuerzeiten. Wéhrend
die vollstandig angestellte Tumblewelle die Verbrennungsstabilitdt nur leicht verbessert, erzielt die vollstindig
geschlossene Tumbleklappe eine deutlich hohere Stabilitdt sowie eine Reduktion der Brenndauer, wobei das
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Niveau mit den Werten bei Basis-Steuerzeiten vergleichbar ist. Zudem fiihrt die vollstindig geschlossene
Tumbleklappe zu friiher liegenden Verbrennungsschwerpunktlagen und damit zu einer Klopffestigkeitssteige-
rung. Entsprechend resultiert daraus ein geringerer Kraftstoffverbrauch. Eine halb geschlossene Tumbleklappe
zeigt dahingegen keinen Einfluss auf die VerbrennungsgréBen. Durch die unterschiedlichen Ladungsbewegungs-
maBnahmen entsteht, trotz Verengung des Einlassquerschnittes, kein erhdhter Ladedruckbedarf, was auf den
geringeren Fiillungsbedarf bei wirkungsgradoptimaleren Schwerpunktlagen zuriickgefiihrt werden kann. Der
Vergleich zu dem geringeren Ladedruckniveau bei Basis-Steuerzeiten zeigt, dass weniger die angewendeten
Ladungsbewegungsmalinahmen, sondern vorrangig das frithe Schlieen des Finlassventils zur Umsetzung des
Miller-Betriebes einen Einfluss auf den Ladedruckbedarf ausiibt.
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Abbildung 6-3: Einfluss von LadungsbewegungsmafSinahmen bei Miller-Steuerzeiten

Theoretisch steigt bei der ottomotorischen Verbrennung der Spitzendruck mit fritheren Schwerpunktlagen. Aller-
dings ist bei einer verhiltnisméBig schlechten Verbrennungsstabilitit zu beriicksichtigen, dass die Zylinderdriicke
einzelner Verbrennungszyklen den gemittelten Spitzendruck deutlich iiberschreiten konnen. Abbildung 6-4 zeigt
das Zylinderdruckverhalten jeweils ohne und mit LadungsbewegungsmafBnahmen fiir mehrere Zyklen bei hdherer
Teillast. Ohne Ladungsbewegungsmafinahmen und damit schlechter Verbrennungsstabilitdt erreichen einzelne
Verbrennungszyklen teilweise recht hohe Spitzendriicke. Im Vergleich zu den maximal erreichten Driicken bei
geschlossener Tumbleklappe, wird dieses Druckniveau bei offener Tumbleklappe von einzelnen Druckaplituden,
trotz spaterer Verbrennungsschwerpunktlage, haufig iiberschritten. Auch die Klopfintensitdit nimmt ohne
LadungsbewegungsmaBinahmen bei den Verbrennungszyklen mit hohen Spitzendriicken deutlich zu. Durch den
in Abbildung 6-4 gezeigten Vergleich wird ersichtlich, dass der gemittelte Spitzendruck bei einer schlechten
Verbrennungsstabilitdt zur Beurteilung der mechanischen Belastung kaum geeignet ist. Umso breiter die
Druckamplitudenschwankungen, desto weiter reduziert sich der maximal noch fahrbare Mitteldruck. Fiir einen
Miller-Betrieb bei hohen Lasten ist folglich eine hohe Verbrennungsstabilitét essentiell, um Schéden durch
zu hohe Spitzendriicke zu vermeiden. Des Weiteren wird deutlich, dass geringere Zyklenschwankungen auch
eine Effizienzsteigerung begiinstigen, da weniger Arbeitsspiele mit iiberdurchschnittlich hoher Klopfintensitit
auftreten, wodurch frithere Ziindwinkel gefahren werden kdnnen.
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Abbildung 6-4: Einfluss der Ladungsbewegung auf die Zyklusschwankungen und den Spitzendruck

Zur weiteren Verbesserung des Verstindnisses hinsichtlich des Einflusses der Einlasskanalgeometrie auf das
Verbrennungsverhalten im Miller-Betrieb, kommt am Einzylinderaggregat EZ 2 ein sogenannter Vektorkanal zur
Beeinflussung der Stromungsrichtung zum Einsatz. Dieser von [116] speziell fiir die Untersuchung entwickelte
Einlasskanal, welcher in Abbildung 6-5 dargestellt ist, besitzt acht unabhingig voneinander verstellbare
Tumblewellen (mit den Bezeichnungen qr W X Y Z s t).

Abbildung 6-5: Vektorkanal [105]

Dabei sind die Tumblewellen so angeordnet, dass diese von oben, von unten, seitlich aulen und seitlich innen in
den Einlasskanal eingreifen konnen. Ausgehend von der Nullposition, bei der keine Stromungsablenkung erfolgt,
lassen sich die jeweiligen Tumblewellen mit den Einstellpositionen O bis 3 in 20° Grad-Schritten verstellen.
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Maximal kann eine Tumblewelle also mit 60° Grad angestellt werden, was der Einstellposition 3 entspricht. Nach
Formel (5-12) ergeben sich bei einem vollfaktoriellen Versuchsplan bei 4 Einstellpositionen, beziehungsweise
4 Stufen und 8 Tumblewellen, also 8 Faktoren, genau 65536 Kombinationsmdglichkeiten. Zur Identifikation des
Einflusses der jeweiligen Tumblewellen auf das Verbrennungsverhalten kommt daher ein DoE-Verfahren zum
Einsatz, um den Versuchs- und Zeitaufwand in einem akzeptablen Rahmen zu halten. Der lokale und somit
betriebspunktspezifische DoE-Versuchsplan ist dabei nach dem D-Optimalen Design gestaltet und ermoglicht die
Bildung von Polynommodellen bis zu einer dritten Ordnung. Die DoE-Versuche werden ausschlieBlich im
hoheren Teillastbereich mit Miller-Steuerzeiten durchgefiihrt. Im ersten Schritt wird der Einfluss ausschlieBlich
symmetrischer Tumblewellenpositionen bewertet. Symmetrische Tumblewellenpositionen liegen dann vor, wenn
die gewihlte Positionseinstellung eine Spiegelsymmetrie zwischen der linken und rechten Einlasskanalgeometrie
erzeugt. Im zweiten Schritt wird der Einfluss asymmetrischer Tumblewellenpositionen analysiert, was bedeutet,
dass die jeweiligen Tumblewellen im linken und rechten Einlasskanal eine beliebige Einstellposition annehmen
konnen.

Abbildung 6-6 zeigt eine Intersection-Grafik mit den DoE-Modellen fiir symmetrische Tumblewellenpositionen
im Betriebspunkt 2000 U/min und 16 bar PMI. Aus dieser Grafik ist zu erkennen, dass ein zunehmender Anstell-
winkel der oberen Tumblewellen q und t eine deutliche Verschlechterung der Klopffestigkeit, des Kraftstoft-
verbrauches, der Brenndauer und der Verbrennungsstabilitidt bewirkt. Im Gegensatz dazu verbessern sich die
Werte durch Anstellen der unteren Tumblewellen r und s, wobei die Optimalwerte mit der Einstellposition 3, also
einem maximalen Anstellwinkel von 60° Grad, erzielt werden. Die seitlich au3en und innen am Einlasskanal
liegenden Tumblewellen W X Y Z besitzen nahezu keinen Einfluss auf das Verbrennungsverhalten.
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Abbildung 6-6: DoE-Intersection-Grafik fiir optimierte symmetrische Tumblewellenpositionen

Analog zur Analyse des Einflusses der symmetrischen Tumblewellenpositionen zeigt Abbildung 6-7 eine
Intersection-Grafik mit DoE-Modellen fiir asymmetrische Tumblewellenpositionen im Betriebspunkt 2000 U/min
und 16 bar PMI. Auch diese Grafik veranschaulicht, dass ein Anstellen der oberen Tumblewellen q und t zu
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schlechteren Verbrennungswerten fiihrt. Wahrend die auen und innen liegenden Tumblewellen W X Y Z nahezu
keinen Einfluss auf das Systemverhalten besitzen, bewirkt ein zunehmender Anstellwinkel der unteren Tumble-
wellen r und s iiberwiegend positive Auswirkungen auf das Verbrennungsverhalten. Somit ergeben sich Vorteile
fiir den Kraftstoffverbrauch und die Verbrennungsstabilitit, wenn die unteren Tumblewellen r und s mit einem
Winkel von 60° Grad angestellt werden. Dieses Ergebnis deckt sich mit den Beobachtungen aus dem DoE-
Versuch mit ausschlieBlich symmetrischen Tumblewellenpositionen (siehe Abbildung 6-6). Schlussfolgernd wird
mit der Untersuchung klar, dass eine asymmetrische Finlasskanalgeometrie keinen Vorteil fiir das Verbrennungs-
verhalten gegeniiber einer symmetrischen Einlasskanalgeometrie bietet.

Eﬂo 0 0 @l__ []

=3 — — — Modell mit 95 %
4 - = = Vertrauensbereich
o: B : A — = = Cursor-Linie
o ~ ' . _,_--" - —
> ~ - B b - - - - - - | haesmemmermerl meEReEEREIREN ho-o oo - -
¥ --f‘h_,r———¢==::q _____ = e T
a e I e I T B RS I
m |
] 1 i
= ’ [
; I"o" |
é s - -
of . ’1 | g ' -F'_-- . -
el A __-_:_— = = | _“_*-:_'-‘ I”‘L--_"_A ————— ‘___‘:'_ __________
- = ok I R i gy I e |
_ 1 1
'5 |i i
: ]
[
= o i o=
X ""_d' | I___,_-' L N T | W i
— gD EEE I IR - I et e ._-_"'_-—_-'_"'—_--__ ------ ;-:Fﬂ:-_;—r_::_—:-
o™ - = - —— - = ‘_-H ------ -== - = .
2 1 ——
T - I L
B i
5 'i :
Q2 P, i . |: [
%) o -._‘_‘-..._‘ I: - R
Y e R e e e ICEEEE i ErE e
[ I
o 1 2 30 1 2 30 1 2 30 1 2 30 1 2 30 1 2 30 1 2 30 1 2 3
TWq TWr TWs TW t TWW TW X TWY TWZ

Abbildung 6-7: DoE-Intersection-Grafik fiir optimierte asymmetrische Tumblewellenpositionen

Zusammenfassend ist in Abbildung 6-8 die Verifikationsmessung von DoE optimierten Tumblewellenpositionen
in einem Teillastschnitt bei 2000 U/min im aufgeladenen Betriebsbereich dargestellt. Stehen alle Tumblewellen
auf Nullposition, so liegt eine sehr schlechte Verbrennungsstabilitdt vor. Auch durch maximales Anstellen aller
Tumblewellen mit 60° Grad lasst sich kein akzeptables Laufruheniveau generieren. Folglich fiihrt eine alleinige
Verengung des Einlasskanalquerschnittes nicht zur Verbesserung des Verbrennungsverhaltens. Dahingegen
ermdglicht die Ablenkung der Stromung in Richtung Brennraumdach durch maximales Anstellen der unteren
Tumblewellen r und s das beste Laufruheverhalten und infolge der verbesserten Verbrennungswerte den hochsten
Wirkungsgrad. Durch das symmetrische oder asymmetrische Anstellen der seitlichen Tumblewellen lassen sich
auch in der Verifikationsmessung keine klaren Vorteile identifizieren.
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Abbildung 6-8: Verifikation von DoE optimierten Tumblewellenstellungen

Die Abbildung 6-9 zeigt Stromungskennwerte fiir den Vektorkanal des Einzylinderaggregates EZ 2, welche
mittels einer 3D-CFD-Simulation [117] berechnet wurden (CFD-Rechnungen wurden im Rahmen der Arbeit
grundsétzlich beauftragt und von entsprechend zitiertem Fachpersonal durchgefiihrt). Dargestellt sind die
Berechnungswerte jeweils fiir den Fall, dass sich alle Tumblewellen in Nullposition befinden sowie fiir maximale
Anstellwinkel der unteren, oberen, seitlich dufleren und seitlich inneren Tumblewellen.
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Abbildung 6-9: Stromungskennwerte Vektorkanal [117]
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Besonders bei Betrachtung der Stromungskennwerte fiir unten angestellte Tumblewellen féllt auf, dass die so
erzeugte Kanalgeometrie zu den niedrigsten Durchflusskoeffizienten ay fiihrt (siehe Abbildung 6-9). Dahingegen
entsteht bei dieser Einstellposition das hochste Ladungsbewegungsniveau aufgrund der hdchsten Werte fiir
Tumble und turbulente kinetische Energie. Dieses Simulationsergebnis korreliert mit dem Verbrennungsverhalten
aus den DoE-Versuchen, in denen eine Steigerung der Verbrennungsstabilitdt und des Wirkungsgrades durch
unten angestellte Tumblewellen identifiziert werden kann. Durch den Vergleich der Simulations- und Versuchs-
ergebnisse wird ersichtlich, dass der Einfluss des Durchflusskoeffizienten ag auf den Wirkungsgrad im unteren
Drehzahlbereich eine untergeordnete Rolle spielt. Das erhohte Ladungsbewegungsniveau fiihrt zu kiirzeren
Brenndauern und héheren Verbrennungsstabilitidten sowie zu frilheren Verbrennungsschwerpunktlagen infolge
der gesteigerten Klopffestigkeit, wodurch eine Uberkompensation von Durchflussverlusten moglich wird.

Abbildung 6-10 zeigt den Einfluss der unteren Tumblewellen und des Ventilhubes auf die Brennraumstromung.
Aus Stromungsbildern, welche iiber eine stationire 3D-CFD-Simulation [117] generierten wurden, wird deutlich,
dass sich erst bei unten angestellten Tumblewellen und hohen Ventilhiiben > 7 mm eine Tumblestromung in
positiver Richtung ausbildet. Sind alle Tumblewellen auf Nullposition oder liegen nur kleine Ventilhiibe weit
unter 7 mm vor, pragt sich ein Gegentumble in negativer Richtung aus, der die Entwicklung der positiv gerichteten
Tumblestromung stort. Bei Betrachtung des in Abbildung 6-9 dargestellten Tumble-Koeffizienten Cr wird
ersichtlich, dass dieser, im Fall unten angestellter Tumblewellen ab einem Ventilhub von 7 mm, ein Séttigungs-
verhalten aufweist. Folglich ldsst sich das Tumbleniveau ab 7 mm Ventilhub kaum weiter steigern. Letztendlich
veranschaulicht die Strémungssimulation, dass fiir die Auspragung einer positiven Tumblestromung ein moglichst
hoher Ventilhub anzustreben ist. Zur Minimierung des Gegentumbles sollte der Massenstrom hauptséchlich iiber
das Einlassventil in Richtung Brennraumdach geleitet werden, mit dem Ziel, eine Hinterstromung des Ventiltellers
zu vermeiden.

Ventilhub 3 mm 5 mm 7 mm

keine
Tumblewellen
angestellt

untere
Tumblewellen
60 angestelit

Stréomungsgeschwindigkeit [m/s]
0 30 60 90 120

Abbildung 6-10: Stromungsgeschwindigkeiten im Brennraum mit Vektorkanal [117]
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Bei den Untersuchungen der Ladungsbewegungsmafinahmen am Einzylinderaggregat EZ 1 zeigt die Tumble-
welle, welche unterhalb des Einlasskanals positioniert ist, nur einen geringen Einfluss auf das Verbrennungs-
verhalten (vgl. Abbildung 6-3). Im Vergleich dazu kann am Einzylinderaggregat EZ 2 ein weitaus groBerer
Stellhebel durch Anstellen der unteren Tumblewellen identifiziert werden. In Abbildung 6-11 ist die konstruktive
Lage der unteren Tumblewellen der Einzylinderaggregate EZ 1 und EZ 2 dargestellt. Damit wird ersichtlich, dass
die unteren Tumblewellen am Einzylinderaggregat EZ 2 nidher am Einlassventil angeordnet sind. Im Gegensatz
zum Einzylinderaggregat EZ 2 besitzt das Einzylinderaggregat EZ 1 zudem ein Kanaltrennblech, dessen Einfluss
nicht quantifiziert wurde. Es bleibt festzustellen, dass die in Abbildung 6-11 veranschaulichte Einlasskanal-
konfiguration des Einzylinderaggregates EZ 1 nicht zielfithrend ist. Dahingegen ldsst sich aus den Messergeb-
nissen des Einzylinderaggregates EZ 2 klar schlieBen, dass eine untere schanzenférmige Abrisskante, welche
durch das Anstellen der unteren Tumblewellen entsteht, einen positiven Einfluss auf das Verbrennungsverhalten
besitzt. Dabei kann vermutet werden, dass eine moglichst nahe Positionierung der Abrisskante am Einlassventil
zur Vermeidung einer Hinterstromung des Ventiltellers forderlich ist und somit einer Gegentumblestromung
entgegenwirkt. Unter Reflektion der gewonnenen Messergebnisse am Einzylinderaggregat EZ 2 ist in diesem
Zusammenhang auch fraglich, ob die seitlichen Tumblewellen bei einer nédheren Positionierung am Einlassventil
einen groBeren Einfluss zeigen wiirden.

Lage untere Tumblewelle Lage Tumblewelle
Aggregat EZ 2 Aggregat EZ 1

Abbildung 6-11: Lage der unteren Tumblewelle am Einzylinderaggregat EZ 1 und EZ 2 [104]

Abbildung 6-12 veranschaulicht den Einfluss der Ladungsbewegung bei Variation der Einlasssteuerzeiten am
Einzylinderaggregat EZ 2. Unabhéngig von dem Einstellwinkel der unteren Tumblewellen im Einlasskanal steigt
mit immer fritherem SchlieBen des Einlassventils, also zunehmendem Millergrad, kontinuierlich die Klopf-
festigkeit und damit der Wirkungsgrad. Dabei ldsst sich ohne kanalinduzierte Ladungsbewegung mit fritheren
Einlass-Schlieit-Zeitpunkten eine deutliche Verschlechterung der Verbrennungsstabilitdt beobachten. Im Gegen-
satz dazu fiihrt das immer friithere Schliefen des Einlassventils beim Anstellen der unteren Tumblewellen zu einer
stetigen Verbesserung der Verbrennungsstabilitit. Eine geringfligige Zunahme der Standardabweichungen der
Verbrennungsschwerpunktlagen ist grundsétzlich nur bei verhéltnisméBig schlechten Verbrennungsstabilititen
oberhalb von PMIS = 0,4 bar zu erkennen. Der Versuch verdeutlicht, dass frithe Einlass-Schlieft-Zeitpunkte unter
Voraussetzung einer optimierten Ladungsbewegung nicht nur Potential zur Steigerung der Klopffestigkeit bieten,
sondern auch eine weitere Steigerung der Verbrennungsstabilitdt ermoglichen.

Die Untersuchungen mit variablen Ladungsbewegungsmalinahmen zeigen, dass die Tumblestromung eine
entscheidende Rolle zur Verbesserung des Verbrennungsverhaltens beim Miller-Brennverfahren spielt. Da das
Anstellen von Ladungsbewegungsklappen und -wellen im Einlasskanal keine stromungsoptimale Geometrie
darstellt, wurden im Rahmen der Einlasskanaluntersuchung Hochtumblekanédle mit fester Kanalgeometrie
entwickelt. Die konstruktive Auslegung dieser Hochtumblekanile basiert auf Simulationsergebnissen sowie auf
Erfahrungswerten aus bisher durchgefiihrten Versuchen und Entwicklungsprojekten. Abbildung 6-13 zeigt die

52



Ergebnisse

Geometrie der Hochtumblekanalvarianten A und B im Vergleich zu den bisher untersuchten Einlasskanal-
varianten mit integrierten Ladungsbewegungsmafnahmen.
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Abbildung 6-12: Einfluss der Ladungsbewegung bei Variation der Einlasssteuerzeiten
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Abbildung 6-13: Miller-Einlasskanal-Varianten [105]
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In Abbildung 6-14 sind die Durchfluss- und Tumble-Koeffizienten fiir die Miller-Kanalvarianten aus Abbildung
6-13 dargestellt. Die Werte wurden in virtuellen Blasversuchen {iber eine stationdre 3D-CFD-Simulation [117]
ermittelt. Aus dem Vergleich der beiden Koeffizienten wird ersichtlich, dass die Generierung von Tumble
grundsétzlich eine Reduktion des Durchflusses bei hohen Ventilhiiben zur Folge hat. Des Weiteren féllt auf, dass
der Hochtumblekanal B gegeniiber allen anderen Einlasskandlen schon bei sehr geringen Ventilhiiben einen
positiven Tumble-Koeffizienten Cy besitzt. Folglich lédsst sich annehmen, dass die geometrische Gestaltung des

Hochtumblekanals B die Ausbildung eines Gegentumbles reduziert.
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Abbildung 6-14: Durchfluss- und Tumble-Koeffizienten von Miller-Einlasskanal-Varianten [117]
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Abbildung 6-15: Vergleich ausgewiihlter Einlasskaniile im Teillastschnitt
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Mit der Simulationsrechnung in Abbildung 6-14 wird ersichtlich, dass der Hochtumblekanal B und der Fiillungs-
kanal mit geschlossener Tumbleklappe im Vergleich zu den iibrigen Miller-Einlasskanélen die hochsten Tumble-
Koeffizienten besitzen. Zur Bewertung des Verbrennungsverhaltens werden daher diese beiden Einlasskanéle in
einem Teillastschnitt bei 2000 U/min verglichen. Die Messergebnisse sind in Abbildung 6-15 dargestellt.
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Abbildung 6-16: Stromungsgeschwindigkeiten in der Ventilebene fiir ausgewéhlte Einlasskanéle [118]

Aus dem Vergleich in Abbildung 6-15 wird ersichtlich, dass der Hochtumblekanal B, insbesondere bei Zunahme
der Last, die hohere Laufruhe bietet. Dariiber hinaus verkiirzt dieser Einlasskanal die Brenndauer, was auf ein
schnelleres Ausbrennen zuriickzufiihren ist. Wahrend die Lagen der 10% Energieumsatzpunkte fiir beide Kanéle
noch annédhernd gleich sind, zeigt der Hochtumblekanal B bei den 50% und 90% Energieumsatzpunkten deutlich
frithere Werte. Aus der Steigerung der Klopffestigkeit und den damit fritheren Verbrennungsschwerpunkt-
lagen resultiert folglich ein héherer Spitzendruck. Hinsichtlich der Ladungswechselarbeit sind beide Kanéle
vergleichbar. Die etwas hohere Klopffestigkeit des Hochtumblekanals B spiegelt sich in einem leichten Kraftstoff-
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verbrauchsvorteil bei hoheren Lasten ab 16 bar PMI wider. Erwahnenswert ist, dass der Einlasskanal, selbst im
volllastnahen Bereich bei 20 bar PMI, die Grenze von 0,4 bar PMIS nicht {iberschreitet. Insgesamt verdeutlicht
die Analyse, dass sich die Einlasskanalgeometrie des Hochtumblekanals B gut zur Umsetzung eines effizienten
Miller-Brennverfahrens bei hoheren Lasten eignet.

Fiilllungskanal Tumbleklappe zu

XZ-Ebene /

Hochtumblekanal B

XZ-Ebene .

T 64 T b4

el = |

g s AL

2 2
Ventilhub = 1 mm § 38 Ventilhub = 1 mm g 38

5 |

31 26 3 26

°’ 2

S| 13 2 13

o . o =)

XZ-Ebene ’ XZ-Ebene .

@ w116 T 116
= el
5 e g @
X x
2 2
Ventilhub=4mm 2 1 Ventilhub=4mm 2 1o
2 z
[5] [%]
3 l46 3 .46
o j=2}
7] (2]
=3 >
< I23 =] l23
£ £
:9 =9
o ., (2R

XZ-Ebene XZ-Ebene

|
3

106
=

85

106
-

85

Ventilhub = 7 mm 64 Ventilhub = 7 mm

I42 .42
i21 I21
0 0

Abbildung 6-17: Stromungsgeschwindigkeiten in der XZ-Ebene fiir ausgewihlte Einlasskaniile [118]
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Fiir eine detaillierte Stromungsanalyse des Fiillungskanals mit geschlossener Tumbleklappe und des Hochtumble-
kanals B wird mittels einer stationdren 3D-CFD-Simulation [118] ein virtueller Blasversuch durchgefiihrt. Die
erzeugten Stromungsgeschwindigkeiten dieser beiden Miller-Einlasskanile sind fiir die Einlassventilebene in
Abbildung 6-16 und fiir die XZ-Ebene in Abbildung 6-17 veranschaulicht. Daraus deutlich fiir beide Kanal-
varianten erkennbar, fiihrt eine Verengung des Einlasskanalquerschnittes zu einer Beschleunigung der Stromung
und somit zu hohen Stromungsgeschwindigkeiten, welche sich hauptséchlich im Bereich des Brennraumdaches
konzentrieren. Folglich leiten beide Einlasskanile die Stromung grofBtenteils tiber das Einlassventil in Richtung
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Brennraumdach. Eine leichte Hinterstrémung des Einlassventils kann nur bei kleinen und mittleren Ventilhiiben,
wie beispielsweise bei 1 mm und 4 mm Ventilhub, beobachtet werden. Angesichts des ausschlieBlich positiv
verlaufenden Tumble-Koeffizienten C; des Hochtumblekanals B in Abbildung 6-14, stellt sich unter Anbetracht
der Stromungsbilder die Frage, wie gut dieser Parameter das Stromungsverhalten im Miller-Betrieb abbildet. Zur
besseren Beschreibung der Ladungsbewegung bei kleinen Ventilhiiben eignet sich die Berechnung des Tumble-
Koeffizienten nach der FKFS-Methode [117], welche in [119] erldutert ist. Dieser Tumble-Koeffizient Cr_pgps
ist fiir den Fiillungskanal mit geschlossener Tumbleklappe und fiir den Hochtumblekanal B in Abbildung 6-18
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Abbildung 6-18: Tumble-Koeffizient nach der FKFS-Methode [118]

Aus der Abbildung 6-18 geht hervor, dass der Hochtumblekanal B zwar bis ca. 2 mm Ventilhub einen negativen
Tumble-Koeffizienten Cy_pgrs besitzt, jedoch werden in dieser Offnungsphase leicht groBere Werte erreicht als
bei dem Fiillungskanal mit geschlossener Tumbleklappe. Folglich ldsst sich daraus schlielen, dass die Hinter-
stromung des Einlassventils beim Hochtumblekanal B bei kleineren Ventilhiiben geringer ausgepragt ist. Ab
Ventilhiiben > ca. 4,5 mm zeigt allerdings der Fiillungskanal mit geschlossener Tumbleklappe etwas groBere
Werte des Tumble-Koeffizienten Cy_pgrs. In diesem Hubbereich korrelieren die Verlaufe teilweise mit den
Verldufen des konventionellen Tumble-Koeftizienten Cy aus Abbildung 6-14. Obwohl die Werte dieser beiden
Tumble-Koeffizienten Cr und Cy_pgps beim Hochtumblekanal B bei hoheren Ventilhiiben, wie beispielsweise
bei 7 mm Ventilhub, etwas niedriger sind, lassen sich dennoch in den Strémungsbildern in Abbildung 6-16 und
Abbildung 6-17 teilweise hohere Stromungsgeschwindigkeiten im Bereich des Brennraumdaches und an der
Zylinderlaufbahn identifizieren. Erwéhnenswert ist, dass die Stromung beim Hochtumblekanal B stdrker an der
Unterseite des Auslassventiltellers anliegt. Auch wenn sich hierdurch der Warmeiibergang von den heiflen
Auslassventilen in das Arbeitsgas moglicherweise erhoht, entsteht durch dieses Stromungsverhalten, vor dem
Hintergrund der Verbrennungsergebnisse in Abbildung 6-15, offensichtlich kein relevanter Nachteil fiir die
Klopftestigkeit.

In Abbildung 6-19 sind die radialen Stromungsgeschwindigkeiten an den Einlassventilen, welche iiber eine
stationdre 3D-CFD-Simulation [118] berechnet wurden, jeweils fiir den Fiillungskanal mit geschlossener
Tumbleklappe und fiir den Hochtumblekanal B dargestellt. Mit dem Vergleich der radialen Stromungs-
geschwindigkeiten wird ersichtlich, dass der Hochtumblekanal B beim Uberstrdmen der Einlassventile in
Richtung Brennraumdach eine stirkere Stromungszentrierung hervorruft. Positive Geschwindigkeiten an der
Ventiltelleroberfliche und dariiber liegende deutlich negative Geschwindigkeiten deuten auf die Auspragung
eines Stromungswirbels zwischen Einlassventil und Ventilsitzbereich hin. Ein solcher Stromungswirbel verringert
den Massentransport in Richtung Brennraum. Letztendlich fiihrt dieser Effekt beim Hochtumblekanal B dazu,
dass die Ausbildung des Gegentumbles reduziert und der Massenstrom stdrker in Richtung Brennraum-
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dachbereich geleitet wird. Des Weiteren lassen sich bei 7 mm Ventilhub héhere Stromungsgeschwindigkeiten an
der Ventiloberseite in Richtung Brennraumdachbereich identifizieren als beim Fiillungskanal mit geschlossener

Tumbleklappe.
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Abbildung 6-19: Radiale Einlassventilstromungsgeschwindigkeiten fiir ausgewihlte Einlasskanéle [118]

Insgesamt wird mit den Simulationsergebnissen deutlich, dass die beiden Miller-Einlasskanile, detailliert be-
trachtet, zwei unterschiedliche Stromungsstrukturen erzeugen. Diese komplexen Stromungsstrukturen werden
allein durch Tumble-Koeffizienten nicht ausreichend abgebildet. Angesichts der experimentellen Messergebnisse
in Abbildung 6-15 wirkt sich eine Stromungsstruktur, wie sie vom Hochtumblekanal B generiert wird, besonders
vorteilhaft auf das Verbrennungsverhalten aus. Dariiber hinaus ldsst sich annehmen, dass die Einlasskanal-
geometrie auch die lokal vorliegenden Stromungsgeschwindigkeiten zum Ziindzeitpunkt beeinflusst.
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6.2.2 Miller-Nocken-Analyse

Zur Umsetzung des Miller-Brennverfahrens ist ein frithes Einlass-Schlieft erforderlich. Dabei wird der friihest-
mogliche Offnungszeitpunkt des Einlassventils, zum einen durch den Mindestabstand zum Kolben, zum anderen
durch die maximal zulissige Uberschneidung zum Auslassventil, bei welcher es noch nicht zum Durchspiilen von
Frischgas in den Abgasstrang kommt, bestimmt. In Abhiingigkeit des jeweiligen Offnungszeitpunktes ergibt sich
der SchlieBzeitpunkt des Einlassventils durch die Offnungsbreite der Einlassnocke. Ublicherweise sinkt mit
abnehmender Nockenbreite der Ventilhub, da andernfalls zu steile Nockenflanken entstehen. Sehr steile Nocken-
flanken konnen hohe Beschleunigungskrifte verursachen, was letztendlich zu einem Abheben des Ventils oder
einer mechanischen Uberbelastung des Ventiltriebes fiihren kann. Teilweise losgeldst von diesen mechanischen
Limitierungen wird im Folgenden, mit Hilfe des vollvariablen elektrohydraulischen AVT-Systems, aufgezeigt,
wie sich die geometrische Einlassnockenform und die damit verbundene Ventilsteuerzeit auf das Verbrennungs-
verhalten auswirkt. Durch die Moglichkeit zur Untersuchung, nahezu beliebiger Nockenformen, werden dabei
grundlegende Zusammenhinge verdeutlicht.

Abbildung 6-20 zeigt die Auswirkungen einer Steuerzeitenvariation mit verschiedenen mechanisch konformen
Einlassnocken am Einzylinderaggregat EZ 2 mit unten angestellten Tumblewellen. Als mechanisch konforme
Einlassnocken werden in diesem Zusammenhang Nocken bezeichnet, deren Formgebung fiir die Anwendung in
einem mechanischen Vollmotorventiltrieb geeignet sind. Die Auslegung dieser Nockenformen basiert maf3igeblich
auf Simulationsrechnungen unter Beriicksichtigung des gesamten Motordrehzahlbandes.
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Abbildung 6-20: Einfluss der Offnungsbreite von mechanisch konformen Einlassventilhubverliufen

Mit Abbildung 6-20 wird ersichtlich, dass eine Verschiebung des Auslassventils in Richtung spét, ausgehend von
den Basissteuerzeiten, zu fritheren Verbrennungsschwerpunktlagen fiihrt. Dies gilt unabhéngig von der einge-
setzten Einlassventilhubkurve. Neben einer Verringerung des Restgases im Brennraum verlédngert das spitere
Offnen des Auslassventils die Expansionsphase, was sich positiv auf den Prozesswirkungsgrad auswirkt. Bei der
Verschiebung des Einlassventils in Richtung friih zeigen sich, abhéngig von der jeweiligen Einlassventilhubkurve,
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deutliche Unterschiede im Verbrennungsverhalten. Ausgehend von der 165°KW breiten Einlassnocke, mit
welcher keine fritheren Verbrennungsschwerpunktlagen erreicht werden konnen, steigt bei gleichen Einlass-
Offnet-Zeitpunkten mit abnehmender Einlassnockenbreite und damit friiheren Einlass-SchlieBt-Zeitpunkten die
Klopftestigkeit, woraus eine entsprechende Reduktion des Kraftstoffverbrauches resultiert. Tendenziell erfolgt
die Verlagerung der Verbrennungsschwerpunktlage umso friiher, je groBBer der Millergrad ist. Dementsprechend
weist die schmalste Einlassnocke mit 110°KW Breite ein hohes Potential zur Steigerung der Klopffestig auf. Das
Laufruheverhalten der 110°KW breiten Nocke ist jedoch nicht akzeptabel. Einlassnocken mit hoherem Ventilhub
bieten dahingegen eine weitaus bessere Laufruhe. Vor dem Hintergrund der simulativen Stromungsunter-
suchungen in Kapitel 6.2.1 liegt nahe, dass der geringe maximale Ventilhub von 5,4 mm nicht ausreichend ist,
um eine ausgebildete Tumblestromung im Brennraum zu generieren. Die schlechte Verbrennungsstabilitét 14sst
sich demnach auf eine mangelnde Ladungsbewegung infolge des limitierten Einlassnockenhubes zuriickfiihren.

Zur gezielten Analyse des Einflusses des Einlassnockenhubes wird dieser iiber das AVT-System variiert. Diese
somit synthetisch generierten Ventilhubkurven dienen ausschlieBlich zur Grundlagenuntersuchung und sind nicht
fiir reale Vollmotoranwendungen iiber eine Simulationsrechnung abgesichert. Abbildung 6-21 zeigt den Einfluss
des Einlassnockenhubes bei einer Einlass-Offnet-Variation.
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Abbildung 6-21: Einfluss des Einlassnockenhubes
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In Abbildung 6-21 lédsst sich mit einer Erhhung des maximalen Ventilhubes eine leichte Steigerung der
Klopffestigkeit erkennen. Auch sind groBere Ventilhiibe tendenziell fiir eine Minderung des Ladedruckbedarfes
forderlich. Insbesondere die Anhebung des maximalen Ventilhubes der 110°KW breiten Einlassnocke von
5,4 mm auf 7,4 mm bewirkt eine deutlich erkennbare Verbesserung der Verbrennungsstabilitdt. Dariiber hinaus
findet eine Reduktion der Brenndauer statt, was bei Betrachtung des 90% Energieumsatzpunktes auf ein
schnelleres Ausbrennen zuriickgefiihrt werden kann. Insgesamt zeigt der Versuch, dass fiir ein stabiles Verbren-
nungsverhalten im hoheren Lastbereich ein Mindestventilhub erforderlich ist. Damit korreliert dieses Ergebnis
mit den Erkenntnissen aus der simulativen Untersuchung der Brennraumstromung in Abbildung 6-10. Diese
simulativen Untersuchungen weisen darauf hin, dass ein Mindestventilhub zur vollstdndigen Ausbildung einer
Tumblestrémung notwendig ist.

Analog zur Untersuchung des Einlassnockenhubes werden mit dem AVT-System zur Analyse des Einflusses der
Einlassnockenbreite die Ventilhubprofile synthetisch verdndert. Die Varianten unterscheiden sich dabei mal-
geblich in der Offnungsbreite und besitzen alle den gleichen maximalen Ventilhub von 7,4 mm. Bei diesem
maximalen Ventilhub wird aufgrund bisheriger Erkenntnisse eine positive Auswirkung auf die Ladungsbewegung
erwartet. In Abbildung 6-22 ist der Einfluss der Einlassnockenbreite auf das Verbrennungsverhalten bei einer
Einlass-Offnet-Variation dargestellt.
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Abbildung 6-22: Einfluss der Einlassnockenbreite
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Dabei zeigt sich, dass unter Voraussetzung eines konstant gehaltenen maximalen Ventilhubes von 7,4 mm eine
Abnahme der Offnungsbreite zu einer stetigen Frithverlagerung der Verbrennungsschwerpunktlage fiihrt (siehe
Abbildung 6-22). Hierdurch entstehen positive Auswirkungen auf den Kraftstoffverbrauch. Mit abnehmender
Offnungsbreite der Einlassnocken steigt der Ladedruckbedarf allerdings iiberproportional an. Die Verbrennungs-
stabilitdt bleibt, auch bei sehr schmalen Ventilhubprofilen von bis zu 90°KW Breite, auf einem dhnlichen Niveau.
Der Versuch veranschaulicht somit, dass eine weitere Reduktion der Einlassnockenbreite ein hohes Potential zur
Wirkungsgradsteigerung bietet. Voraussetzung dafiir ist allerdings ein ausreichend hoher Ventilhub, bei dem eine
moglichst vollstandige Ausbildung der Tumblestrémung gewéhrleistet ist. Zudem muss ein vergleichsweise hoher
Ladedruck bereitgestellt werden. Letztendlich bleibt zu erwdhnen, dass es sich bei den sehr schmalen Einlass-
nockenprofilen um synthetisch generierte Nockenformen handelt. Die Anwendung solcher Einlassnockenprofile
stellen sehr hohe Anforderungen an den mechanischen Ventiltrieb und das Aufladeaggregat.

Die Untersuchungen der Einlassnockenprofilform in diesem Kapitel zeigen, dass kurze Offnungsdauern und hohe
maximale Ventilhiibe fiir ein hohes Wirkungsgradpotential des Miller-Brennverfahrens erforderlich sind. Im
Folgenden wird dariiber hinaus mit einer Analyse geklért, inwieweit die Steigung der Einlassnockenflanken einen
Einfluss auf das Verbrennungsverhalten besitzen. Dazu werden entsprechend synthetisch erstellte Einlasshub-
profile mit Hilfe des AVT-Systems untersucht.
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Abbildung 6-23: Einfluss der Einlassnockenflanken

62



Ergebnisse

Abbildung 6-23 zeigt eine Einlass-Offnet-Variation mit Einlassventilhubprofilen, welche iiber unterschiedlich
steile Offnungs- und SchlieB-Flanken verfiigen. Beim Vergleich des 90% Energieumsatzpunktes fiir die unter-
schiedlichen Ventilhubprofile wird ersichtlich, dass ein nach links gerichtetes Einlassnockenprofil, welches also
eine steile Offnungsflanke und eine flache SchlieBflanke besitzt, zu einem langsameren Ausbrennen und damit zu
einer langeren Brenndauer fiihrt. Zudem verschlechtert sich bei frithen Einlass-Schlie3-Zeitpunkten die Verbren-
nungsstabilitét. Die Klopffestigkeitssteigerung fallt vergleichsweise deutlich geringer aus, wodurch entsprechend
eine geringere Kraftstoffverbrauchsreduktion vorliegt. Im Gegensatz dazu zeigen Profile, welche {iber eine
steile SchlieBflanke verfiigen, Vorteile hinsichtlich Ausbrenngeschwindigkeit sowie Brenndauer. Das hochste
Wirkungsgradpotential bietet das Einlassnockenprofil, welches sowohl eine steile Offnungsflanke als auch eine
steile SchlieBflanke aufweist. Insgesamt veranschaulicht die Analyse somit, dass eine steile SchlieBflanke der
Einlassnocke fiir das Miller-Brennverfahren forderlich ist. Dies gilt insbesondere bei Kombination mit einer
steilen Offnungsflanke, wodurch das Profil einem rechteckigen Ventilhubverlauf dhnelt. Hierbei liegt nahe, dass
steile Nockenflanken den Anteil hoherer Ventilhubpositionen in der gegebenen Offnungszeit erhdhen, wodurch
sich die Phasen hoherer Tumbleintensitit vergroBBern (vgl. Auswirkungen des Ventilhubes auf den Tumble-
Koeffizient in Abbildung 6-14). Liegen allerdings geringe Ventilhiibe kurz vor dem SchlieBzeitpunkt bei hheren
Kolbengeschwindigkeiten vor, wie im Fall des links gerichteten Einlassnocken, fiihrt dies scheinbar zu einer
signifikanten Stérung der Tumblestrémung.
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Abbildung 6-24: Einfluss asymmetrisches Einlass-Schlief§t
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In den bisher erlduterten Untersuchungen dieses Kapitels werden die Einlassventile stets symmetrisch und damit
zum gleichen Zeitpunkt geschlossen. Dies wirft die Frage auf, wie sich ein asymmetrisches SchlieBen der
Einlassventile auf das Verbrennungsverhalten auswirkt. Zur Kldrung veranschaulicht Abbildung 6-24 den
Einfluss von zwei Ventilsteuerungsvarianten, bei denen die Einlassventile asymmetrisch schlieBen. Bei der
Variante 1 6ffnet ein Einlassventil kontinuierlich zu einem sehr frithen Zeitpunkt, wihrend das zweite Einlass-
ventil fiir die Analyse, ausgehend von einem spiteren Offnungszeitpunkt, stetig in Richtung friih verschoben wird.
Die Offnungsbreite beider Einlassnocken ist hierbei gleich und betréigt 125°KW. Bei der Variante 2 ist hingegen
die Offnungsbreite der beiden Einlassnocken unterschiedlich lang. Hierfiir werden zwei Einlassnocken mit der
Breite 125°KW und 110°KW verwendet, welche beide einen Maximalhub von 7,4 mm besitzen. Durch diese
Nockenkombination resultiert bei simultanem Offnungszeitpunkt ein unterschiedlicher und somit asymmetrischer
SchlieBzeitpunkt der Einlassventile. Fiir die Analyse der Variante 2 wird der Offnungszeitpunkt beider Einlass-
nocken stetig in Richtung friih verschoben. Im Vergleich zu symmetrisch geschlossenen Einlassnocken mit
110°KW Breite verdeutlicht Abbildung 6-24, dass ein asymmetrisches Schliefen von Einlassventilen keinen
Vorteil bietet. Aus den Messergebnissen ldsst sich schlussfolgern, dass im asymmetrischen Betrieb das am
spatesten schlieBende Einlassventil die Klopffestigkeit maB3geblich bestimmt. Das andere frither schlieende
Einlassventil hat somit auf die Dekomprimierung im Verdichtungstakt keinen wesentlichen Einfluss. Des
Weiteren wird bei einer asymmetrischen Ventilsteuerung das Laufruheverhalten kaum veréndert, was darauf
schlieBen lésst, dass eine solche Ventilsteuerungsstrategie die Ladungsbewegung nicht weiter optimiert.

6.2.3 Potential steiler Miller-Nocken und Einfluss der Kolbengeometrie

Die Analysen in Kapitel 6.2.2 zeigen, dass die Hohe des Maximalhubes entscheidend fiir das Ladungs-
bewegungsverhalten und somit fiir die Laufruhe des Motors ist. Bei der Anwendung sehr schmaler Einlassnocken
am Vollmotor steht allerdings die Anhebung des maximalen Nockenhubes, bei gleichzeitiger Reduzierung der
Offnungsbreite, in einem Zielkonflikt mit der zuldssigen mechanischen Belastung des Ventiltriebes. Ein Ansatz
zur Losung dieses Zielkonfliktes besteht in einer konsequenten Limitierung der Motordrehzahl. Heutige
turboaufgeladene Ottomotoren erreichen ihre Hochstleistung meist bereits unterhalb der maximal zuldssigen
Motordrehzahl. Erfahrungen zeigen zudem, dass in RDE konformen Fahrten sehr hohe Motordrehzahlen nur
selten angefahren (vgl. Abbildung 2-1) werden. Angesichts dessen wird fiir weitere Untersuchungen ein
Einlassnockenprofil fiir Vollmotoranwendungen bis zu einer maximalen Motordrehzahl von 5500 U/min, unter
Beriicksichtigung mechanischer Limitierungen, ausgelegt. Dieses Ventilhubprofil besitzt eine Breite von
110°KW und einen maximalen Ventilhub von 7,1 mm und dhnelt damit stark dem synthetischen Profil aus Kapitel
6.2.2, welches bei identischer Offnungsbreite einen Maximalhub von 7,4 mm aufweist.

In Abbildung 6-25 ist das Potential dieser neuen 110°KW breiten Nockenform gegentiber einer 125°KW breiten
Einlassnocke dargestellt. Die Bewertung erfolgt am Vollmotoraggregat VM 2, welches ein geometrisches
Verdichtungsverhiltnis von € = 13,0 aufweist und mit dem nach Kapitel 6.2.1 als zielfiihrend eingestuften
Hochtumblekanal B ausgestattet ist. Fiir einen optimalen Vergleich werden beide Einlassnockenvarianten mit
identischen Miller-Steuerzeiten fiir Einlass-Offnet und Auslass-SchlieBt gefahren. Die Kennfeldmessung in
Abbildung 6-25 verdeutlicht, dass die 110°KW breite Einlassnocke den Kraftstoffverbrauch vorzugsweise in
Volllastndhe leicht reduziert, was auf eine gesteigerte Klopffestigkeit zuriickzufiihren ist. In den {ibrigen Kenn-
feldbereichen bleibt der Wirkungsgrad jedoch gleich oder verschlechtert sich sogar teilweise. Bei Betrachtung der
Brenndauer féllt auf, dass diese bei der 110°KW breiten Einlassnocke zunimmt. Die ldngere Brenndauer erklart
das geringe, oder teilweise nicht vorhandene, Wirkungsgradpotential der schmaleren Nocke. Hinsichtlich des
Laufruheverhaltens weist die 110°KW breite Einlassnocke nahezu keine Einbullen auf, was unter Reflektion der
Erkenntnisse in Kapitel 6.2.2 der Anhebung des Maximalhubes zuzusprechen ist.
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Abbildung 6-25: Vergleich der 125°KW und 110°KW breiten Einlassnocke am Vollmotor VM 2
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Dennoch wirft das Ergebnis der Vollmotoruntersuchung die Frage auf, warum die Einlassnocke mit 110°KW
Offnungsbreite und 7,1 mm Maximalhub zu einer Brenndauerzunahme fiihrt, die letztendlich das Wirkungs-
gradpotential vermindert. Im Gegensatz dazu zeigen die Einzylinderversuche aus Kapitel 6.2.2, dass eine
Reduktion der Offnungsbreite von 125°KW auf 110°KW bei einem gleichbleibenden Maximalhub von 7,4 mm
zu einer signifikanten Kraftstoffreduktion und keineswegs zu einer Verldngerung der Brenndauer fiihrt. Die
Reduktion des maximalen Ventilhubes der 110°KW breiten Einlassnocke fiir die Vollmotoranwendung betrégt
nur 0,3 mm. Dies ldsst darauf schlieBen, dass sich bereits geringe Unterschiede der geometrischen Nocken-
form auf das Verbrennungsverhalten auswirken konnen. Zur tiefgreifenden Analyse dieses Effektes wird am
Einzylinderaggregat EZ 3, welches wie das Vollmotoraggregat VM 2 mit dem Hochtumblekanl B ausgestattet ist,
eine Einlass-Offnet-Variation mit den relevanten Einlassnockenprofilen im Betriebspunkt 2000 U/min und
16 bar PMI durchgefiihrt. Bei fest vorgegebener Einlasskanal- und Nockengeometrie bietet aus konstruktiver
Sicht nur noch die Brennraumgeometrie eine Mdglichkeit zur Beeinflussung der Ladungsbewegung und damit
des Verbrennungsverhaltens. Im Rahmen der Untersuchung kommt, neben dem Vergleich von unterschiedlichen
Nockenformen, daher zusétzlich eine neue Kolbenform zum Einsatz, welche von [120] vorgeschlagen wurde. Im
Gegensatz zum bisher eingesetzten flachen Kolben (Kolbenform A), besitzt der neue Kolben eine muldenformige
Oberfliche mit seitlichen Wangen (Kolbenform B). Die beiden Kolbenformen sind in Abbildung 6-26
gegeniibergestellt. Im Zuge der neuen Kolbenform (Kolbenform B) wird auch das Verdichtungsverhéltnis um
eine halbe Einheit erhoht.

Kolbenform A Kolbenform B

Abbildung 6-26: Varianten der Kolbenformen

Spezifisch fiir die jeweils unterschiedlichen Kolbenvarianten zeigt Abbildung 6-27 die Auswirkungen einer
Einlass-Offnet-Variation mit ausgewihlten Ventilhubprofilen am Einzylinderaggregat EZ 3. Auf Basis der
Kolbenform A macht sich bei der Verstellung der Einlassnocken in Richtung friih bei dem 110°KW breiten und
7,1 mm hohen Profil eine vergleichsweise starke Zunahme der Brenndauer, im Gegensatz zu den anderen
Ventilhubprofilen, bemerkbar. Dieses Verhalten korreliert mit den Vollmotoruntersuchungen. Aufschluss fiir
dieses Verhalten gibt die 90% Verbrennungsschwerpunktlage, welche ab einem Einlass-Offnet von 15°KWn.OT
stagniert und bei 0°KWn.OT sogar hinter dem Wert der 125°KW breiten Einlassnocke liegt. Interessanterweise
ist dieser Effekt beim synthetischen Profil, welches nur um 0,3 mm hdéher ist, deutlich schwécher ausgepragt. Dies
bestirkt die Annahme, dass schon eine geringfiigige Reduktion des maximalen Ventilhubes und der daraus
resultierenden Verringerung der Nockenflankensteigung eine signifikante Auswirkung auf das Ladungsbe-
wegungsverhalten hat. Im Gegensatz dazu ldsst sich dieses Verbrennungsverhalten nicht bei der Kolbenform B
beobachten, obwohl der Kolben um eine halbe Einheit hoher verdichtet ist. Die Stagnation der 90% Verbren-
nungsschwerpunktlage tritt bei dem 110°KW breiten und 7,1 mm hohen Ventilhubprofil erst nach einem sehr
friihen Einlass-Offnet-Zeitpunkt von 5°KWn.OT auf. Gegeniiber der Kolbenform A entsteht bei der Kolbenform
B daher im FES Miller-Betrieb mit diesem Ventilhubprofil eine etwas kiirzere Brenndauer.
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Mit dem Vergleich der Kolben- und Nockenformen in einem Teillastschnitt bei 2000 U/min, welcher in
Abbildung 6-28 dargestellt ist, wird ein massives Wirkungsgradpotential des 110°KW breiten und 7,1 mm hohen
Ventilhubprofils in Kombination mit der Kolbenform B ersichtlich. An der Volllast fiihrt diese Konfiguration
zu einer Kraftstoffreduktion von bis zu 6,6% im Vergleich zur bisherigen Konfiguration, bestehend aus
Kolbenform A und 125°KW breiter Einlassnocke. Trotz einer Erhéhung der Verdichtung von € = 12,8 auf
€ = 13,3 fiihrt die Kolbenform B zu einer Steigerung der Klopffestigkeit, was insbesondere bei zunehmender Last
zum Tragen kommt. Hervorzuheben ist, dass sich mit der Kolbenform B deutlich die Verbrennungsstabilitét
verbessert, was sowohl fiir die 125°KW als auch fiir die 110°KW breite Einlassnocke gilt.
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Abbildung 6-29: Verhalten von Einlassnocken- und Kolbenvarianten im Kennfeldausschnitt
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Diese Beobachtungen fithren zu dem Schluss, dass die Kolbenform B das Verbrennungsverhalten iiber eine
gesteigerte brennrauminterne Ladungsbewegung verbessert, sodass eine Erhohung des Verdichtungsverhiltnisses
moglich wird. Des Weiteren werden ventilhubabhéngige Ladungsbewegungsnachteile teilweise kompensiert,
wodurch sich das hohe Wirkungsgradpotential der 110°KW breiten Einlassnocke mit 7,1 mm Hub erst entfalten
kann. Wie der Kennfeldausschnitt in Abbildung 6-29 veranschaulicht, bestétigt sich die grundsatzliche Verbes-
serung des Verbrennungsverhaltens durch die Kolbenform B auch bei anderen klopfempfindlichen Drehzahlen.
Die Betrachtung der Brenndauerwerte ldsst erkennen, dass diese im Fall der 1 10°KW breiten Einlassnocke stirker
mit der Drehzahl zunehmen und korrelieren als bei dem 125°KW breiten Ventilhubprofil. Infolgedessen und der
klopffestigkeitssteigernden Wirkung durch die kiirzere Offnungsbreite besitzt die 110°KW breite Einlassnocke
eher Wirkungsgradvorteile bei geringen Drehzahlen und hohen Lasten.

Dartiber hinaus wird mit der in Abbildung 6-30 gezeigten Analyse am Vollmotor VM 2 nachweislich klar, dass
mit der Kolbenform B auch bei einer weiteren Anhebung des Verdichtungsverhéltnisses auf € = 14,0 noch
akzeptable Verbrennungsschwerpunktlagen unter Verwendung einer 125°KW breiten Einlassnocke an der Voll-
last entstehen. Im Vergleich zu einem Verdichtungsverhiltnis von € = 13,0 unter Verwendung der Kolbenform A
ist die Klopffestigkeit trotz hoherer Verdichtung nahezu identisch. Auch das Laufruheverhalten und die erreichten
Brenndauern befinden sich auf dhnlichem Niveau. Hinsichtlich des Brennverzuges fiihrt die Kolbenform B sogar
zu einer geringfiigigen Verkiirzung, was eine stabilere Entflammung begiinstigt. Unter diesen Gegenbenheiten
bewirkt die hohere Verdichtung somit eine deutliche Wirkungsgradsteigerung an der Volllast.
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Abbildung 6-30: Verhalten von Kolbenvarianten am Vollmotor VM 2 an der Volllast

Zur Quantifizierung des Einflusses der beiden verschiedenen Kolbenvarianten auf die Ladungsbewegung zeigt
Abbildung 6-31 die entsprechend zugehdrigen Tumble- und TKE-Verlaufe, welche mittels einer transienten 3D-
CFD-Simulation [118] fiir einen Betrieb bei hoherer Teillast berechnet wurden. Im Vergleich zur Kolbenform A
mit € = 13,0 flihrt die Kolbenform B mit € = 14,0 iiberwiegend zu etwas niedrigeren Tumblewerten. Des Weiteren
generiert die Kolbenform B mit € =14,0 in der Ansaugphase teilweise eine geringfligig hohere turbulente
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kinetische Energie, was auf einen leicht hoheren Teilzerfall der Ladungsbewegungsstruktur zuriickzufiihren ist
und eher einen Nachteil darstellt. Daraus resultierend liegt zum Ziindzeitpunkt bei ca. 720°KW etwas weniger
turbulente kinetische Energie vor. Angesichts der experimentellen Messergebnisse korrelieren die berechneten
Simulationsgréf3en Tumble und TKE tendenziell wenig mit dem beobachteten Verbrennungsverhalten und liefern

somit keine deutlichen Hinweise fiir

die Vorteile der Kolbenform B.
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Abbildung 6-31: Einfluss von Kolbenvarianten auf den Tumble- und TKE-Verlauf [118]

Fiir eine detaillierte Stromungsanalyse der beiden Kolbenvarianten veranschaulicht Abbildung 6-32 die lokale
Stromungsgeschwindigkeit sowie die lokale turbulente kinetische Energie zum Ziindzeitpunkt. Die Abbildung
basiert dabei auf den Ergebnissen einer transienten 3D-CFD-Simulation [118].

Kolbenform A, Eps = 13,0

Geschwindigkeit XY Z = 0,0 mm [m/s]

Geschwindigkeit XZ'Y = 0,0 mm [m/s]

e

Turbulente kinetische Energie [m?/s?]

ey

Kolbenform B, Eps = 14,0

Geschwindigkeit XY Z = 0,0 mm [m/s]

Geschwindigkeit XZ'Y = 0,0 mm [m/s]

—

Turbulente kinetische Energie [m?/s?]

=

b

Geschwindigkeit [m/s]
| L .
0 20

Turbulente kinetische Energie [m?/s?]
LA - I
0 80

Rahmenbedingungen

Drehzahl: 2000 U/min

Last: 18 bar PME

E- / A-Nockenbr.: 125 KW /180 KW
Steuerzeiten: FES Miller-Betrieb

GDI-SOI: 290 KWv.ZOT
Zeitpunkt: 720 KW
(Zlndzeitpunkt)

Abbildung 6-32: Einfluss von Kolbenvarianten auf die lokale Stromungsgeschwindigkeit und TKE [118]
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Im Bereich der Brennraummitte, einschlieBlich des Bereiches der Ziindkerze, lassen sich in Abbildung 6-32 bei
beiden Kolbenvarianten hohere Stromungsgeschwindigkeiten identifizieren, die fiir eine schnelle Ausbreitung der
Flammenfront forderlich sind. Im Vergleich weist die Kolbenform B in der Kolbenmulde jedoch ein deutlich
groBeres Feld mit hohen Stromungsgeschwindigkeiten auf. Im Gegensatz dazu ist die lokale turbulente kinetische
Energie im Brennraumdachbereich teilweise geringer als bei der Kolbenform A, was auch durch den TKE-Verlauf
in Abbildung 6-31 widergegeben wird. Aus der Analyse der Simulationsbilder ldsst sich somit schlussfolgern,
dass prézise Riickschliisse auf das letztendliche Verbrennungsverhalten allein durch Tumble- und TKE-Werte
kaum moglich sind. Von wesentlich groflerer Bedeutung sind die zum Ziindzeitpunkt vorliegenden lokalen
Stromungsgeschwindigkeiten sowie die daraus resultierenden komplexen Stromungsstrukturen.

6.2.4 Selektive Kiihlung

Zum Schutz thermisch belasteter Bauteile fiihrt das Kiihlsystem eines Verbrennungsmotors Wérmeenergie tiber
das Kiihlmittel ab. Durch die Kiihlung erhéhen sich Wandwérmeverluste, die in der Expansionsphase theoretisch
zu einem Wirkungsgradnachteil fiihren, da verloren gegangene Warmeenergie nicht in Expansionsdruck um-
gesetzt werden kann. Nach dem Gleichraumgrad, welcher in Kapitel 3.1.2 erldutert ist, kann umso weniger
Wirmeenergie in mechanische Arbeit umgewandelt werden, je weiter der Kolben vom oberen Totpunkt entfernt
ist. Demnach sollte fiir einen hohen Wirkungsgrad eine Warmeabfuhr mit méglichst groBem Abstand zum oberen
Totpunkt erfolgen. Bei einer geringen Wiarmeabfuhr und somit heilen Brennraumwénden wird andererseits auch
ein Autheizen der Frischladung in der Ansaug- und Verdichtungsphase begiinstigt, was theoretisch die Klopf-
festigkeit beeintrichtigt. Ein selektives Kiihlsystem stellt einen Ansatz dar, um Brennraumbereiche gezielt zu
kithlen. Um den Einfluss einer selektiven Kiihlung auf Basis des Miller-Brennverfahrens untersuchen zu kdnnen,
kommt das in Kapitel 5.1 beschriebene Einzylinderaggregat EZ 4 zum Einsatz, welches von [121] entwickelt
wurde. Uber spezielle Drosselbleche lisst sich die Verteilung des Kiihlwasserstromes im Zylinderkopf steuern.
Die drei ringférmigen Kiihlkreisldufe im Zylindergehiduse erméglichen eine selektive Kiihlung der Zylinder-
laufbahn. Der Kiihlwasservolumenstrom ist fiir den Zylinderkopf sowie das Zylindergehduse getrennt regelbar.
Zur Erfassung der Temperaturen im Brennraumdach sind insgesamt fiinf Thermoelemente im Zylinderkopf
integriert. Die Positionen und Bezeichnungen dieser Temperaturmessstellen sind in Abbildung 6-33 zu sehen.

Mitte

Zindkerze

Auslassseite
Einlassseite

Rand-Einlass-Auslass

Abbildung 6-33: Position und Bezeichnung der Temperaturmessstellen im Brennraumdach

Die Auslegung der Drosselblech-Varianten [ 121] fiir eine unterschiedliche Kiithlwasserverteilung im Zylinderkopf
wurde mittels einer 3D-CFD-Stromungssimulation durchgefiihrt. Fiir das Basis-Drosselblech veranschaulicht
Abbildung 6-34 die Stromungsgeschwindigkeiten in den Kiihlkanélen des Zylinderkopfes bei einem Volu-
menstrom von 30 I/min und 120 I/min. Deutlich erkennbar nehmen die Stromungsgeschwindigkeiten in den
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Kiihlkandlen mit hoherem Volumenstrom annihernd linear zu. Dabei bleibt die Geschwindigkeitsverteilung
erhalten, wodurch ersichtlich wird, dass diese nahezu unabhéngig vom Zylinderkopfvolumenstrom ist. Hieraus
lasst sich schlussfolgern, dass bei einer Verdnderung der Stromungsquerschnitte im Drosselblech die Kiihl-
wasserverteilung bei Variation des Zylinderkopfvolumenstromes weitestgehend bestehen bleibt.
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Abbildung 6-34: Stromungsgeschwindigkeiten bei Variation des Zylinderkopfvolumenstromes [105]

Im Bereich des Brennraumdaches befinden sich insgesamt fiinf Kiithlwasserkanile, deren Durchstromung selektiv
iiber die Stromungsquerschnitte im Drosselblech steuerbar ist. Je nach Auslegung des Drosselbleches ist somit
eine gezielte Verteilung des Kiihlwasservolumenstromes in Richtung Einlass- und Auslassseite sowie in die Mitte
des Brennraumdaches moglich. Zudem verfiigt der Zylinderkopf iiber eine Einlass- und Auslasssitzringkiihlung,
deren Kiihlwasserzustrom ebenfalls eingestellt werden kann. Zur Untersuchung des Einflusses der Kiihlwasser-
verteilung im Zylinderkopf wurden unterschiedliche Drosselbleche ausgelegt.
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Strémungsgeschwindigkeit [m/s]

Volumenstrom = 30 I/min

Abbildung 6-35: Stromungsgeschwindigkeitsverteilung der Drosselblech-Varianten [105]
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Abhingig von der jeweiligen Variante wird gezielt bei bestimmten Kiihlwasserkanélen eine deutlich stérkere
Durchstromung hervorgerufen. Die erreichten Stromungsgeschwindigkeiten sind dabei meist um den Faktor vier
hoher, als bei den iibrigen weniger stark durchstromten Kiithlwasserkanédlen. Fiir die Untersuchungen kommen
neben dem Basis-Drosselblech (vgl. Abbildung 6-34) insgesamt sechs weitere Drosselblech-Varianten zum
Einsatz, deren Stromungsgeschwindigkeitsverteilung bei 30 I/min Zylinderkopfvolumenstrom in Abbildung 6-35
zu sehen sind.
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Abbildung 6-36: Einfluss des ZK KW-Volumenstromes und der ZK KW-Verteilung
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Um den Einfluss des Zylinderkopfvolumenstromes sowie der Zylinderkopfkiihlwasserverteilung auf die Klopf-
festigkeit und den Wirkungsgrad bewerten zu konnen, erfolgen die Untersuchungen bei hoherer Teillast.
Diesbeziiglich zeigt Abbildung 6-36 das Verbrennungsverhalten sowie die Brennraumdachtemperaturen bei einer
Zylinderkopfvolumenstromvariation von 10 I/min bis maximal 80 I/min unter Einsatz der unterschiedlichen
Drosselblech-Varianten. Mit den Messdaten wird ersichtlich, dass eine Erh6hung des Zylinderkopfvolumen-
stromes zu keiner Steigerung der Klopffestigkeit fiihrt, da die H50-Werte bei der Durchflussvariation nahezu
unverdndert bleiben. Auch der Kraftstoffverbrauch sowie die Verbrennungsstabilitit und die Brenndauer bleiben
weitestgehend konstant. Hinsichtlich der Brennraumdachtemperaturen ldsst sich mit einer Erhohung des
Zylinderkopfvolumenstromes eine Temperaturreduktion erzielen, welche allerdings ab einem Durchflusswert von
ca. 50 I/min stagniert. Hohere Volumenstrome fiithren folglich zu keiner weiteren Absenkung der Wandtem-
peraturen im Brennraumdach. Die Erhéhung des Durchflusses von 10 I/min auf 50 I/min bewirkt im Ziind-
kerzenbereich eine Temperaturabsenkung von maximal ca. 15°C. Dementsprechend wird in dem analysierten
Betriebspunkt durch eine Verfiinffachung des Volumenstromes nur eine verhéltnismifBig geringe Temperatur-
absenkung erreicht.

Auch eine unterschiedliche Verteilung des Kiihlwasserstromes infolge der eingesetzten Drosselblech-Varianten
beeinflusst das Verbrennungsverhalten kaum (siehe Abbildung 6-36). Tendenziell fiihrt das Basis-Drosselblech,
welches den Kiihlwasserstrom gleichméBig im Zylinderkopf verteilt, zu gleichméBig niedrigen Temperaturen im
Brennraumdach, was der Klopffestigkeit geringfiligig zugutekommt. Unter Verwendung der iibrigen Drossel-
blech-Varianten, welche eine stark inhomogene Durchstromung des Zylinderkopfes hervorrufen, entstehen an
den jeweiligen Messstellen im Brennraumdach nur verhéltnisméBig geringe Temperaturunterschiede. So wird
durch eine stark unterschiedliche Kiihlwasserverteilung im Zylinderkopf im Ziindkerzenbereich maximal eine
Temperaturdifferenz von 10°C erreicht. Obwohl bei der selektiven Kiihlung mit hohen Zylinderkopfvolumen-
stromen auch sehr hohe Stromungsgeschwindigkeiten in den jeweilig stark durchstromten Kiihlwasserkanilen
entstehen, kann hierdurch keine deutliche Zunahme der Wiarmestromdichte identifiziert werden. Zusammen-
fassend ldsst sich mit der Analyse feststellen, dass weder die Variation des Zylinderkopfvolumenstromes noch
die Variation der Zylinderkopfkiihlwasserverteilung eine klar identifizierbare Klopffestigkeits- und Wirkungs-
gradsteigerung bewirkt.

Um zu kldren, welchen Einfluss die Kiihlwassertemperatur auf das Verbrennungsverhalten besitzt, wird diese in
einer weiteren Untersuchung variiert. Die Analyse findet dabei unter Verwendung des Basis-Drosselbleches statt.
Abbildung 6-37 veranschaulicht die Auswirkungen einer absteigenden Kiihlwassertemperaturvariation von 90°C
bis 50°C in einem Teillastschnitt. Den H50-Werten nach bewirkt eine Absenkung der Kiihlwassertemperatur bei
hoherer Teillast eine Klopffestigkeitssteigerung. Genauer betrachtet fiihrt eine Kiithlwassertemperaturreduktion
um 10°C in dem analysierten Betriebspunkt zu einer Frithverlagerung der 50% Verbrennungsschwerpunktlage
um ca. 0,5°KW bis 1,0°KW. Die Absenkung der Kiihlwassertemperatur spiegelt sich in einer gleichmifBigen
Absenkung der Brennraumdachtemperaturen wider. Insgesamt wird im direkten Vergleich zu den erzielten
Wandtemperaturdifferenzen bei einer selektiven Kiihlung der Einlass- oder Auslasssitzringe ersichtlich, dass die
Kiihlwassertemperatur einen wesentlich groleren Stellhebel zur Beeinflussung der Bauteiltemperaturen besitzt
als die Kiihlwasserverteilung oder der Kiihlwasservolumenstrom.

Mit den gewonnenen Erkenntnissen iiber den Einfluss des Kiihlsystems auf das Verbrennungsverhalten 1asst
sich ein mogliches selektives Kiihlkonzept fiir das Miller-Brennverfahren gestalten. Dieses Konzept sieht eine
starke Reduktion des Kiihlwassergesamtvolumenstromes auf insgesamt 9 I/min am Einzylinderaggregat vor. Im
Vergleich zu einem konventionellen Kiihlsystem mit elektrischer Kithlwasserpumpe und iiblicher Applikation in
der Motorentwicklung betrdgt die Reduktion des Durchflusses in klopfempfindlichen Betriebspunkten somit
teilweise mehr als 50% pro Zylinder.
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Abbildung 6-37: Einfluss der Kiihlwassertemperatur

Der 9 1/min Gesamtvolumenstrom wird letztendlich auf 6 1/min Zylinderkopfvolumenstrom und 3 1/min Zylinder-
gehdusevolumenstrom aufgeteilt. Ein entsprechendes Drosselblech im Zylinderkopf leitet den GroBteil des
Volumenstromes des Kiihlkreislaufes 1 durch die Auslasssitzringe. Im Zylindergehduse erfolgt die Abschaltung
der untersten beiden Kiihlkreisldufe 3 und 4, wodurch nur noch der Kreislauf 2 unterhalb der Zylinder-
kopfdichtung aktiv bleibt. Abbildung 6-38 zeigt die Wirkung dieses selektiven Kiihlkonzeptes im Vergleich zu
einem Konzept mit gleichméiBiger Kiihlung. Durch den Vergleich bei einer Kiithlwassereintrittstemperatur von
90°C wird deutlich, dass eine selektive Kiihlung zwar teilweise zu einer Erhohung der Brennraumdachtem-
peraturen fiihrt, hierdurch allerdings keine Nachteile fiir das Verbrennungsverhalten und den Wirkungsgrad
entstehen. Findet dariiber hinaus eine Absenkung der Kiihlwassereintrittstemperatur statt, kann die Klopffestigkeit
sogar leicht gesteigert werden, wodurch sich auch der indizierte Kraftstoffverbrauch reduziert. In diesem
Zusammenhang ist zu erwdhnen, dass sich der verringerte Kiihlwasservolumenstrom, insbesondere bei Einsatz
einer elektrischen Kiihlwasserpumpe, indirekt positiv auf den Gesamtmotorwirkungsgrad auswirken wiirde, da
weniger Pumpenleistung bendtigt wird. Auch wenn bei einer selektiven Kiihlung keine Nachteile im Verbren-
nungsverhalten entstehen, sei schlussendlich angemerkt, dass eine mechanische Absicherung eines solchen
Systems erforderlich ist, um Schéden an Bauteilen zu vermeiden. Auf eine mechanische Bewertung wird an dieser
Stelle aufgrund des Umfanges verzichtet. Obwohl alle Einzylinder-Versuchsaggregate iiber eine selektive

75



Ergebnisse

Regelung des Zylinderkopf- und Zylindergehdusevolumenstromes verfiigen, erfolgen im weiteren Verlauf dieser
Arbeit gezielt keine weiteren Untersuchungen zur selektiven Kiihlung, da im Betrieb eines solchen Kiihlsystems
mit konstanter Kiihlwassertemperatur kein signifikanter Stellhebel auf den indizierten Wirkungsgrad identifiziert
werden kann.
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Abbildung 6-38: Mogliches selektives Kiihlkonzept fiir Miller-Brennverfahren
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6.3 Kraftstoffeinspritzungsstrategie- und Partikeluntersuchungen

In Kapitel 6.2 werden geeignete Mafinahmen zur Umsetzung eines Miller-Brennverfahrens aufgezeigt. Hierbei
erfolgt die grundlegende Untersuchung des Einflusses der Einlasskanalgeometrie, der Ventilsteuerung, der
Kolbenform, des Verdichtungsverhéltnisses und der Motorkiihlung. Nach der Festlegung dieser Parameter und
der Brennraumgeometrie im Entwicklungsprozess, bietet lediglich die Einspritzstrategie noch einen gewissen
Freiheitsgrad. Hierbei stellt sich die Frage, inwieweit die Kraftstoffeinspritzung das Verbrennungs- und
Emissionsverhalten beeinflusst. Daher wird in den folgenden Kapiteln geklért, welche Einspritzstrategien im
hoheren Lastbereich besonders fiir das Miller-Brennverfahren geeignet sind. Neben der Anzahl der Einsprit-
zungen sowie den jeweiligen Einspritzzeitpunkten und Mengenverteilungen werden dabei auch sehr hohe
Einspritzdriicke betrachtet und bewertet.

6.3.1 Voruntersuchung Mehrfach-Kraftstoffeinspritzung

Mit dem Ziel einer weiteren Optimierung des Miller-Brennverfahrens wird im Folgenden der Einfluss einer
Mehrfach-Kraftstoffeinspritzung voruntersucht. Die Analysen finden dabei ausschlieBlich in einem klopfemp-
findlichen Betriebsbereich bei hoherer Teillast statt. Als Vergleichsbasis zur Mehrfach-Einspritzung dient die
Einfach-Einspritzung. Zur Bewertung des Einflusses der Einfach-Einspritzung wird daher im ersten Schritt eine
SOI-Variation mit einem Kraftstoffdruck von 350 bar am Finzylinderaggregat EZ 3 durchgefiihrt. In Abbildung
6-39 ist der Einfluss des Kraftstoffeinspritzzeitpunktes auf das Verbrennungs- und Emissionsverhalten dargestellt.
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Abbildung 6-39: SOI-Variation einer Einfach-Kraftstoffeinspritzung

Deutlich in Abbildung 6-39 erkennbar fiihrt ein zu fritherer Einspritzzeitpunkt vor 310°KWv.ZOT zu hohen
Partikelemissionen. Dieses partikelkritische Verhalten lésst sich auf eine starke Benetzung des Kolbens mit dem
Kraftstoffspray zuriickfithren. Kraftstoff, der bis zur Ziindung nicht vollstindig von den Winden abdampft,
verbrennt nach der Ziindung mit einer partikelbildenden diffusiven Flamme. Ein zu frither Einspritzzeitpunkt fiihrt
dariiber hinaus zu einem CO-Anstieg infolge der unvollstdndigen Verbrennung und zu einem erhohten Kraftstoft-
verbrauch. Der geringste Kraftstoffverbrauch wird bei einem Einspritzzeitpunkt von 230°KWv.ZOT erzielt, was
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in Anbetracht der H50-Werte auf eine Steigerung der Klopffestigkeit zurlickzufiihren ist. Im Vergleich zu den
anderen Einspritzzeitpunkten wird allerdings kein Optimum hinsichtlich der Verbrennungsstabilitit erzielt. Ein
spaterer Einspritzzeitpunkt nach 230°KWv.ZOT fiihrt zwar zu einer Verbesserung des Laufruheverhaltens,
jedoch steigen die Partikelemissionen erkennbar an, was auf eine schlechtere Gemischaufbereitung infolge der
abnehmenden Ladungsbewegung zuriickgefiihrt werden kann. Grundsitzlich bewirken spite Einspritzzeitpunkte
ein Ansteigen der CO-Emissionen. Zuriickzufiihren ist dies auf die stetige Verkiirzung der Homogenisierungs-
dauer, wodurch die Bildung lokal fetter Gemischbereiche begiinstigt wird. Letztendlich stellt der Einspritzzeit-
punkt bei 290°KWv.ZOT einen guten Kompromiss aus geringem Kraftstoffverbrauch, hoher Verbrennungs-
stabilitit und niedrigen Partikel- sowie CO-Emissionen dar. Durch einen ausreichenden Abstand zum partikel-
kritischen Einspritzzeitpunkt bei 310°KWv.ZOT wird zudem eine sehr starke Benetzung der Kolbenoberflache
sicher vermieden. Im Hinblick auf fortfithrende Versuche kann somit auch eine starke Kolbenbenetzung durch
eine andere Betriebspunktwahl, hoéhere Einspritzdriicke und niedrigere Motortemperaturen weitestgehend
ausgeschlossen werden. In den folgenden Untersuchungen zur Mehrfach-Einspritzung dient daher die Einfach-
Einspritzung bei 290°KWv.ZOT als Vergleichsbasis.

Neben einer oder mehrerer Haupteinspritzungen kommt in der Motorentwicklung in bestimmten Féllen eine
ziindungsnahe Minimaleinspritzung zur Verbesserung des Laufruheverhaltens zum Einsatz. Die Einspritzung
einer Kleinstmenge, kurz vor der Ziindung, bewirkt meist eine Verbesserung der Entflammungsbedingungen im
Ziindkerzenbereich. Zur Untersuchung des Einflusses einer ziindungsnahen Minimaleinspritzung beim Miller-
Brennverfahren wird am Einzylinderaggregat EZ 3 der Einspritzzeitpunkt einer Kleinstmenge vor dem Ziind-
zeitpunkt variiert. Die Haupteinspritzung befindet sich wihrenddessen konstant bei 290°KWv.ZOT. Die Aus-
wirkungen dieser Untersuchung auf die Verbrennungsstabilitét und das Partikelverhalten sind in Abbildung 6-40

ersichtlich.
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Abbildung 6-40: Variation des GDI-Einspritzzeitpunktes einer Kleinstmenge

Die Messdaten in Abbildung 6-40 verdeutlichen, dass die Einspritzung einer Kleinstmenge im Bereich von
20°KWv.ZOT bei hoherer Teillast zu einer Stabilisierung der Verbrennung fiihrt. Im Vergleich zu einer Einfach-
Einspritzung wird somit das Laufruheverhalten deutlich verbessert. Allerdings steigt dabei die Partikelkon-
zentration um das Fiinffache. Umso spéter die Einspritzung der Kleinstmenge erfolgt, desto stirker nehmen die
Partikelemissionen zu. Dieses Verhalten ist darauf zuriickzufithren, dass mit abnehmendem Abstand zwischen
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Einspritzung und Ziindung die Gemischaufbereitung verschlechtert wird, was wiederum eine partikelbildende
diffusive Verbrennung begiinstigt. Zudem fordert das lokal fette Gemisch im Ziindkerzenbereich infolge der
Kleinstmengeneinspritzung die Partikelbildung.

In Anbetracht der Auswirkungen einer ziindungsnahen Minimaleinspritzung stellt sich die Frage, ob eine
Aufspaltung der Haupteinspritzung in mehrere kleine Einzeleinspritzungen zusétzliche Vorteile fiir das
Verbrennungs- und Partikelverhalten bietet. Zur tiefgreifenden Analyse des Einflusses einer solchen Mehrfach-
Einspritzung kommen zwei Methoden zum Finsatz. Bei der ersten Methode wird auf eine ziindungsnahe
Minimaleinspritzung verzichtet und stattdessen die einzuspritzende Gesamtmenge in bis zu fiinf gleich grofle
Einzeleinspritzungen aufgeteilt. Ausgehend vom Einspritzzeitpunkt bei 290°KWv.ZOT findet dann eine
Variation des Abstandes zwischen den einzelnen Einspritzungen statt, wodurch die Gesamtlidnge des entsprechend
aufgefdcherten Einspritzbereiches zunimmt. Bei der zweiten Methode wird eine Kleinstmengeneinspritzung bei
20°KWv.ZZP ausgefiihrt. Analog zur ersten Methode erfolgt dann zusétzlich eine Aufteilung der Hauptein-
spritzung in bis zu vier Einzeleinspritzungen sowie eine Variation des Abstandes zwischen den jeweiligen
Einspritzungen. Inklusive der Minimaleinspritzung sind somit bis zu fiinf Einspritzungen pro Arbeitsspiel
moglich. Eine schematische Darstellung beider Methoden am Beispiel einer Fiinffacheinspritzung ist in
Abbildung 6-41 aufgefiihrt.
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Abbildung 6-41: Methoden zur Voruntersuchung der GDI-Mehrfach-Einspritzung

In Abbildung 6-42 sind die erzeugten Messergebnisse nach Durchfithrung der beiden Methoden dargestellt. Die
jeweiligen Diagramme zeigen den Einfluss der Gesamtlinge des aufgefacherten Einspritzbereiches auf das
Verbrennungs- und Partikelverhalten. Als Referenz zu den Mehrfach-Einspritzungsstrategien sind zusétzlich die
entsprechenden Werte fiir eine Einfach-Einspritzung bei 290°KWv.ZOT und 230°KWv.ZOT eingezeichnet. Mit
der Untersuchung wird deutlich, dass eine Mehrfach-Einspritzung gegeniiber einer Einfach-Einspritzung grund-
sétzlich zu einem Anstieg der Partikelkonzentration fiihrt. Dabei verhalten sich Mehrfach-Einspritzungen mit
zliindungsnaher Minimaleinspritzung nach der zweiten Methode wesentlich partikelkritischer als die Mehrfach-
Einspritzungen nach der ersten Methode. Allgemein ldsst sich mit Zunahme der Gesamtlénge des aufgeficherten
Einspritzbereiches auch ein Anstieg der Partikelemissionen beobachten, was vorrangig auf eine Verkiirzung der
Homogenisierungsdauer zuriickgefiihrt werden kann. Letztendlich wird durch die Analyse erkennbar, dass die
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Mehrfach-Einspritzstrategien unter den gegebenen Rahmenbedingungen im Versuch keine Verbesserung der
Gemischaufbereitung im Vergleich zu einer Einfach-Einspritzung erzielen. Im Hinblick auf das Verbrennungs-
verhalten zeigen einige Mehrfach-Einspritzungsstrategien jedoch deutliche Vorteile. So bewirkt eine Vierfach-
und Fiinffacheinspritzung ohne ziindungsnahe Minimaleinspritzung bei einer Lange des Einspritzbereiches von
ca. 100°KW eine deutliche Stabilisierung der Verbrennung. Neben einer Steigerung der Klopffestigkeit entsteht
im Vergleich zu einer Einfach-Einspritzung auch eine massive Reduktion des Kraftstoffverbrauches. Eine
vergleichbare Laufruhe und Klopffestigkeit kann alternativ nur iiber eine partikelkritische ziindungsnahe
Minimaleinspritzung erzielt werden. Somit ldsst sich, trotz Verzicht auf eine ziindungsnahe Kleinstmengen-
einspritzung, mit der Vierfach- oder Fiinffacheinspritzung nach der ersten Methode eine Verbesserung der
Verbrennungswerte bei gleichzeitiger Senkung des Partikelemissionsniveaus erreichen.
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Abbildung 6-42: Einfluss einer GDI-Mehrfach-Einspritzung auf das Verbrennungs- und Partikelverhalten

6.3.2 Verbrennungs- und Partikelanalyse mit 500 bar Kraftstoffeinspritzung

Fiir minimale Partikelemissionen ist eine vollstindige Aufbereitung des Kraftstoffes bis zur Ziindung essentiell.
Dariiber hinaus ist eine gute Homogenisierung des Gemisches anzustreben sowie Wandbenetzungsvorgénge zu
vermeiden. Um eine optimale Gemischaufbereitung zu erreichen ist eine schnelle Verdampfung des Kraftstoffes
notwendig. Ein Ansatz, um die Verdampfungszeit zu verkiirzen ist das Kraftstoffspray moglichst fein zu
zerstduben. Vor diesem Hintergrund werden im Folgenden die Auswirkungen einer weiteren Erhdhung des
Kraftstoffdruckes bewertet. Im Rahmen dieser Arbeit werden die Untersuchungen standardméflig mit einem
bereits verhiltnisméBig hohen Kraftstoffdruck von 350 bar unter Einsatz eines speziell ausgelegten Injektor-
prototypen durchgefiihrt. Zur Untersuchung des Einflusses einer weiteren Kraftstoffdruckerhdhung wird dieser
Injektor fiir einen Betrieb mit 500 bar Kraftstoffdruck weiterentwickelt. Unter Beibehaltung des Spraybildes
findet zusétzlich eine Reduktion der Einspritzlochdurchmesser statt.
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In Tabelle 6-1 sind die Spezifikationen der beiden Kraftstoffinjektoren fiir einen Betrieb mit einem maxi-
malen Kraftstoffdruck von 350 bar (GDI-Injektor-A) und 500 bar (GDI-Injektor-B) aufgefiihrt. Ergdnzend zeigt
Abbildung 6-43 den Durchfluss der Injektoren abhingig von der Ansteuerzeit und dem Kraftstoffdruck. Den
abgebildeten Injektorkennlinien zufolge ist der statische Durchfluss des GDI-Injektors-B soweit reduziert, sodass
der Injektor bei einem Betrieb mit 500 bar, bei gleicher Ansteuerzeit, nahezu dieselbe Kraftstoffmenge durchsetzt
wie der GDI-Injektor-A mit 350 bar. Um die Einfliisse auf das Verbrennungsverhalten beurteilen zu kdnnen,
erfolgen die Untersuchungen im stationidren Betrieb. Bei der Bewertung des Partikelverhaltens stehen dabei die
grundlegende Wirkung des Kraftstoffdruckes, des statischen Durchflusses und der Einspritzstrategie auf die
Partikelanzahl und die PartikelgroBenverteilung im Vordergrund. Im ersten Schritt finden die Analysen auf
Basis einer Einfach-Einspritzung statt. AnschlieBend erfolgen weiterfiihrende Untersuchungen mit Mehrfach-
Einspritzstrategien. Es ist darauf hinzuweisen, dass das Partikelverhalten im transienten Betrieb unter anderem
durch aktive Steuergeritefunktionen, Abweichungen in der Fiillungserfassung oder verdnderte Motortempe-
raturen von dem Verhalten im stationdren Betrieb abweichen kann. Dies gilt es bei den folgenden Ergebnissen,
welche sich ausschlieBlich auf die grundlegenden Zusammenhénge im stationiren Betrieb fokussieren, stets zu

beriicksichtigen.
Bezeichnung GDI-Injektor-A GDI-Injektor-B
Arbeitsprinzip magnetisch magnetisch
Spraytechnologie 6 Loch Spray 6 Loch Spray
Statischer Durchfluss 3 3
bei 100 bar 11cm /s 9,5cm /s
Maximaler Kraftstoffdruck 350 bar 500 bar

Tabelle 6-1: Spezifikationen der GDI-Injektor-Varianten
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Abbildung 6-43: Kennlinien der GDI-Injektor-Varianten

Abbildung 6-44 veranschaulicht die Auswirkungen einer Kraftstoffdruckerh6hung auf das Verbrennungs- und
Partikelverhalten bei einer Einfach-Einspritzung. Die Messergebnisse zeigen dabei einen Vergleich auf Basis
einer SOI-Variation bei hoherer Teillast am Einzylinderaggregat EZ 3. Um mogliche Effekte des reduzierten
Einspritzlochdurchmessers des GDI-Injektors-B identifizieren zu konnen, wird dieser nicht nur mit 500 bar
betrieben, sondern auch mit 350 bar wie der GDI-Injektor-A.

81



Ergebnisse

250 0.7
| -l Kraftstoffdruck 350 bar
240 0.6 (GDI-Injektor-A, 350 bar Auslegung)
= g‘ —a— Kraftstoffdruck 350 bar
E ) 2 0.5 (GDI-Injektor-B, 500 bar Auslegung)
S, 2307 %) -@- Kraftstoffdruck 500 bar
= : S 04 (GDI-Injektor-B, 500 bar Auslegung)
“ 220 & ]
| 0'3__ Rahmenbedingungen
210 0.2 Aggregat: EZ 3 (a)
Drehzahl: 2000 U/min
28 247 Last: 18 bar PMI
= 26 g 22 E- / A-Nockenbreite: 125°KW / 180°KW
O o4 ¥ 50 Steuerzeiten: FES Miller-Betrieb
§ 1 < o] Temperatur OL / KW: 90°C
< 22-_ S 18-_
o 20 © 16
[Ye) 4 o) 4
T 18 @ 14
£ 16 T 12 _
L 1107 3 1107 £ 1-107
o, ] o ] 8
E 810° Al g 8108 & 810
| 3 | *
8 61004 2 6108 g 6100
"y 1 8 1 £
© 4100 S 4108 L 3 4-10° 4
g 6 E 6 2 6
§ 2-10-_ g 2-10-_ E 2:10°
° 0 S 0 E 0
£ 0107 L T = 0-10" = 0-107
3 340 310 280 250 220 190 160 < 340 310 280 250 220 190 160 340 310 280 250 220 190 160
SOl [°KWv.ZOT] SOl [°KWv.ZOT] SOl [°KWv.ZOT]

Abbildung 6-44: Einfluss einer Kraftstoffdruckerhéhung bei einer Einfach-Einspritzung

Beim Vergleich der Messreihen in Abbildung 6-44 zeigt sich, dass die Verbrennungswerte kaum Unterschiede
aufweisen. So liegen die Messwerte der 50% Verbrennungsschwerpunktlagen, der Verbrennungsstabilitéiten und
der Brenndauern nahezu aufeinander. Einzig die Werte fiir den Kraftstoffverbrauch im Fall der 500 bar
Einspritzung sind geringfiigig erhoht, was allerdings noch im Bereich der Messtoleranz liegt. Aus theoretischer
Sicht konnte mit einer schnelleren Gemischaufbereitung die Einspritzung spater erfolgen, wodurch sich die Zeit
fiir eine Gemischautheizung beziehungsweise Vorreaktionen im Gemisch reduzieren wiirde. Bei einer Vermin-
derung der Gemischautheizung miissten positive Auswirkungen auf die Klopffestigkeit zu beobachten sein. Durch
die Analyse wird jedoch klar, dass eine sehr spite Einspritzung aufgrund der abnehmenden Verbrennungs-
stabilitét nicht sinnvoll ist. Zudem zeigt sich, dass weder eine Reduktion des Einspritzlochdurchmessers noch die
Anhebung des Kraftstoffdruckes von 350 bar auf 500 bar einen signifikanten Einfluss auf das Verbrennungs-
verhalten besitzt. Eine weitere Klopffestigkeitssteigerung durch die 500 bar Technologie ist somit nicht mdglich.
Um Einfliisse der Kraftstoffdruckanhebung auf die Partikelanzahl und Partikelgroenverteilung zu identifizieren
wird ein Cambustion DMS 500 PartikelgroBBenklassifizierer eingesetzt. Im Bereich zwischen 320°KWv.ZOT
und 200°KWv.ZOT liegen die Partikelkonzentrationen der jeweiligen Messreihen nahezu aufeinander. Eine
Einspritzung frither als 320°KWv.ZOT fiihrt zu einem deutlichen Anstieg der Partikelemissionen, was durch eine
starke Kolbenbenetzung zu begriinden ist. Bei einem solch frithen Einspritzzeitpunkt lassen sich Emissions-
vorteile durch einen hoheren Einspritzdruck oder einer Reduzierung der Einspritzlochdurchmesser nicht
erkennen. Erst bei einem SOI spéter als 200°KWv.ZOT zeigen sich mit einem Kraftstoffdruck von 500 bar
geringere Partikelkonzentrationen. Hierbei liegt ein direkter Zusammenhang mit der feineren Zerstdubung durch
die Kraftstoffdruckanhebung nahe. Im Gegensatz dazu bewirkt die Reduzierung der Einspritzlochdurchmesser
auf Basis der 350 bar Einspritzung einen Anstieg der Partikelemissionen. Mdglicherweise besteht hierbei ein
Zusammenhang mit der verkiirzten Gemischaufbereitungszeit, die durch die lingere Einspritzdauer infolge des
reduzierten statischen Durchflusses entsteht. Auch wenn die 500 bar Einspritzung das Partikelverhalten nach
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200°KWv.ZOT positiv beeinflusst, bleibt insgesamt zu erwihnen, dass es im Hinblick auf ein optimales Verbren-
nungsverhalten nicht zielfithrend ist eine Einspritzung in diesem Bereich vorzunehmen. Ergéinzend verdeutlicht
die Aufteilung der Partikelkonzentrationen in den Nukleations- und Agglomerationsmodus, dass die Verteilung
der PartikelgroBen durch die Kraftstoffdruckanhebung kaum verdndert wird.

Abbildung 6-45 zeigt das Verbrennungs- und Partikelverhalten bei einer Mehrfach-Einspritzung fiir einen
Kraftstoffdruck von 350 bar und 500 bar. Die jeweiligen Mehrfach-Einspritzungen werden dabei analog zu der
Vorgehensweise in Kapitel 6.3.1 nach Methode 1 ohne ziindungsnahe Minimaleinspritzung ausgefiihrt. Die
Abstinde zwischen den Einspritzungen sind dabei so gewdhlt, dass ein moglichst hoher Wirkungsgrad entsteht.
Um das Partikelverhalten auch unter erschwerten Bedingungen fiir die Gemischbildung bewerten zu kdnnen,
finden die Untersuchungen nicht nur bei warmen Motortemperaturen statt, sondern auch bei deutlich kiihleren.
Hierfiir werden die Kiihlwasser- und Oltemperatur jeweils fiir den warmen Zustand auf 90°C und fiir den kalten
Zustand auf 40°C konditioniert.
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Abbildung 6-45: Einfluss einer Kraftstoffdruckerhohung bei einer Mehrfach-Einspritzung

Die Messergebnisse in Abbildung 6-45 verdeutlichen fiir die jeweilige Anzahl an Einspritzungen, dass das
Verbrennungsverhalten bei einer 350 bar und 500 bar Kraftstoffeinspritzung nahezu identisch ist. Einzig die
Werte fiir den Kraftstoffverbrauch sind im Fall der 500 bar Einspritzung teilweise leicht erhdht. Insgesamt decken
sich diese Beobachtungen mit den Untersuchungsergebnissen der Einfach-Einspritzung in Abbildung 6-44, die
zeigen, dass sich eine Kraftstoffdruckerhohung auf 500 bar nicht wesentlich auf das Verbrennungsverhalten
auswirkt. Die Wirkungsgrad- und Laufruhesteigerung durch Anwendung der Vierfach- und Fiinffacheinspritzung
nach Methode 1 ist sowohl bei warmem Motor als auch bei kaltem Motor klar ersichtlich. Im Hinblick auf das
Partikelverhalten wird deutlich, dass bei kaltem Motor liberwiegend mehr Partikel entstehen als im warmen
Zustand. Bei einer Mehrfach-Einspritzung kann dabei die Partikelkonzentration im Agglomerationsmodus
durch die Anhebung des Kraftstoffdruckes von 350 bar auf 500 bar vorrangig bei kaltem Motor teilweise leicht
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abgesenkt werden. Entsprechend erzielt die 500 bar Technologie eher bei kaltem Motor Partikelemissionsvorteile
als bei warmem Motor. Dagegen lassen sich die Konzentrationen im Nukleationsmodus durch die Kraftstoft-
druckanhebung tendenziell wenig beeinflussen.

| EZ 3 (a), 2000 U/min, 18 bar PMI, FES Miller-Betrieb, Temperatur Ol / KW =90 C |

GDI-Injektor-A 350 bar, 2-fach GDI: SOI-1 = 290 KWv.ZOT mit ziindungsnaher Minimaleinspritzung

DE5IIKWAIOTY 5rennraum 13,8 KWn.OT —— +11,2 KWn.OT A

-17,2 KWn.OT Brennraum Brennraum

-279,7 KWn.OT Brennraum -189,7 KWn.OT Brennraum +11,0 KWn.OT Brennraum

GDI-Injektor-B 500 bar, 4-fach GDI: DoE optimiert, SOl = 290/240/220/200 KWv.ZOT

(=

-279,0 KWn.OT Brennraum -189,0 KWn.OT Brennraum +15,2 KWn.OT Brennraum

Abbildung 6-46: Optische Aufnahmen von Miller-Einspritzstrategien bei Einspritzdruckvariation

Insgesamt ist in Abbildung 6-45 mit einer Erhdhung der Anzahl der Einspritzung kein klarer Trend der
Partikelkonzentrationen zu erkennen. Dies gilt sowohl fiir die Partikelanzahl als auch fiir die Partikelgréfen-
verteilung. Ein eindeutiger Zusammenhang zwischen der Anzahl der Einspritzungen und der Gemischauf-
bereitungsgiite kann somit ausgeschlossen werden. Bedeutender fiir das Partikelemissionsniveau ist eher die
Menge und der Ziindabstand des Einspritzzeitpunktes der letzten Einspritzung. Auch ein Einfluss durch das zum
jeweiligen Einspritzzeitpunkt vorliegende Ladungsbewegungsniveau ist naheliegend.

AbschlieBend zeigt Abbildung 6-46 optische Brennraumaufnahmen fiir eine Zweifach-Einspritzung, welche sich
aus einer Haupteinspritzung bei einem SOI von 290°KWv.ZOT und einer ziindungsnahen Minimaleinspritzung
zusammensetzt. Zum Vergleich dazu ist eine Vierfach-Einspritzung ohne Kleinstmengeneinspritzung dargestellt,
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bei welcher die Kraftstoffmenge in vier identische Teilmengen im Ansaugtakt aufgeteilt wird. Beide Einspritz-
strategien werden jeweils mit 350 bar (GDI-Injektor-A) und mit 500 bar (GDI-Injektor-B) ausgefiihrt. Die
Einspritzungen erfolgen im FES Miller-Betrieb bei 2000 U/min und 18 bar PMI am Einzylinderaggregat
EZ 3 (a), dessen Ol- und Kiihlwassertemperatur auf 90°C konditioniert ist. Mit den optischen Aufnahmen ldsst
sich deutlich erkennen, dass die ziindungsnahe Minimaleinspritzung sowohl bei einem Einspritzdruck von 350 bar
als auch bei 500 bar zu einem RuBleuchten im Bereich der Ziindkerze fiihrt. Im Gegensatz dazu ist bei Anwendung
der Vierfach-Einspritzung kein Ruflleuchten nach der Ziindung zu sehen. Mit diesem Vergleich wird offen-
sichtlich, dass sich das Potential der 500 bar Technologie zur Partikelreduktion durch Einspritzstrategien mit
ziindungsnaher Minimaleinspritzung vermindert. Die Kraftstoffdruckerhohung bewirkt somit keine sichtbar
verbesserte Aufbereitung der Kleinstmenge kurz vor der Ziindung. Fiir eine moglichst partikelarme Verbrennung
mit 500 bar Einspritzdruck ist folglich eine vorhergehende Optimierung der Einspritzstrategie essentiell.

6.3.3 Potential optimierter Miller-Kraftstoffeinspritzungsstrategien

Mit den Voruntersuchungen zur Mehrfach-Einspritzung in Kapitel 6.3.1 wird ersichtlich, dass durch die
Aufteilung der gesamten Kraftstoffmasse in vier bis fiinf einzelne ausgefiihrte Einspritzungen im Ansaugtakt ein
vergleichbarer Stabilisierungseffekt hervorgerufen werden kann, wie durch eine Einspritzstrategie mit partikel-
kritischer ziindungsnaher Minimaleinspritzung. Zudem wirkt sich diese Vier-, beziechungsweise Fiinffach-
Einspritzung positiv auf die Klopffestigkeit und den Kraftstoffverbrauch aus. Die Verteilung der Einspritzungen
im Ansaugtakt erfolgt im Rahmen der Voruntersuchungen aufgrund der angewendeten Analysemethodik mit
nahezu dquidistanten Abstinden. Hierbei stellt sich die Frage, ob eine weitere Optimierung der einzelnen
Einspritzzeitpunkte mdglich ist. Bei Einzylinder-Forschungsaggregaten, welche mit dem FI2RE-System
betrieben werden, ist die maximale Anzahl der Einspritzungen nur durch den eingesetzten Injektortyp limitiert.
Im Gegensatz dazu unterstiitzt das an den Vollmotoraggregaten eingesetzte Steuergerdt nur die Ausfithrung
von maximal vier Einspritzungen. Bei vier Einspritzungen und Einspritzzeitpunkten mit nicht dquidistanten
Abstdnden ergeben sich unzdhlige Kombinationsmoglichkeiten. Eine Untersuchung {iber einen vollfaktoriellen
Versuchsplan wére mit einem betrdchtlichen Versuchsaufwand verbunden. Analog zu Kapitel 6.2.1 (vgl. DoE-
Optimierung der Tumblewellenpositionen) findet die weitere Optimierung der Vierfach-Einspritzung daher mit
Hilfe eines DoE-Verfahrens statt (siche DoE-Intersection-Grafik im Anhang B).

Mittels des Injektorstroms zeigt Abbildung 6-47 die Einspritzzeitpunkte und den Einspritzbereich ausgewahlter
Mehrfach-Einspritzstrategien. Bei der ersten Einspritzstrategie handelt es sich um eine Dreifach-Einspritzung mit
ziindungsnaher Minimaleinspritzung, welche zur Verbrennungsstabilisierung beim Miller-Brennverfahren im
hoheren Lastbereich eingesetzt werden kann. Nachfolgend ist die Vierfach-Einspritzung abgebildet, welche
ebenfalls einen Stabilisierungseffekt bei verhéltnismaBig niedrigeren Partikelemissionen in Einzylinderversuchen
aufweist (vgl. Kapitel 6.3.1). Diese Einspritzstrategie, welche iiber nahezu dquidistante Abstinde der vier
Einspritzzeitpunkte verfiigt, dient als Ausgangsbasis fiir die DoE-Optimierung. Das DoE-Verfahren kommt dabei
jeweils auf Grundlage einer 125°KW und 110°KW breiten Einlassnocke zur Anwendung.
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Abbildung 6-47: Optimierte GDI-Mehrfach-Einspritzstrategien fiir das Miller-Brennverfahren

Die entsprechend DoE optimierten Einspritzzeitpunkte der Vierfach-Einspritzung sind ebenfalls in Abbildung
6-47 zu sehen. Fiir die DoE-Analyse werden beide Einlassnocken mit friilhem Einlass-Offnet bei 5°KWn.OT
betrieben. Somit schlieit die 110°KW breite Einlassnocke 15°KW friiher als die 125°KW breite Einlassnocke.
Der Fokus der Optimierung liegt vorrangig auf dem Kraftstoffverbrauch, der Klopffestigkeit, der Verbren-
nungsstabilitit und den Partikelemissionen. Die abgebildeten Einspritzzeitpunkte zeigen somit den optimal
moglichen Kompromiss dieser Kriterien. Im Vergleich zur Ausgangsbasis der Vierfach-Einspritzung fiihrt die
DoE-Optimierung im Fall der 125°KW breiten Einlassnocke dazu, dass sich die letzten drei Einspritzungen im
Bereich zwischen 240°KWv.ZOT und 190°KWv.ZOT konzentrieren. Im Fall der 110°KW breiten Einlassnocke
riicken diese letzten drei Einspritzungen weiter nach vorne, wobei ein Bereich zwischen 270°KWv.ZOT und
210°KWv.ZOT abgedeckt wird. Hieraus ldsst sich schlussfolgern, dass die optimale Lage der Einspritzzeitpunkte
von der Ventilsteuerung abhéngig ist. Daher ist eine Optimierung, die auf Basis einer bestimmten Miller-
Nockenform durchgefiihrt wurde, nicht ohne Weiteres auf Motorkonfigurationen mit anderen Nockenformen und
Steuerzeiten iibertragbar. Fiir ein optimales Verbrennungs- und Partikelverhalten muss die Einspritzstrategie
individuell auf die jeweilige Ventilsteuerungsstrategie angepasst werden. Da die Ladungsbewegung mafgeblich
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durch den SchlieBzeitpunkt und die Nockenform beeinflusst wird, liegt ein direkter Zusammenhang mit der
optimalen Lage der jeweiligen Einspritzzeitpunkte nahe.

Bei den Vierfach-Einspritzungen werden die Kraftstoffmassen stets dquivalent auf die jeweiligen Einspritzungen
verteilt. Um dariiber hinaus den Einfluss einer ungleichen Kraftstoffmassenverteilung bewerten zu kdnnen, wird
eine weitere DoE-Optimierung auf Basis einer 125°KW breiten Einlassnocke durchgefiihrt. Die Optimierung
findet unter Verwendung einer Zweifach-Einspritzung statt, mit welcher sich verhéltnisméBig groe Massenunter-
schiede darstellen lassen (siehe DoE-Intersection-Grafik im Anhang B). Da neben der Massenverteilung nur die
Lage des ersten und zweiten Einspritzzeitpunktes betrachtet werden, fillt die Anzahl an Variationsparametern
zudem relativ gering aus. Die DoE optimierte Zweifach-Einspritzung, deren Injektorstromverlauf in Abbildung
6-47 zu sehen ist, besitzt den ersten Einspritzzeitpunkt bei 300°KWv.ZOT mit einem Kraftstoffmassenanteil
von 30%. Der zweite Einspritzzeitpunkt verfiigt liber einen Kraftstoffmassenanteil von 70% und liegt bei
230°KWv.ZOT. Auffilligerweise bringt damit die zweite Einspritzung den groBeren Kraftstoffmassenanteil in
einem #hnlichen Kurbelwinkelbereich ein, der auch von den letzten drei Einspritzungen der DoE optimierten
Vierfach-Einspritzung abgedeckt wird.
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Abbildung 6-48: Vergleich ausgewihlter Miller-Einspritzstrategien am Einzylinder EZ 3
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88



Ergebnisse

Abbildung 6-48 zeigt das Verbrennungs- und Partikelverhalten ausgewihlter Miller-Einspritzstrategien in einem
Teillastschnitt am Einzylinder EZ 3. Neben der Bewertung einer Einfach-Einspritzung als Referenz sind die
Messwerte von optimierten Mehrfach-Einspritzstrategien in Form einer Zweifach- und Vierfach-Einspritzung
aufgetragen. Fiir einen systematischen Vergleich befindet sich der erste FEinspritzzeitpunkt jeweils bei
290°KWv.ZOT. Des Weiteren wird die Zweifach-Einspritzung um eine ziindungsnahe Kleinstmengenein-
spritzung erginzt, sodass insgesamt eine Dreifach-Einspritzung entsteht. Der Vergleich der H50-Werte zeigt, dass
die Klopffestigkeit durch die jeweiligen Mehrfach-Einspritzstrategien im Gegensatz zur Einfach-Einspritzung
gesteigert werden kann. Den grofiten Kraftstoffvorteil erzielt die Vierfach-Einspritzung. Auch hinsichtlich der
Verbrennungsstabilitit bietet die Vierfach-Einspritzung ein hohes Potential, insbesondere im oberen Lastbereich.
Ein solches Laufruheniveau wird teilweise nur von der Dreifach-Einspritzung mit ziindungsnaher Minimal-
einspritzung erreicht, wobei jedoch die Partikelkonzentration infolge der ziindungsnahen Kleinstmengenein-
spritzung steigt. Insgesamt veranschaulicht die Analyse, dass mit einer optimierten Zweifach-Einspritzung die
Klopffestigkeit und der Kraftstoffverbrauch bei gleichzeitig niedrigen Partikelemissionen verbessert werden
kann. Im Vergleich zur Einfach-Einspritzung erhoht sich bei der Zweifach-Einspritzung teilweise auch gering-
fiigig die Laufruhe, jedoch wird dabei nicht das Niveau der Vierfach-Einspritzung erreicht.

Abbildung 6-49 veranschaulicht das Potential der DoE optimierten Vierfach-Einspritzung gegeniiber der
Dreifach-Einspritzung mit ziindungsnaher Minimaleinspritzung am Vollmotor. Mit dem Vergleich der Einspritz-
strategien stellt sich heraus, dass die Vierfach-Einspritzung den Kraftstoffverbrauch bei Drehzahlen unterhalb von
3500 U/min verbessert. Auch die 50% Verbrennungsschwerpunktlagen lassen sich um 1°KW bis 3°KW in
Richtung friih verlagern. Ohne ziindungsnahe Kleinstmengeneinspritzung wird dennoch ein gleichbleibendes oder
teilweise leicht verbessertes Verbrennungsstabilitdtsniveau erreicht. Hervorzuheben ist, dass mit der Vierfach-
Einspritzung die Partikelemissionen in oberen Lastbereichen mehr als halbiert werden. Allerdings bleibt zu
erwdhnen, dass die Anwendung dieser Einspritzstrategie mit vier Einspritzpunkten oberhalb von 3500 U/min
problematisch ist, da sich die Pausenzeiten zwischen den einzelnen Einspritzungen mit zunehmender Drehzahl
deutlich verringern. Zu kurze Pausenzeiten konnen vom magnetisch betriebenen MLV-Injektor nicht mehr
umgesetzt werden. Der Einsatz einer solchen Einspritzstrategie bei hoheren Drehzahlen stellt somit hohe
Anforderungen an das Injektorkonzept. Insgesamt lésst sich mit der DoE optimierten Vierfach-Einspritzung am
Vollmotor nachweisen, dass in klopfempfindlichen Betriebsbereichen auf eine partikelkritische ziindungsnahe
Minimaleinspritzung verzichtet werden kann, ohne dabei Nachteile beim Verbrennungsverhalten in Kauf nehmen
zu miissen.

Ergéinzend veranschaulichen die Ergebnisse einer 3D-CFD-Simulationsrechnung [118] in Abbildung 6-50
inwieweit die optimierten Miller-Einspritzstrategien den Verlauf der turbulenten kinetischen Energie {iber den
Kurbelwinkel beeinflussen. Der Verlauf wird grundsétzlich durch die vorhandene Motorgeometrie und die
Steuerzeiten geprigt. In Uberlagerung dazu ist deutlich zu erkennen, dass mit jedem Einspritzvorgang eine
zusétzliche Erhdhung der turbulenten kinetischen Energie verzeichnet wird. Auffilligerweise erfolgt bei allen
Einspritzstrategien der fritheste Kraftstoffeintrag stets im Bereich stark ansteigender turbulenter kinetischer
Energie. Weiterhin lésst sich bei den DoE optimierten Mehrfach-Einspritzstrategien, wie der Zweifach- und
Vierfach-Einspritzung, beobachten, dass der grofite Kraftstoffeintrag kurz vor einem deutlichen Abfall der
turbulenten kinetischen Energie stattfindet. Insgesamt korreliert die Lage der DoE optimierten Einspritzzeitpunkte
mit dem Bereich hoher turbulenter kinetischer Energie im Brennraum. Zum Ziindzeitpunkt bei ca. 720°KW liegen
bei allen Einspritzstrategien die Verldufe auf einem dhnlichen Niveau. Folglich bietet dieses Simulationsergebnis
keine direkten Hinweise fiir das vorteilhafte Verbrennungsverhalten der Mehrfach-Einspritzstrategien. Aus den
Verlaufen ldsst sich sogar deuten, dass die DoE optimierte Zweifach- und Vierfach-Einspritzung zu einem friihen
Teilzerfall der Ladungsbewegungsstruktur in turbulente Stromungen beitrigt, was theoretisch eher ein Nachteil
ist.
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Abbildung 6-50: Einfluss der Einspritzstrategie auf den Verlauf der TKE im Brennraum [118]

Dementsprechend miissen andere Mechanismen fiir die klopffestigkeits- und laufruhesteigernde Wirkung der
Mehrfach-Einspritzstrategien verantwortlich sein. Diesbeziiglich ldsst sich vermuten, dass im Bereich hoher
turbulenter kinetischer Energie eine gute Gemischaufbereitung unterstiitzt wird. Im Vergleich zur Einfach-
Einspritzung bringen die DoE optimierte Zweifach- und Vierfach-Einspritzung den groften Kraftstoffmassen-
anteil spater ein. Somit bleibt weniger Zeit zum Aufheizen des Gemisches, wodurch zum Ziindzeitpunkt
ein groBerer Gemischkiihlungseffekt vorliegt, der eine Klopffestgkeitssteigerung begiinstigt. Die Mehrfach-
Einspritzung verhindert dabei, dass bei der letzten Einspritzung vor der Ziindung eine zu grofle Kraftstoffmenge
eingebracht wird, welche zwar die Klopffestigkeit steigern konnte, allerdings aufgrund der verkiirzten Gemisch-
aufbereitungszeit auch die Partikelbildung anregen wiirde. Unter Verwendung einer ziindungsnahen Minimal-
einspritzung, wie bei der Dreifach-Einspritzung, kommt dahingegen der Effekt zum Tragen, dass im Bereich der
Zindkerze ein leicht fettes Gemisch entsteht, welches eine Erhéhung der Ausbreitungsgeschwindigkeit der
Flammenfront begiinstigt, was wiederum fiir einen kiirzeren Brennverzug und eine stabilere Entflammung
forderlich ist. Die lokale Lambda-Verteilung der verschiedenen Einspritzstrategien, kurz vor dem Ziindzeitpunkt,
ist in Abbildung 6-51 zu sehen.

. . .

1-fach Einspritzung 3-fach Einspritzung 4-fach Einspritzung 2-fach Einspritzung
(mit Kleinstmengeneinspr.) (DoE optimiert) (DoE optimiert)
Lambda [-]
-
0,0 0,5 1,0 1,5 2,0

Abbildung 6-51: Lokale Lambda-Verteilung zum ZZP mit verschiedenen Miller-Einspritzstrategien [118]
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6.4 Wassereinspritzung beim Miller-Brennverfahren

Die folgenden Kapitel beschiftigen sich mit einer umfassenden Analyse der Wassereinspritzungstechnologie auf
Basis des Miller-Brennverfahrens. Im Rahmen von Voruntersuchungen wird die grundlegende Wirkung der
Wassereinspritzung auf das Verbrennungs- und Emissionsverhalten untersucht. Nach Bewertung von unterschied-
lichen Wassereinspritzkonzepten erfolgt die Ubertragung gewonnener Erkenntnisse auf den Vollmotor sowie eine
Erprobung unterschiedlicher Wasser-Kraftstoff-Einspritzstrategien. AbschlieBend werden verschiedene Ansétze
zur weiteren Steigerung des Wasserwirkungsgrades sowie mogliche Strategien fiir eine partikelarme Wasser-
einspritzung betrachtet.

6.4.1 Voruntersuchungen zur Wassereinspritzung

Wie bereits im Grundlagenkapitel 3.4 erldutert, filhrt die Wassereinspritzung bei héheren Lasten zu einer
Klopftestigkeitssteigerung. Das Einzylinderaggregat EZ 1 (b) bietet die Moglichkeit zur Einspritzung von Wasser
in den Einlasskanal oder direkt in den Brennraum (vgl. Kapitel 5.1). Mit experimentellen Untersuchungen wird
daher geklart, wie sich die Anwendung dieser Wassereinspritzkonzepte in Kombination mit dem ebenfalls klopf-
festigkeitssteigernden Miller-Brennverfahren auswirkt.

Um zu priifen, welchen Einfluss der Einspritzzeitpunkt des Wassers besitzt, wird mit den jeweiligen Wasser-
einspritzkonzepten eine Variation des Einspritzzeitpunktes (SOI) durchgefiihrt. Die daraus resultierenden 50%
Verbrennungsschwerpunktlagen sind in Abbildung 6-52 festgehalten.
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Abbildung 6-52: Einfluss einer PWI- / DWI-SOI-Variation auf die Klopffestigkeit

Nach Abbildung 6-52 fiihrt eine Verdoppelung der Wassermenge klar erkennbar zu einer Klopffestigkeits-
steigerung, was durch die stirkere Kiithlung des Arbeitsgases begriindet ist. Speziell im Fall der Kanalwasser-
einspritzung (PWI) zeigt sich, dass der Einspritzzeitpunkt kaum einen Einfluss auf die Verbrennungsschwer-
punktlagen hat. Einzig die Einspritzung bei gedffneten Einlassventilen flihrt bei hoherer Wassermenge teilweise
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zu einer geringfiigigen Verbesserung der Schwerpunktlage um ca. 0,5°KW. Ein ganz anderes Bild ergibt sich bei
Anwendung der Direktwassereinspritzung (DWI). Bei diesem Konzept fiihrt die Einspritzung des Wassers in der
Kompressionsphase zu einer starken Friihverlagerung der H50-Werte. Ein Optimum wird bei einem Einspritz-
zeitpunkt zwischen 80°KWv.ZOT und 60°KWv.ZOT erzielt. Spatere Einspritzzeitpunkte sind hingegen nicht
zielfiihrend. Aus diesen Beobachtungen ldsst sich schlussfolgern, dass eine Einspritzung in der Kompressions-
phase die Verdampfungsrate des Wassers steigert. Infolge der Verdichtung erhoht sich die Arbeitsgastemperatur,
was eine schnelle Erwdrmung und Verdampfung des Wassers fordert. Zusétzlich unterstiitzt die hohere Luftdichte
in dieser Phase eine feinere Zerstdubung. Grundsitzlich begiinstigen kleinere Wasserstropfen eine schnelle
Verdampfung, wodurch sich letztendlich die Verdampfungsrate erhoht. Erfolgt die Einspritzung zu einem
fritheren Zeitpunkt, nehmen Wandbenetzungsvorgéinge zu, wodurch groBBere Tropfen und Wasseranlagerungen
entstehen, die schlecht verdampfen. Hinzu kommt, dass das Wasser die Warme auch aus dem benetzten Bauteil
und nicht nur aus dem Arbeitsgas zieht (vgl. Kapitel 3.4). Bei zu spéten Einspritzzeitpunkten fehlt dahingegen die
Zeit fir die Verdampfung des Wassers, wodurch der Wasserwirkungsgrad sinkt. Der Stellhebel durch die
Anhebung des Einspritzdruckes der Direktwassereinspritzung von 150 bar auf 200 bar fallt zwar nicht besonders
grofB3 aus, dennoch wird hierdurch eine durchschnittliche Verschiebung der Schwerpunktlagen um ca. 0,5°KW
erreicht. Dies ist der feineren Wasserzerstaubung infolge der Druckerh6hung zuzuschreiben. Auffilligerweise
lasst sich bei zeitlich anndhernd paralleler Kraftstoff- und Wasserdirekteinspritzung eine geringfiigige Abnahme
der Klopffestigkeit beobachten. Vermutlich ist dieser Effekt auf eine Stérung der Luft-Kraftstoff-Gemischauf-
bereitung zuriickzufiihren, welche durch einen wechselseitigen Wérmeentzug entsteht. Im Gegensatz dazu ist
dieser Effekt bei der Kanalwassereinspritzung nicht zu beobachten. Die mit der Kanaleinspritzung erzeugte
Wassertropfengréfle und —verteilung im Brennraum scheint die Kraftstoffaufbereitung somit kaum zu beein-
flussen. Insgesamt erreicht die Direktwassereinspritzung bei gleicher Wassermenge und optimaler Wahl des
Einspritzzeitpunktes eine wesentlich hohere Klopffestigkeitssteigerung als die Kanalwassereinspritzung.

Zur detaillierten Untersuchung des Wirkungsgradpotentials der beiden Wassereinspritzkonzepte wird eine
Wassermengenvariation am Einzylinderaggregat EZ 1 (b) durchgefiihrt. Die Messergebnisse dieser Variation sind
in Abbildung 6-53 dargestellt. Ausgehend von einem Betrieb ohne Wassereinspritzung findet dabei eine stetige
Erhohung der Wassermenge statt, bis sich der Kraftstoffverbrauch nicht weiter verbessert. Der Einspritzzeitpunkt
der Kanalwassereinspritzung ist mit einem SOI von 300°KWv.ZOT so gewihlt, dass eine Einspritzung bei
geoffneten Einlassventilen erfolgt. Fiir einen direkten Potentialvergleich wird mit der Direktwassereinspritzung
eine Messung bei identischem Einspritzzeitpunkt durchgefiihrt. Anschlieend erfolgt eine Wassermengen-
variation mit einem SOI von 80°KWv.ZOT, da aus Abbildung 6-52 hervorgeht, dass eine Einspritzung in der
Kompressionsphase Vorteile bietet. Neben der Einfach-Einspritzung ermoglicht die Direktwassereinspritzung
die Anwendung einer Mehrfach-Einspritzung. Zur Bewertung des Potentials wird deshalb abschlieBend die
Wassermenge auf Basis einer Dreifach-Direktwassereinspritzung variiert, wobei die Gesamtmenge gleichmiBig
auf die einzelnen Einspritzungen aufgeteilt wird. Aufgrund der Injektorbauart muss hierbei auf sehr kleine
Gesamtmengen verzichtet werden, da andernfalls die Ansteuerdauer fiir die jeweiligen Einzeleinspritzungen zu
kurz wire. Die Einspritzzeitpunkte der Dreifach-Direktwassereinspritzung liegen bei 200°KW, 140°KW und
80°KW vor ZOT. Der Vergleich der 50% Verbrennungsschwerpunktlagen verdeutlicht, dass die Direktwasser-
einspritzung das hochste Potential zur Klopffestigkeitssteigerung bietet, was sich auch in einem entsprechend
niedrigen Kraftstoffverbrauch widerspiegelt. Bereits bei identischem Einspritzzeitpunkt beider Konzepte zeigt die
Direktwassereinspritzung frithere Schwerpunktlagen und erzielt somit einen hoheren Wasserwirkungsgrad als die
Kanalwassereinspritzung. Ebenfalls korrelierend mit dem Ergebnis aus der SOI-Variation (vgl. Abbildung 6-52)
bewirkt eine direkte Einspritzung des Wassers in der Kompressionsphase noch frithere Schwerpunktlagen und
somit eine weitere Effizienzsteigerung. Die hochste Klopf- und Wirkungsgradsteigerung erreicht die Dreifach-
Direktwassereinspritzung. Folglich kann mit einer Mehrfach-Einspritzung der Wasserwirkungsgrad gesteigert
werden.
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Abbildung 6-53: Einfluss einer PWI- / DWI-Wassermengenvariation auf das Verbrennungsverhalten

Allerdings ist sowohl bei der Einfach- als auch Mehrfach-Direktwassereinspritzung in Abbildung 6-53 zu
beobachten, dass die Schwerpunktlage mit zunehmender Wassermenge zwar stetig verbessert werden kann, aber
die Reduktion des Kraftstoffverbrauches schon vorher stagniert. Dies ldsst den Schluss zu, dass die Druckverluste,
welche durch die zunehmende Abkiihlung des Arbeitsgases in der Verbrennungs- und Expansionsphase entstehen,
ab einer bestimmten Wassermenge nicht mehr durch eine Verbesserung der Verbrennungsschwerpunktlage
kompensiert werden konnen. Um den Mitteldruck trotzdem halten zu konnen, muss daher der Warmeverlust iiber
die Kraftstoffmenge ausgeglichen werden, weshalb der Kraftstoffverbrauch trotz fritherer Schwerpunktlagen ab
einem bestimmten Punkt nicht weiter sinkt. Des Weiteren ist zu bedenken, dass eingespritztes Wasser, welches
bis zum Ziindzeitpunkt nicht durch Verdampfung zur Abkiihlung des Arbeitsgases beigetragen hat, so gesehen,
ungenutzt in der Verbrennungs- und Expansionsphase landet. Dort wird letztendlich eine unnétige Kiithlwirkung
erzeugt, die fiir ein homogenes Verbrennungskonzept einen Prozessnachteil hervorruft. Fiir eine hohe Effizienz-
steigerung des Brennverfahrens ist folglich ein mdoglichst hoher Wasserwirkungsgrad (siche Kapitel 3.4)
anzustreben. Da die Mehrfach-Einspritzung, im Vergleich zur Einfach-Einspritzung, zu einer hoheren Klopf-
festigkeitssteigerung fiihrt und somit offensichtlich einen gréferen Wasserwirkungsgrad erzielt, stagniert die
Reduktion des Kraftstoffverbrauches erst bei hoheren Wassermengen. Weiterhin ist zu erwéhnen, dass besonders
bei der Direktwassereinspritzung der Spitzendruck mit fritheren Schwerpunktlagen stark ansteigt, wodurch die
mechanische Belastung fiir das Aggregat entsprechend zunimmt. Im Hinblick auf die Verbrennungsstabilitit
fiihrt die direkte Wassereinspritzung, vor allem bei Mehrfach-Einspritzung, zu einer massiven Steigerung der
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Verbrennungsstabilitit. Im Gegensatz dazu ist eine Optimierung des Laufruheverhaltens mit der Kanalwasser-
einspritzung nicht moglich. Insgesamt bleiben die Brenndauern beim Betrieb des Motors an der Klopfgrenze
mit Wassereinspritzung anndhernd konstant. Bei der Dreifach-Direktwassereinspritzung ist sogar eine leichte
Verkiirzung zu erkennen. Aus diesen Beobachtungen ldsst sich abschliefend die Erkenntnis gewinnen, dass die
Direktwassereinspritzung fiir die Kombination mit einem hochverdichteten Miller-Brennverfahren besonders
geeignet ist. Durch die feinere Zerstdubung, aufgrund des hohen Einspritzdruckes und die Moglichkeit auch bei
geschlossenen Einlassventilen in der Kompressionsphase einspritzen zu konnen, entsteht ein hoherer Wasser-
wirkungsgrad als bei der Kanalwassereinspritzung. Hervorzuheben ist das Potential der Direktwassereinspritzung
zur Steigerung der Verbrennungsstabilitit, was speziell im FES Betrieb und der damit verbundenen reduzierten
Ladungsbewegung einen bedeutenden Vorteil bietet.
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Abbildung 6-54: Einfluss einer PWI- / DWI-Wassermengenvariation auf das Emissionsverhalten

Die Auswirkungen der Wassermengenvariation auf das Rohemissionsverhalten sind in Abbildung 6-54 veran-
schaulicht. Bei Betrachtung der gasférmigen Emissionen wird ersichtlich, dass sich das Emissionsniveau der
Messverldufe, trotz unterschiedlicher Einspritzkonzepte und —strategien, dhnelt. Folglich ist das Verhalten der
gasformigen Emissionen fast ausschlieBlich von der eingebrachten Wassermenge abhéngig, wobei nahezu lineare
Zusammenhénge identifizierbar sind. Mit zunehmender Wassermenge ist eine Abnahme der NOx-Emissionen
identifizierbar, die auf eine Absenkung der hoheren Arbeitsgastemperaturen zuriickgefiihrt werden kann. Diese
Temperaturabsenkung, welche vorrangig die Bildung von thermischem NOx reduziert, wird hauptséchlich durch
den erhohten Anteil an inertem Wasserdampf und durch die Wérmekapazititszunahme hervorgerufen. Mit
Zunahme der Wassermenge ist ebenfalls eine Reduktion der CO-Emissionen zu beobachten. Eine mdgliche
Ursache hierfiir ist, dass die geringeren Temperaturen des Arbeitsgases zu einer Abnahme der CO bildenden
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endothermen Dissoziationsreaktionen fithren (vgl. [10]). Vergleichsweise kritischer zeigen sich die HC-
Emissionen, welche bei Wassereinspritzung zunehmen. Zuriickzufiihren ist dieser Anstieg zum einen auf die
geringeren Arbeitsgastemperaturen, welche Nachoxidationsprozesse erschweren, zum anderen auf eine Verstér-
kung von Quench-Effekten. Auch die Zunahme an inertem Wasserdampf kann zur Hemmung von Oxidations-
prozessen flihren. Die Kanalwassereinspritzung, welche wiahrend der Ansaugphase ausgefiihrt wird, ist im
Rahmen der eingespritzten Wassermengen partikelunkritisch. Aus diesem Ergebnis lésst sich schlussfolgern, dass
die von der Kanalwassereinspritzung erzeugte lokale Tropfenverteilung im Brennraum sowie die generierten
Tropfengroflen, die Kraftstoffaufbereitung nicht wesentlich stéren. Im Hinblick auf die Anwendung einer
Einfach-Direktwassereinspritzung kann aus dem Versuch abgeleitet werden, dass eine zeitliche Trennung von
Kraftstoff- und Wassereinspritzung empfehlenswert ist, um partikelkritische Wechselwirkungseffekte zu mini-
mieren. Mit entsprechender Abstimmung ermoglichen beide Wassereinspritzkonzepte demnach einen Betrieb, bei
dem eine Behinderung der Kraftstoffaufbereitung und somit die Anregung von Partikelbildungsprozessen
weitestgehend vermieden wird. Dariiber hinaus ist speziell bei der Kanalwassereinspritzung und der in der
Kompressionsphase ausgefiihrten Einfach-Direktwassereinspritzung, sogar eine leichte Abnahme der Partikel-
konzentration zu beobachten. Eine mogliche Ursache hierfiir ist, dass mit der Reduktion der hoheren Arbeitsgas-
temperaturen die Pyrolysereaktionen abnehmen, welche den Partikelentstehungsprozess initiieren. Wesentlich
hohere Partikelemissionen werden ersichtlich, wenn die direkte Wassereinspritzung nahezu parallel zur Kraft-
stoffeinspritzung erfolgt. Die fein zerstaubten Tropfen der Direktwassereinspritzung wirken sich dabei scheinbar
empfindlich auf den Homogenisierungsprozess der Luft-Kraftstoff-Gemischbildung aus. Auch bei der Mehrfach-
Direktwassereinspritzung wird, insbesondere bei hohen Wassermengen, ein signifikanter Anstieg der Partikel-
konzentration verzeichnet. Dadurch, dass die erste und zweite Wassereinspritzung viel frither abgesetzt werden,
als bei der spaten Einfach-Direktwassereinspritzung, nehmen folglich auch die Wechselwirkungen auf die Kraft-
stoffaufbereitung zu. Hinzu kommt, dass die Mehrfach-Direktwassereinspritzung, aufgrund des hheren Wasser-
wirkungsgrades, zu einer stirkeren Kiihlung in der Verdichtungsphase fiihrt, was ebenfalls den Kraftstoffauf-
bereitungsprozess benachteiligt. Die Abgastemperaturen korrelieren mit der Verbrennungsschwerpunktlage,
wobei die niedrigsten Temperaturen unverkennbar bei einer Mehrfach-Direktwassereinspritzung erreicht werden.
In diesem Zusammenhang ist auch zu beriicksichtigen, dass die niedrigen Abgastemperaturen eine Nachoxidation
von Partikeln behindern.

In Abbildung 6-55 sind die berechneten Arbeitsgastemperaturen veranschaulicht, welche bei einer direkten
Einfach-Wassereinspritzung im Brennraum entstehen. Durch die Temperaturverldufe wird ersichtlich, dass erst
in der spiten Kompressionsphase ein ausreichendes Temperaturniveau fiir eine Verdampfung des Wassers
gegeben ist (vgl. auch [39]). Demnach fiihrt eine Einspritzung unterhalb der Siedetemperatur und somit vor dieser
Phase, wie beispielsweise im Ansaugtakt, nur zu einer Erwérmung und Verdunstung des Wassers. Bezogen auf
die Anwendung einer Kanalwassereinspritzung bedeutet dies, dass in der Ansaugphase eingebrachte Wasser-
mengen grofitenteils lange in fliissiger Form vorliegen und erst spit in der Kompressionsphase verdampfen. Der
Miller-Betrieb ist in dieser Hinsicht besonders problematisch, denn umso frither das Einlassventil schlieBt, desto
langer wird der Zeitraum vom FEintritt des Wassers in den Brennraum bis zur Verdampfung. Gehen die fliissigen
Tropfen nicht schnell genug in die Gasphase iiber, erhoht sich die Wahrscheinlichkeit fiir Wandbenetzungen, was
den Wasserwirkungsgrad vermindert. Damit wird klar, dass die Direktwassereinspritzung konzeptbedingt im
Vorteil ist, da die Mdglichkeit fiir eine unmittelbare Einspritzung in der Kompressionsphase besteht. Abbildung
6-55 zeigt, dass der Einfluss des direkt eingespritzten Wassers auf die Arbeitsgastemperatur letztendlich erst im
Endbereich der Kompressionsphase zum Tragen kommt. Demnach nimmt mit zunehmender Wassermenge die
Verdichtungsendtemperatur stetig ab, wodurch zum Ziindzeitpunkt ein niedrigeres Temperaturniveau vorliegt.
Die abnehmende Verdichtungsendtemperatur ermoglicht einen fritheren Ziindzeitpunkt und dadurch friihere
Verbrennungsschwerpunktlagen (siehe Abbildung 6-53). Deutlich erkennbar reduziert sich mit zunehmender
Wassermenge auch die Spitzentemperatur sowie die gesamte Expansionstemperatur, was offensichtlich das
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bereits erlduterte temperaturabhiingige Emissionsverhalten in Abbildung 6-54 erklirt. In diesem Zusammenhang
ist zudem erwdhnenswert, dass trotz sinkender Spitzentemperatur mit zunehmender Wassermenge der Spitzen-
druck steigt (vgl. Abbildung 6-53).
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Abbildung 6-55: Arbeitsgastemperaturen bei direkter Wassereinspritzung [122]

Rahmen ingungen
Aggregat: EZ 1 (b)
Drehzahl: 2000 U/min
Last: 16 bar PMI
DWI-Wassermenge: 1,0 kg/h
-@-50% Verbrennungsschwerpunktlage DWI-Druck: 200 bar
-9 Abgastemperatur Tumbleklappe: 100% (zu)
EV offen AV offen
(bezogen auf 2 mm) zoT (bezogen auf 2 mm)
635 1 T T 23
1 ] Abgastemperatur M
630 : korreliert nicht 22
. m mit H50 -
625 N\‘{ \ 21
O 620 1 Abgastemperatur 20
e ] ' M korreliert ’ - =
3 615 ; | mitHs0 19 O
© ] ' I L c
g 610-*&% \ I 18
% 605 - 17 Q
(] | ] r T
et L \, I
< 600 1 ' / I I 16
]
595 - v'\l 15
4 ' -
590 : 14
1 GDI-S0I -
!
585 T q.tP T 13

360 300 240 180 120 60 0 -60 -120 -180 -240 -300 -360
DWI-SOI [°PKWV.ZOT]

Abbildung 6-56: Einfluss des DWI-Einspritzzeitpunktes auf die Abgastemperatur

Der Einspritzzeitpunkt der Direktwassereinspritzung beeinflusst nicht nur die Arbeitsgastemperatur und damit
das Verbrennungsverhalten, sondern auch die Temperatur des Abgases. In Abbildung 6-56 ist die Abgas-
temperatur und die 50% Verbrennungsschwerpunktlage in Abhdngigkeit des Einspritzzeitpunktes dargestellt.
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Deutlich ersichtlich korreliert in der Ansaug- und Verdichtungsphase die Abgastemperatur mit der Verbrennungs-
schwerpunktlage. Auch in der Expansionsphase ist groftenteils ein Zusammenhang zwischen den beiden Grofen
zu erkennen. Im Gegensatz dazu bewirkt eine direkte Wassereinspritzung in den Ausschiebetakt eine signifikante
Reduktion der Abgastemperatur, obwohl dabei keine klare Korrelation mit der Verbrennungsschwerpunktlage zu
erkennen ist. Daraus lédsst sich schlussfolgern, dass diese Temperaturabnahme nicht direkt mit dem Verbren-
nungsverhalten zusammenhéngt, sondern hauptsichlich auf die Kiihlwirkung des eingespritzten Wassers an sich
zuriickgefiihrt werden kann. Dennoch ist anzumerken, dass das kiithlere Abgas die Bauteiltemperaturen verringert,
was wiederum zu einer kiihleren Ladungsmasse des nachfolgenden Verbrennungszyklus beitragt. So gesehen tragt
eine eingespritzte Wassermenge in den Ausschiebetakt indirekt zu einem geringen Anteil zu einer Klopffestig-
keitssteigerung bei.

Zur ndheren Betrachtung der Auswirkung einer Direktwassereinspritzung in den Ausschiebetakt auf die Klopf-
festigkeit wird eine Wassermengenvariation durchgefiihrt. Hierzu erfolgt zuerst die Vermessung mit einem
Einspritzzeitpunkt in der Kompressionsphase bei 80°KWv.ZOT. Bei der anschliefenden Messreihe befindet sich
der Einspritzzeitpunkt in der Ausschiebephase bei 200°KWn.ZOT. Unter Verwendung dieser beiden Einspritz-
zeitpunkte findet zu guter Letzt eine Messung statt, wobei zusdtzlich zur ersten Kompressionstakt-Einspritzung
eine zweite Ausschiebetakt-Einspritzung mit gleicher Wassermenge ausgefiihrt wird. Im Vergleich zur Einfach-
Einspritzung verdoppelt sich bei dieser kombinierten Zweifach-Einspritzung somit die eingespritzte Wasser-
menge pro Arbeitsspiel. In Abbildung 6-57 sind die Messergebnisse dieser Untersuchung zu sehen.
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Abbildung 6-57: Einfluss einer zusitzlichen Wassereinspritzung in den Ausschiebetakt

Den Ergebnissen in Abbildung 6-57 nach bewirkt eine Einfach-Einspritzung in den Ausschiebetakt nur eine
geringe Verbesserung der 50% Verbrennungsschwerpunktlage. Je nach Wassermenge wird eine Frithverlagerung
um ca. 1,0°KW bis 1,8°KW erreicht. Dieser kleine H50-Vorteil entspricht auch anndhernd dem zusétzlichen
Potential der kombinierten Zweifach-Einspritzung gegeniiber der Kompressionstakt-Einfach-Einspritzung. Im
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Hinblick auf den Kraftstoffverbrauch bietet die Zweifach-Einspritzung allerdings nur bei kleineren Wasser-
mengen ein Reduktionspotential. Wahrenddessen kiihlt die Abgastemperatur unter Einsatz der doppelten Wasser-
menge gleichermafBen doppelt so stark ab. Fiir ein homogenes Brennverfahren, welches im gesamten Motor-
kennfeld mit einem stochiometrischen Luft-Kraftstoff-Gemisch betrieben wird, ist eine zusitzliche Wasser-
einspritzung in den Ausschiebetakt aufgrund des geringen Wirkungsgradvorteils und des verhiltnisméBig hohen
Wasserverbrauches nicht sinnvoll. Daher findet im Rahmen dieser Arbeit keine Weiterverfolgung dieser
Einspritzstrategie statt. Im Hinblick auf Brennverfahren mit sehr hoher spezifischer Leistung, bei denen eine
Gemischanreicherung aus Bauteilschutzgriinden bei hohen Abgastemperaturen erforderlich ist, konnte eine
zusitzliche Wassereinspritzung in den Ausschiebetakt allerdings ein hohes Potential zur Reduktion des Kraft-
stoffverbrauches und der Emissionen bieten.
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Abbildung 6-58: DoE-Intersection-Grafik zur Parameteranalyse einer Zweifach-Direktwassereinspritzung

Die bereits erléduterten Voruntersuchungen in diesem Kapitel zeigen, dass eine Mehrfach-Direktwasserein-
spritzung Potential zur Steigerung des Wasserwirkungsgrades bietet. Parameter, die bei einer Mehrfach-
Einspritzung variiert werden kdnnen, sind zum einen die Einspritzzeitpunkte und zum anderen die Wassermassen-
verteilung. Diesbeziiglich ist zu erwéhnen, dass eine Untersuchung der Wassermassenverteilung nur bis zu einem
bestimmten Verhéltnis moglich ist. Zu extreme Verhéltnisse konnen zu sehr kleinen Ansteuerzeiten des Injektors
fithren, bei denen ein Einspritzvorgang teilweise nicht mehr gewéhrleistet ist. Eine Zweifach-Einspritzung eignet
sich gut zur Untersuchung der Wassermassenverteilung, da hierbei gro3ere Verhéltnisse gewahlt werden konnen
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als beispielsweise bei einer Dreifach-Einspritzung. Um den Einfluss und die Wechselwirkung der Variations-
parameter einer Zweifach-Direktwassereinspritzung genauer zu analysieren, kommt ein Versuchsprogramm auf
Basis des DoE-Verfahrens zum Einsatz. Fiir die Untersuchung wird die zweite Einspritzung bei allen Variationen
aufgrund der vorhergehenden Erkenntnisse fest bei 80°KWv.ZOT appliziert. Die erste Einspritzung variiert
zwischen 100°KWv.ZOT und 320°KWv.ZOT. Im DoE-Versuchsplan sind die Wassermassenverteilungen fest-
gelegt, wobei die minimale Wassermenge einer Einspritzung nicht weniger als 35% der Gesamtmenge betragt.
Ein Schema dieser Vorgehensweise sowie das Ergebnis des DoE-Versuches sind in Abbildung 6-58 in Form einer
Intersection-Grafik dargestellt. Zusitzlich sind die Rahmenbedingungen sowie die variierten Werte in der
Abbildung aufgefiihrt. Bei Betrachtung der DoE-Modellverldufe wird ersichtlich, dass die Wassermassen-
verteilung nahezu keinen Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch, die Verbrennungsschwerpunktlage und die
Verbrennungsstabilitit besitzt. Im Gegensatz dazu zeigt sich fiir diese drei Groflen ein Optimum, wenn die erste
Einspritzung bei 200°KWv.ZOT liegt.
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Abbildung 6-59: DoE-Intersection-Grafik zur Parameteranalyse einer Dreifach-Direktwassereinspritzung

Zusammenfassend zeigt die Analyse der Zweifach-Direktwassereinspritzung, dass in erster Linie die Lage des
ersten Einspritzzeitpunktes einen Einfluss auf das Verbrennungsverhalten hat und nicht die Wassermengen-
verteilung. Im Hinblick auf eine Dreifach-Direktwassereinspritzung stellt sich somit die Frage, ob deren einzelne
Einspritzungszeitpunkte ebenfalls eine Sensitivitét besitzen. Analog zur Zweifach-Einspritzung erfolgt daher die
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Analyse der Dreifach-Einspritzung erneut mit Hilfe des DoE-Verfahrens. In analoger Vorgehensweise wird fiir
die Untersuchung die letzte Wassereinspritzung fest bei 80°KWv.ZOT appliziert. Die erste Einspritzung variiert
im DoE-Versuchsplan zwischen 120°KWv.ZOT und 280°KWv.ZOT. Der Einspritzabstand, welcher hierbei
zwischen der ersten und letzten Einspritzung entsteht, wird durch einen Splitfaktor unterteilt. Dieser Splitfaktor
variiert ebenfalls im Rahmen des DoE-Versuchsplanes. Abhéngig von dem jeweiligen Einspritzabstand und dem
Splitfaktor berechnet sich der zweite Einspritzzeitpunkt. Ein Schema dieser Methodik sowie das Ergebnis in Form
einer Intersection-Grafik sind in Abbildung 6-59 festgehalten. Auch die Rahmenbedingungen und Variations-
werte sind in dieser Abbildung dokumentiert. Mit den berechneten Modellverldufen wird klar, dass die Variation
des Splitfaktors und damit die Lage der zweiten Einspritzung nahezu keine Auswirkung auf den Kraftstoff-
verbrauch, die Verbrennungsschwerpunktlage und die Verbrennungsstabilitdt hat. Nur die Lage des ersten
Einspritzzeitpunktes zeigt einen signifikanten Einfluss auf diese drei Gréfen, wobei sich ein Optimum bei
200°KWv.ZOT identifizieren ldsst. Insgesamt kann mit der Untersuchung der Zweifach- und Dreifach-Direkt-
wassereinspritzung die Erkenntnis gewonnen werden, dass eine gleichméBige Aufteilung der Wassermassen auf
die jeweiligen Einspritzungen sowie eine dquidistante Anordnung der Einspritzzeitpunkte sich nicht als Nachteil
herausstellt und somit vollig ausreichend ist. Unter Reflektion dieser Ergebnisse ldsst sich vermuten, dass die
Aufteilung einer direkt eingespritzten Wassermenge in mehrere Einspritzungen die Findringtiefe des Sprays
verringert, was Wandbenetzungseffekte reduziert. Die untersuchten Verhiltnisse der Wassermengenaufteilung
bei der Zweifach-Einspritzung scheinen sich demnach nicht signifikant auf die Stirke der Wandbenetzung
auszuwirken. Gleiches gilt fiir die Lage der zweiten Einspritzung bei Anwendung einer Dreifach-Einspritzung.
Sowohl bei der Zweifach- als auch bei der Dreifach-Einspritzung liegt das Optimum der ersten Einspritzung bei
200°KWv.ZOT. Da zu diesem Zeitpunkt ein groBer Abstand zwischen Wasserinjektor und Kolbenoberflache
vorliegt, ldsst dies auf verminderte Kolbenbenetzungsvorgénge schlieen.

In den bisher erlauterten Untersuchungen zur Wassereinspritzung wurde die Ansaugtemperatur stets konstant
gehalten. Hohere Ansaugtemperaturen sind besonders im aufgeladenen Betriebsbereich nachteilig, da sich die
Dichte der Luft verringert und die Klopffestigkeit sinkt. Um zu kléren, welches Potential die Direktwasser-
einspritzung bei einer Zunahme der Ansaugtemperatur besitzt, wird eine Variation der Saugrohrtemperatur bei
hoherer Teillast durchgefiihrt. Die Ergebnisse dieser Analyse sind in Abbildung 6-60 dargestellt. Deutlich
erkennbar nimmt die Klopffestigkeit ohne Wassereinspritzung mit zunehmender Saugrohrtemperatur rapide ab.
Die daraus resultierende Verschiebung der Verbrennungsschwerpunktlagen in Richtung spat wirkt sich entspre-
chend negativ auf den Kraftstoffverbrauch aus. Auch der Ladedruck nimmt deutlich zu, da die Dichteabnahme
infolge der hoheren Lufttemperatur im Brennraum kompensiert werden muss und aufgrund des Wirkungsgrad-
abfalls zusitzlich mehr Luft-Kraftstoff-Gemisch bendtigt wird. Im Gegensatz dazu ldsst sich diese Abnahme
der Klopffestigkeit bei hoher Saugrohrtemperatur durch den Einsatz einer Einfach-Direktwassereinspritzung
beachtlich abschwichen. Bei Wassereinspritzung reagiert das Verbrennungsverhalten folglich nicht so sensibel
auf eine Zunahme der Ansaugtemperatur. Infolgedessen liegen auch signifikant niedrigere Kraftstoffverbriduche
bei hohen Ansaugtemperaturen vor. Auch der Ladedruckbedarf reduziert sich unverkennbar. Noch deutlicher wird
dieser Vorteil bei Anwendung einer Dreifach-Direktwassereinspritzung. Diese Beobachtungen lassen darauf
schlieBen, dass bei hoheren Lufttemperaturen auch die Verdampfungsrate des Wassers bis zum Ziindzeitpunkt
zunimmt. Der somit gestiegene Wasserwirkungsgrad kompensiert zu einem groflen Teil die negative Auswirkung
der erhdhten Ansauglufttemperatur auf die Klopffestigkeit. Wie in Kapitel 3.2 erldutert ist insbesondere beim
Miller-Brennverfahren ohne Wassereinspritzung eine leistungsstarke Ladeluftkiihlung erforderlich, um hohe
Ansaugtemperaturen bei hohen Ladedriicken zu vermeiden. Den Untersuchungsergebnissen nach kdnnte bei einer
Kombination des Miller-Brennverfahrens mit der kostenintensiven Direktwassereinspritzungstechnologie der
Aufwand fiir die Ladeluftkiihlung reduziert werden, um die Gesamtsystemkosten im Rahmen zu halten.
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Abbildung 6-60: Potential der Direktwassereinspritzung bei hoheren Ansaugtemperaturen

Um den Einfluss des Wassers auf die Geschwindigkeit der Verbrennungsreaktionen tiefgreifender zu quantifi-
zieren, wird eine abschlieBende Grundlagenuntersuchung auf Basis der Kanal- und Direktwassereinspritzung
durchgefiihrt. Fiir die Analyse erfolgt im ersten Schritt eine Referenzmessung ohne Wassereinspritzung an
der Klopfgrenze. AnschlieBend findet eine Messung bei aktivierter Wassereinspritzung ohne Nachzug des
Zindwinkels statt. Darauffolgend wird der Ziindwinkel soweit in Richtung friih verstellt, bis der gleiche 50%
Verbrennungsschwerpunkt erreicht ist, wie bei der Referenzmessung ohne Wassereinspritzung. Mit aktiver
Wassereinspritzung und einer weiteren Verschiebung des Ziindwinkels in Richtung friih erfolgt letztendlich die
Messung an der Klopfgrenze. Abbildung 6-61 veranschaulicht die Ergebnisse dieser Analyse. Ohne Friithver-
stellung des Ziindwinkels fiihrt eine Wassereinspritzung demnach zu einer deutlichen Zunahme der Brenndauer
und einer unverkennbar spéteren 50% Verbrennungsschwerpunktlage. Der vorliegende Effekt ldsst sich auf die
Temperaturabnahme des Arbeitsgases und den erhdhten Anteil an inertem Wasserdampf zuriickfiihren, was beides
zu einer Geschwindigkeitsabnahme der Verbrennungsreaktionen fiihrt. Bei der Direktwassereinspritzung ist
dieses Verhalten signifikant stéirker ausgeprégt als bei der Kanalwassereinspritzung, da bis zum Ziindzeitpunkt
mehr Wasser verdampft, was entsprechend zu einem kiihleren Arbeitsgas und einem hoheren Inertgasanteil fiihrt.
Durch die Analyse ldsst sich somit die Erkenntnis gewinnen, dass eine Wassereinspritzung generell zu
langsameren Verbrennungsreaktionen fiihrt, was im Grunde genommen einen Wirkungsgradnachteil verursacht.
Erst durch die massiv gestiegene Klopffestigkeit, welche eine beachtliche Friihverstellung des Ziindwinkels
ermoglicht, konnen diese negativen Auswirkungen auf den Wirkungsgrad iiberkompensiert werden. Infolge der
fritheren Verbrennungsschwerpunktlagen und den damit korrelierenden kiirzeren Brenndauern wird schlussend-
lich eine Wirkungsgradsteigerung realisierbar.
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Abbildung 6-61: Wirkung der Wassereinspritzung auf die Verbrennungsgeschwindigkeit

6.4.2 Einspritzstrategieuntersuchungen am Vollmotor

Die Voruntersuchungen in Kapitel 6.4.1 weisen darauf hin, dass sich die Direktwassereinspritzung besonders
fiir die Kombination mit dem Miller-Brennverfahren eignet. Vor dem Hintergrund einer Bewertung dieser Tech-
nologie fiir potentielle Serienanwendungen und um die Ubertragbarkeit der Einzylinder-Ergebnisse zu priifen,
wird ein Vollmotoraggregat mit Komponenten fiir die Direktwassereinspritzung ausgestattet. Wie in Kapitel 5.1
erldutert verfiigt das Vollmotoraggregat VM 1 im Vergleich zu den Einzylinderaggregaten, welche im Rahmen
der Voruntersuchungen eingesetzt werden, iiber eine identische Brennraumform sowie Nockenwellenkonfigu-
ration. Abweichend zu diesen mit € = 12,8 verdichteten Einzylindern besitzt das Vollmotoraggregat ein etwas
geringeres Verdichtungsverhiltnis von € = 12,0 und den in Abbildung 6-13 (sieche Kapitel 6.2.1) dargestellten
Hochtumblekanal A. Ohne Wassereinspritzung wird das Vollmotoraggregat VM 1 im Miller-Betrieb bei hoheren
Lasten mit einer speziellen Benzineinspritzstrategie betrieben, welche eine verbrennungsstabilisierende Wirkung
besitzt. Die Kraftstoffeinspritzstrategie besteht aus insgesamt drei einzelnen Einspritzungen pro Arbeitsspiel.
Bei den drei einzelnen Einspritzungen handelt es sich um zwei Haupteinspritzungen im Ansaugtakt und eine
ziindungsnahe Minimaleinspritzung (vgl. Kapitel 6.3). In Anbetracht der Wassereinspritzungstechnologie wirft
dies die Frage auf, ob diese Benzineinspritzstrategic ohne Weiteres mit einer direkten Wassereinspritzung
kombiniert werden kann.

Um den FEinfluss unterschiedlicher Kombinationen von Benzin- und Direktwassereinspritzungsstrategien zu
bewerten, wird ein Vergleich bei hoherer Teillast durchgefiihrt. Als Benzineinspritzstrategie kommt dabei
entweder eine Einfach-Einspritzung bei 290°KWv.ZOT (GDI-S) oder die bereits erlduterte Mehrfach-Ein-
spritzung (GDI-M) zum Einsatz. Die jeweilige Benzineinspritzstrategie wird fiir die Analyse dann mit einer
Einfach-Direktwassereinspritzung bei 80°KWv.ZOT (DWI-S) oder einer Dreifach-Direktwassereinspritzung
(DWI-M), bei welcher die Einspritzzeitpunkte bei 200°, 140° und 80°KWv.ZOT liegen, kombiniert. Fiir die
Untersuchung wird so viel Wassermenge eingespritzt, bis sich keine weitere Verbrauchsreduktion mehr einstellt.
Die in Abbildung 6-62 gegeniibergestellten Messergebnisse zeigen somit den Zustand bei minimalem Kraft-
stoffverbrauch.
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Abbildung 6-62: Auswirkungen unterschiedlicher Wasser- und Benzineinspritzstrategien am Vollmotor

Der Vergleich der Referenzmessungen ohne Wassereinspritzung in Abbildung 6-62 verdeutlicht, dass die
Mehrfach-Benzineinspritzung gegeniiber der Einfach-Benzineinspritzung grundsitzlich Vorteile hinsichtlich der
Verbrennungsstabilitét, der Klopffestigkeit und dem Kraftstoffverbrauch bietet. Allerdings steigt die Partikel-
konzentration bei der Mehrfach-Benzineinspritzung infolge der ziindungsnahen Minimaleinspritzung signifikant
an (fiir Erlauterung der Ursache siehe Kapitel 6.3). Das hochste Potential beziiglich Wirkungsgrad und Lauf-
ruheverhalten zeigt die Kombination aus Mehrfach-Benzineinspritzung und Mehrfach-Direktwassereinspritzung
(GDI-M + DWI-M). Die gemessene Partikelkonzentration ist dabei mit dem Niveau der Mehrfach-Benzinein-
spritzung ohne Wassereinspritzung (GDI-M) vergleichbar. Demnach fiihrt die Mehrfach-Direktwassereinsprit-
zung in dieser Kombination kaum zu einer weiteren Verschlechterung der Partikelemissionen. Den Messdaten
nach empfiehlt sich fiir eine Wirkungsgradsteigerung, bei gleichzeitig moglichst geringen Partikelemissionen,
allerdings eine zeitliche Trennung der Kraftstoff- und Wassereinspritzung. Diese Beobachtung deckt sich mit den
Erkenntnissen aus den Voruntersuchungen in Kapitel 6.4.1. Demnach fiihrt die Kombination der Einfach-
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Benzineinspritzung mit einer Einfach-Wassereinspritzung (GDI-S + DWI-S) entsprechend zu der geringsten
Partikelkonzentration. Dafiir fallt jedoch die Wirkungsgradsteigerung im Vergleich zu den iibrigen Strategien, bei
denen keine so starke zeitliche Trennung der Benzin- und Wassereinspritzung erfolgt, geringer aus. Insgesamt
veranschaulicht die Untersuchung, dass sich die charakteristischen Eigenschaften der jeweiligen Kraftstoff- und
Wassereinspritzstrategien in Kombination zumeist ergénzen.
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Abbildung 6-63: Verbrennungsverhalten bei Direktwassereinspritzung am Vollmotor VM 1

Abbildung 6-63 veranschaulicht das Potential der Direktwassereinspritzung im Vollmotorkennfeld. Verglichen
wird dabei das Verbrennungsverhalten bei Mehrfach-Kraftstoffspritzung, sowohl ohne als auch mit hochwirk-
samer Mehrfach-Direktwassereinspritzung. Trotz klopffestigkeitssteigerndem Miller-Betrieb treten ohne Wasser-
einspritzung, besonders bei Drehzahlen unterhalb von 2000 U/min und hohen Lasten, sehr spéte Verbrennungs-
schwerpunktlagen auf, wodurch in diesem Kennfeldbereich verhéltnisméaBig hohe Kraftstoffverbrauche entstehen.
Die Anwendung der Direktwassereinspritzung erzielt eine Frithverlagerung der Schwerpunklagen von ungefahr
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8°KW bis 14°KW. Daraus resultiert vor allem bei niedrigeren Drehzahlen eine massive Reduktion des Kraft-
stoffverbrauches. Bemerkenswerterweise stellt sich dabei in groBen Teilen des Kennfeldes annidhernd derselbe
effektive Kraftstoffverbrauch ein. Zusétzlich wird die Standardabweichung des indizierten Mitteldruckes grof3ten-
teils halbiert, was die Laufruhe bei hohen Lasten auf3erordentlich verbessert.

In Abbildung 6-64 ist der stiindliche Kraftstoff- und Wasserverbrauch des Vollmotors sowie das daraus
resultierende Wasser-Kraftstoff-Verhéltnis veranschaulicht. Die Werte zeigen den Zustand bei bestmdglichem
Wirkungsgrad, welcher mit der Direktwassereinspritzung am Vollmotor VM 1 erreicht werden kann. In dem
vermessenen Kennfeldausschnitt betridgt der Wasserverbrauch ca. 50% bis 80% des Kraftstoffverbrauches.
Uberwiegend steigt die bendtigte Wassermenge mit zunehmender Drehzahl an. Nach den bisherigen Erkennt-
nissen zur Wassereinspritzung ist in diesem Zusammenhang anzumerken, dass der Kraftstoffverbrauch, tiblicher-
weise mit zunehmender Wassermenge, in Form einer Sittigungskurve sinkt (vgl. Abbildung 6-53). Demnach
reduziert sich mit immer hoheren Wassermengen stetig die dazugewonnene Wirkungsgradverbesserung, bis
letztendlich eine vollstindige Stagnation eintritt. Daraus lésst sich ableiten, dass kleinere Wassermengen
effizienter zur Reduktion des Kraftstoffverbrauches genutzt werden. Im Hinblick auf eine Serienanwendung ist
daher abzuwigen, ob die Nutzung des maximalen Potentials der Direktwassereinspritzung zielfiihrend ist.
Angesichts des damit einhergehenden hohen Wasserverbrauches ist die Einspritzung kleinerer Wassermengen,
die bereits eine verhdltnisméfBig hohe Wirkungsgradsteigerung bewirken, empfehlenswerter. Des Weiteren ist zu
beriicksichtigen, dass es sich bei den Direktwassereinspritzungskomponenten sowie bei dem Vollmotor selbst um
Prototypenstinde handelt. Ein weiterer Ansatz zur Senkung des Wasserverbrauches besteht folglich darin, den
Fokus bei der Weiterentwicklung der Direktwassereinspritzungstechnologie auf einen moglichst hohen Wasser-
wirkungsgrad zu legen.
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Abbildung 6-64: Wasser-Kraftstoff-Verhiltnis bei Direktwassereinspritzung am Vollmotor VM 1

Mit Abbildung 6-65 wird ersichtlich, dass der Ladedruckbedarf in allen Betriebspunkten sinkt, in denen die
Direktwassereinspritzung zur Anwendung kommt. In dem vermessenen Kennfeldausschnitt betrdgt die Lade-
druckreduktion zwischen 6% bis 16%, wobei die grofiten Vorteile bei niedrigeren Drehzahlen zu beobachten sind.
Aufgrund der fritheren Verbrennungsschwerpunktlagen (siche Abbildung 6-63) steigt der Spitzendruck zwischen
20% und 50% an. Wie bereits erldutert verbessert sich die Verbrennungsstabilitét bei direkter Wassereinspritzung.
Dadurch wird das Risiko, dass vereinzelte Arbeitszyklen den maximalen Spitzendruck des Motors bei hohen
Lasten stark iiberschreiten, leicht entscharft. Dennoch verdeutlichen die Messwerte, dass Motoren mit Direkt-
wassereinspritzungstechnologie fiir entsprechend hohe Spitzendriicke ausgelegt sein miissen. Andernfalls ist eine
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Limitierung der eingespritzten Wassermenge erforderlich, um mechanische Schiden zu vermeiden, wodurch
genau genommen nicht das volle Potential nutzbar ist.
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Abbildung 6-65: Druck- und Temperaturverhéltnisse bei Direktwassereinspritzung am Vollmotor VM 1

Infolge des kiihleren Abgases reduziert sich des Weiteren die Temperatur des motornah verbauten Katalysators
um durchschnittlich ca. 100°C (siche Abbildung 6-65). Die Light-Off-Temperatur wird dabei allerdings keines-
falls unterschritten, wodurch ein massiver Einfluss des Temperaturabfalls auf die Konvertierungsrate des Kataly-
sators ausgeschlossen werden kann. Einzig bei Anwendung der Direktwassereinspritzungstechnologie in einem
stark elektrifizierten Antriebsstrang wiirde durch das kiihlere Temperaturniveau des Katalysators theoretisch ein
Nachteil entstehen, da es bei rein elektrischer Fahrt und abgeschaltetem Verbrennungsmotor schneller zu einer
Auskiihlung des Abgasnachbehandlungssystems kommen konnte.
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Mit den Voruntersuchungen am Einzylinderaggregat in Kapitel 6.4.1 ist festzustellen, dass mit zunehmender
Wassermenge die NOx- und die CO-Emissionen leicht sinken, wihrend die HC-Emissionen ansteigen (vgl.
Abbildung 6-54). Wie die Vor-Kat-Emissionen in Abbildung 6-66 zeigen, lisst sich dieses Verhalten auch am
Vollmotor wiederfinden. Zudem sind in der Abbildung auch die Nach-Kat-Emissionen dargestellt, wodurch der
Einfluss der Direktwassereinspritzung auf die Abgasnachbehandlung veranschaulicht wird. Den Messdaten
nach spiegelt sich die Abnahme der NOx-Rohemissionen mit zunehmender Wassermenge ebenfalls in einer
Verringerung der NOx-Emissionen nach dem Katalysator wider. Dabei wird sogar eine Erhohung der NOx-
Konvertierungsrate verzeichnet. Im Gegensatz dazu ist das Verhalten der HC-Emissionen nach Katalysator
deutlich kritischer. Die HC-Rohemissionen werden nicht ausreichend konvertiert und steigen nach Katalysator
korrelierend an. Auffélligerweise nehmen auch die CO-Emissionen nach Katalysator zu, obwohl die CO-Roh-
emissionen mit hoheren Wassermengen leicht sinken. Insgesamt l4sst sich bei Wassereinspritzung eine leichte
Abnahme der HC- und CO-Konvertierungsrate beobachten.
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Abbildung 6-66: Einfluss der DWI auf die Abgasnachbehandlung am Vollmotor VM 1

Diese in Abbildung 6-66 festgehaltenen Beobachtungen fithren zu dem Schluss, dass die unter Wassereinspritzung
erzeugten Rohemissionen das Konvertierungsverhalten des Drei-Wege-Katalysators maflgeblich beeinflussen.
Mit zunehmender Wassermenge reduziert sich die Verfligbarkeit von NOx als potentielles Oxidationsmittel
fiir HC und CO. Es findet somit keine ausreichende Oxidation der deutlich im Uberangebot vorliegenden HC-
Rohemissionen statt, wodurch es zu HC-Durchbriichen nach Kat kommt. Des Weiteren wird auch die Oxidation
von CO zu CO; erschwert, worauthin ein Konzentrationsanstieg nach Kat ersichtlich wird. Offensichtlich lassen
sich sehr hohe HC- und CO-Emissionen nach Katalysator durch eine Reduktion der eingespritzten Wassermenge
verringern. Dies wiirde allerdings zu Motorwirkungsgradverlusten aufgrund spaterer Verbrennungsschwerpunkt-
lagen fiihren. Um diesen Effizienzverlust moglichst gering zu halten, beziehungsweise zu kompensieren, miisste
der Wasserwirkungsgrad theoretisch weiter gesteigert werden. Demzufolge fiihrt die Untersuchung zu der
Erkenntnis, dass ein hoher Wasserwirkungsgrad fiir einen hohen Motorwirkungsgrad bei geleichzeitig niedrigen
Schadstoffemissionen essentiell ist.
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6.4.3 Ansitze zur Steigerung des Wasserwirkungsgrades

Den Voruntersuchungen in Kapitel 6.4.1 nach erreicht die Direktwassereinspritzung eine grofere Klopffestig-
keitssteigerung als die Kanalwassereinspritzung. Im Vergleich zur Kanalwassereinspritzung handelt es sich bei
der Direktwassereinspritzung jedoch um ein sehr kostenintensives System. Diese Tatsache fiihrt zu der Motivation
das Potential der Kanalwassereinspritzung weiter zu verbessern. Des Weiteren deuten die durchgefiihrten
Analysen zur Direktwassereinspritzung am Einzylinder und Vollmotor darauf hin, dass eine schnellere und
vollstindigere Verdampfung des Wassers bis zum Ziindzeitpunkt sowie die Minimierung von Brennraumwand-
benetzungen eine weitere Steigerung des Wasserwirkungsgrades bewirken konnte. Aus diesen Griinden werden
im Folgenden, sowohl fiir die Kanalwassereinspritzung als auch fiir die Direktwassereinspritzung, weitere
Ansitze zur Optimierung der Technologie untersucht. Diese Untersuchungen finden dabei ausschlieBlich am
Einzylinderaggregat EZ 3 statt, welches mit dem Hochtumblekanal B ausgestattet ist und somit iiber ein
vergleichsweise hohes Ladungsbewegungsniveau verfiigt (vgl. Kapitel 6.2.1).

Beziiglich einer mdglichst schnellen Verdampfung des Wassers weist die Kanaleinspritzung systembedingt
Nachteile gegeniiber der Direktwassereinspritzung auf. Der Einspritzdruck ist wesentlich geringer und das Wasser
kann nicht unmittelbar in die Kompressionsphase eingebracht werden. Um dennoch hohe Verdampfungsraten mit
der Kanalwassereinspritzung zu erreichen besteht ein Ansatz darin die Tropfengréf3e zu reduzieren. Dieser Ansatz
wird in einer weiterfilhrenden Untersuchung bewertet und in den folgenden Abschnitten dieses Kapitels néher
erldutert. Eine Herausforderung bei der Umsetzung besteht darin, dass bei einer Reduktion der Tropfengrofie
dennoch ein ausreichender Durchfluss des Injektors gewihrleistet sein muss, damit die Einspritzdauer fiir die
notwendigen Wassermengen die Offnungszeit des Einlassventils nicht iiberschreitet. Andernfalls wiirden sich die
Wand- und Ventiltellerbenetzung verstidrken. Im Rahmen der Voruntersuchungen in Kapitel 6.4.1 wird ein
magnetisch betriebener Mehrlochventil-Injektor (PWI-MLV-Injektor) verwendet, welcher in Abbildung 6-67 zu
sehen ist. Zur Erzeugung moglichst kleiner Tropfen kommt als weiteres Zerstaubungskonzept das Drall-Prinzip
zum FEinsatz.

Bezeichnung PWI-MLV-Injektor PWiI-Drall-Injektor PWI-Diise (a/b) PWI-Konzept-Injektor

ll/lﬁﬁ é,oweo A/G.=80 é,owso
0=26

Spraybild Schnitt

Spraytechnologie 10 Loch Spray Drall Drall Drall
Statischer Durchfluss 3 3 a) 3,0 cmd/s 3
bei 10 bar 7 cmd/s 3 cmd/s b) 3.5 cm¥s 2,3 cm’/s

Abbildung 6-67: Varianten der PWI-Injektoren und -Spraybilder

Neben dem Mehrlochventil-Injektor sind in Abbildung 6-67 drei weitere Injektor-Varianten zu sehen, die nach
dem Drall-Prinzip arbeiten. Mit der Abbildung wird dartiiber hinaus ersichtlich, dass der PWI-MLV-Injektor zwei
Spraykeulen besitzt, die im Einbauzustand auf die Einlassventile gerichtet sind. Die {ibrigen Drall-Injektoren
weisen einen hdochstens halb so groen Durchfluss auf und verfiigen iiber ein kegelformiges Spraybild.

Sowohl der PWI-MLV-Injektor als auch der PWI-Drall-Injektor sind speziell entwickelte Kanalwasserinjektoren,
deren Aufbaukonzept urspriinglich von Kanalbenzininjektoren abgeleitet wurde. Dahingegen besitzt die PWI-
Diise, welche eigentlich im Motorsportsegment und zur Leistungssteigerung eingesetzt wird, einen grundlegend
anderen Aufbau. Ein spezielles Drall-Element in der Spitze der Diise sorgt fiir eine sehr feine Zerstdubung
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des Wassers. Je nach Version (a oder b) besitzt die PWI-Diise einen unterschiedlichen statischen Durchfluss.
Nachteil dieses Konzeptes ist, dass bei einer Taktung der Wasserzufuhr das Spray jeweils beim Auf- und Abbau
zusammenfillt, wobei groBe Tropfen entstehen. Um diesen Effekt zu verringern wurde im Rahmen der Unter-
suchungen ein neuartiger Konzept-Injektor angefertigt. Dieser Konzept-Injektor besteht aus einem MLV-Injektor,
bei dem die Streuscheibe entfernt und durch eine abgetrennte Spitze der PWI-Diise inklusive des Drall-Elements
ersetzt wurde. Ziel dieses Aufbaus ist die Minimierung des Totvolumens zwischen Offnungsventil und Drall-
Element, was letztendlich den Sprayaufbau und —abbau verbessern soll. Abbildung 6-68 zeigt Spraykammer-
aufnahmen unter Atmosphérendruck und Raumtemperatur mit dem PWI-Konzept-Injektor bei einem Betrieb mit
7 bar Wassereinspritzdruck. Mit den Aufnahmen wird ersichtlich, dass zu Beginn und am Ende der Einspritzung
vereinzelt groBe Tropfen entstehen. Grofitenteils werden wiahrend der gepriiften Ansteuerzeit allerdings sehr
kleine Tropfen generiert. Somit liegt bei vollstindig ausgeprigtem Spraybild eine sehr feine Zerstaubung des
Wassers vor.
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Abbildung 6-68: Optische Aufnahmen des PWI-Konzept-Injektor-Spraybildes mit 7 bar Wasserdruck

Im Hinblick auf die Direktwassereinspritzung stellt sich die Frage, welches Potential das Spraybild zur Steigerung
des Wasserwirkungsgrades bietet. Offensichtlich hat die Ausrichtung des Wassersprays einen Einfluss auf die
Wandbenetzung sowie auf die Interaktion mit der Ladungsbewegung. In einer Analyse, welche in den folgenden
Abschnitten erldutert wird, findet daher ein Vergleich von Injektoren mit unterschiedlichen Spraybildern statt.

Fiir die Untersuchung stehen vier unterschiedliche DWI-Spray-Varianten im Fokus, die in Abbildung 6-69
aufgefiihrt sind. Das DWI-Spray-A, welches auch bei den Voruntersuchungen in Kapitel 6.4.1 zum Einsatz
kommt, besitzt fiinf Strahlkeulen, die tendenziell in Richtung der Zylinderlaufbahn ausgerichtet sind. Dahingegen
ist das DWI-Spray-B um 7° Grad steiler in Richtung Kolben gekippt. Bei dem DWI-Spray-C verfiigen die
jeweiligen Strahlkeulen zusétzlich iiber eine unterschiedliche Massenverteilung. Entsprechend wird mehr Wasser-
masse an die unteren zwei Strahlkeulen und damit mehr in Richtung Kolben verteilt. Anstatt einer ungleichen
Massenverteilung besitzt das DWI-Spray-D eine Strahlkeule mehr und damit insgesamt sechs Strahlkeulen.
Unabhéngig vom Spraybild verfiigen alle Injektoren iiber den selben statischen Durchfluss.

109



Ergebnisse

Bezeichnung

DWI-Spray-A

DWI-Spray-B

DWI-Spray-C

DWI-Spray-D

Spraybild

Spraytechnologie

5 Loch Spray,

5 Loch Spray
7 steiler zu Spray A,

6 Loch Spray,

bei 100 bar

5 Loch Spray 7 steiler zu Spray A ungleiche 7 steiler zu Spray A
Massenverteilung
Statischer Durchfluss 13 cm3s 13 emd/s 13 cmd/s 13 cmd/s

Abbildung 6-69: Varianten der DWI-Injektoren und -Spraybilder

DWI-Spray-A, 200 bar, 1500 ys nach SEB I

DWI-Spray-B, 200 bar, 1500 ys nach SEB

DWI-Spray-C, 200 bar, 1500 ys nach SEB I

DWI-Spray-D, 200 bar, 1500 ys nach SEB

Abbildung 6-70: Optische Aufnahmen unterschiedlicher DWI-Spraybilder [123]
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In Abbildung 6-70 sind optische Sprayaufnahmen der unterschiedlichen DWI-Spraybildvarianten zu sehen. Der
Einspritzdruck bei dieser beriihrungslosen Vermessung betragt dabei jeweils 200 bar. Die Hochgeschwindigkeits-
aufnahmen, welche den Zeitpunkt bei 1500 ps nach sichtbarem Einspritzbeginn (SEB) zeigen, wurden mittels
Durchlichtverfahren (siehe Anhang C) unter Atmosphéirendruck und Raumtemperatur erstellt. Grundsétzlich ist
anzumerken, dass es mit zunehmend dunkleren Schatten in den Sprayaufnahmen zu einer Uberlagerung von einer
ansteigenden Anzahl fein zerstdubter Tropfen bei gleichzeitiger Erhohung der Wassermassenkonzentration in
dem entsprechenden Bereich kommt. Im Vergleich zum DWI-Spray-A wird bei den Varianten -B, -C und -D der
steilere Einspritzwinkel in Richtung Kolben deutlich. Anhand der geringfiigig unterschiedlichen Schattenver-
teilungen lésst sich tendenziell nur beim DWI-Spray-D auf eine leicht hohere Tropfenkonzentration im Bereich
der unteren Strahlkeulen schlieBen, wobei anzumerken ist, dass diese Sprayvariante die einzige ist, welche drei
statt zwei untere Strahlkeulen besitzt. Die konstruktive Auslegung einer leicht unterschiedlichen Wassermassen-
verteilung des DWI-Sprays-B und -C (vgl. Abbildung 6-69) lésst sich in den optischen Sprayaufnahmen nicht
eindeutig identifizieren.
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Abbildung 6-71: Quantifizierung der DWI-Sprayeigenschaften unterschiedlicher Spraybilder [123]

Ergéinzend quantifiziert Abbildung 6-71 die Sprayeingenschaften der unterschiedlichen DWI-Spraybilder (néhere
Erléuterungen zur Ermittlung der Sprayparameter im Anhang C). Der eingestellte Einspritzdruck betrégt hierbei
200 bar, wobei die DWI-Injektoren zur Analyse maximal 2000 us lang angesteuert werden. In diesem Zusammen-
hang ist anzumerken, dass eine Ansteuerdauer von 2000 ps pro Arbeitszyklus einer Wassermenge von ca. 1,8 kg/h
bei einer Motordrehzahl von 2000 U/min entspricht. Generell ist bei allen Sprayvarianten mit einer Verlin-
gerung der Injektoransteuerdauer eine Zunahme der maximalen Sprayeindringtiefe bis kurz vor Einspritzende zu

111



Ergebnisse

beobachten. Bezogen auf die Ansteuerdauer weisen dabei fast alle Sprayvarianten nahezu dieselbe maximale
Sprayeindringtiefe und gemittelte Strahleindringtiefe auf. Einzig das DWI-Spray-C zeigt im Bereich zwischen
1000 ps und 2000 ps leicht geringere Eindringtiefen. Im Vergleich besitzt das DWI-Spray-A die hochste
maximale Spraybreite, wiahrend das DWI-Spray-D diesbeziiglich die geringsten Werte zeigt. Die ausgepréigten
Spraykegel der Sprayvarianten korrelieren tiberwiegend mit den Werten der maximalen Spraybreite.

In vorangegangenen Analysen zur Direktwassereinspritzung wurden Wassermengenvariationen stets mit einem
festen SOI durchgefiihrt. Insbesondere bei einer Einspritzung in der spiten Kompressionsphase verringert sich
der Abstand zwischen Kolben und Wasserspray deutlich mit zunehmender Wassermenge. Hierbei erhoht sich die
Wahrscheinlichkeit, dass das Wasserspray den Kolben benetzt. Um diesen Effekt bei hohen Wassermengen zu
vermeiden ist es daher empfehlenswert das Ende der Einspritzung anstatt den Start fest vorzugeben. Mit einem
festen EOI wandert der SOI mit zunehmender Wassermenge demnach in Richtung frith. Abbildung 6-72 zeigt
den Einfluss eines konstant gehaltenen DWI-SOI und DWI-EOL

-@- DWI-Mengenvariation mit EOl = 60 °KWv.ZOT
o DWI-Mengenvariation mit SOl = 82,5°KWv.ZOT
BI-Sattigungspunkt o DWIEO! Variation it 1,5 kg/h
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Abbildung 6-72: Einfluss des DWI-SOI und DWI-EOI

Zur Analyse wird im ersten Schritt eine EOI-Variation mit einer gleichbleibenden Wassermenge von 1,5 kg/h bei
hoherer Teillast durchgefiihrt. Wie aus dem Verlauf der Verbrennungsschwerpunktlagen in Abbildung 6-72
hervorgeht befindet sich dabei das Optimum bei einem EOI von 60°KWv.ZOT. Mit diesem optimierten EOI
erfolgt im néchsten Schritt die Durchfilhrung einer Wassermengenvariation, die bei einer Wassermenge von
1,8 kg/h zu einem Kraftstoffverbrauchsoptimum fiihrt. Der in diesem Punkt vorliegende SOI wird als fester
Einspritzzeitpunkt fiir eine zweite nachfolgende Wassermengenvariation festgelegt. Folglich liegt ab einer
Wassermenge von 1,8 kg/h das Einspritzende also spéter als 60°KWv.ZOT, wodurch das Spray einen geringen
Abstand zum Kolben aufweist. Mit Abbildung 6-72 wird allerdings ersichtlich, dass unabhéngig von einem festen
DWI-SOI oder DWI-EOI dieselben Schwerpunktlagen und Kraftstoffverbriduche entstehen. Daraus lésst sich
schlussfolgern, dass die Limitierung des Einspritzendes zur Vermeidung einer verstirkten Kolbenbenetzung bei
hohen Wassermengen zwar theoretisch sinnvoll ist, sich aber in der Praxis nicht entscheidend auswirkt. Dies ist
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vermutlich darauf zuriickzufiihren, dass im Kraftstoffoptimum die maximal verdampfbare Wassermenge erreicht
ist. Unabhéngig von einem festen SOI oder EOI findet bei noch hdheren Wassermengen frither oder spéter eine
Kolbenbenetzung des tibrigen fliissigen Anteils durch die Aufwértsbewegung des Kolbens statt.
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Abbildung 6-73: Wassermengenvariation mit unterschiedlichen Kanal- und Direktwasserinjektoren

Um die vorgestellten Kanal- und Direktwasserinjektoren (vgl. Abbildung 6-67 und Abbildung 6-69) zu ver-
gleichen wird eine Wassermengenvariation bei hoherer Teillast durchgefiihrt. Die Ergebnisse sind aus Abbildung
6-73 zu entnehmen. Fiir die Wassermengenvariation wurden die Einspritzzeitpunkte der jeweiligen Wasser-
injektoren zuvor mit dem Ziel eines minimalen Kraftstoffverbrauches optimiert. Im Hinblick auf die 50%
Verbrennungsschwerpunktlagen zeigt sich bei den PWI-Injektoren eine stetige Verbesserung mit Zunahme der
Wassermenge. Allerdings weisen die jeweiligen PWI-Injektoren alle dasselbe Potential zur Klopffestigkeits-
steigerung und damit zur Kraftstoffreduktion auf, da die Messkurven nahezu aufeinanderliegen. Selbst eine
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Einspritzung mit dem PWI-MVL-Injektor auf geschlossene Einlassventile bei 200°KWn.ZOT bewirkt, im
Vergleich zu einer Einspritzung bei gedffneten Einlassventilen, kaum eine Verschlechterung der Schwerpunkt-
lagen. Auch am Einzylinderaggregat EZ 3 ldsst sich die Verbrennungsstabilitdt nicht mit der Kanalwasserein-
spritzung verbessern, was sich mit den Beobachtungen in den Voruntersuchungen in Kapitel 6.4.1 deckt. Somit
besitzt keines der unterschiedlichen PWI-Konzepte zur Spraybildung besondere Vorteile. Hinsichtlich der
Wassereinspritzung mittels PWI-Diise zeigt Abbildung 6-74 erginzend, dass auch unterschiedliche Diisen-
positionen (vgl. Kapitel 5.1) kein weiteres Potential zur Klopffestigkeitssteigerung bieten.

24 L -@- PWI-MLV-Injektor, SOl = 320°KWv.ZOT
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Abbildung 6-74: Einfluss der PWI-Diisen Position auf die Klopffestigkeit

Wie nach den bisherigen Erkenntnissen zu erwarten, ist das Potential der Direktwassereinspritzung nach
Abbildung 6-73 zur Klopffestigkeits- und Verbrennungsstabilitdtssteigerung deutlich hoher, als das der Kanal-
wassereinspritzung. Die verschiedenen DWI-Spraybildvarianten wirken sich jedoch kaum unterschiedlich auf das
Verbrennungsverhalten aus. Tendenziell erzielen die DWI-Sprays B und C geringfiigig frithere Verbrennungs-
schwerpunktlagen bei hohen Wassermengen. Da im Bereich dieser Unterschiede bereits verhiltnisméBig gute
Schwerpunktlagen nahe 8°KWn.OT vorliegen, ist der Stellhebel auf den Kraftstoffverbrauch jedoch gering.
Dementsprechend sind die Auswirkungen dieser H50-Differenzen auf den Kraftstoffverbrauch, unter zusatzlicher
Bertiicksichtigung von Messtoleranzen, kaum identifizierbar. In diesem Fall bietet demnach die unterschiedliche
Auslegung der Spraywinkel, Massenverteilungen und Spraykeulenanzahl der DWI-Injektorvarinaten kaum einen
Vorteil. Angesichts der jeweiligen Sprayeigenschaften wirken sich zudem die leicht verschiedenen maximalen
Spraybreiten und Spraykegel, welche in Abbildung 6-71 quantifiziert sind, nicht signifikant auf das Verbren-
nungsverhalten aus.

Nach den Ergebnissen in Abbildung 6-73 ist es an dem betrachteten Einzylinderaggregat EZ 3 moglich mit
einer Einfach-Direktwassereinspritzung eine Verbrennungsschwerpunktlage, je nach eingesetzter DWI-Injektor-
variante, zwischen 8°KWn.OT und 10°KWn.OT zu erreichen. Damit ist die erzielte Klopffestigkeitssteigerung
bei einer Einfach-Dirketwassereinspritzung im Vergleich zum Einzylinderaggregat EZ 1 (vgl. Abbildung 6-53 in
Kapitel 6.4.1) deutlich stirker, was sich gleichermafien auf die Reduktion des Kraftstoffverbrauches auswirkt. Als
Grund hierfiir ldsst sich annehmen, dass die spezifische Ladungsbewegung am Aggregat EZ 3 eine schnellere
Verdampfung des Wassers begiinstigt. Hinzu kommt, dass das Aggregat EZ 3, bereits ohne Wasser, eine hohere
Klopffestigkeit aufweist. Deshalb werden die Untersuchungen grundsétzlich bei 18 bar PMI, anstatt bei 16 bar
PMI, wie beim Aggregat EZ 1, durchgefiihrt. Die hoheren Driicke in der Verdichtungsphase sowie die hoheren
Brennraumtemperaturen férdern zuséatzlich eine schnellere Verdampfung des Wassers.
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2000 U/min, 18 bar PMI, 1,4 kg/h Wassermenge, 10 bar PWI-Druck
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Abbildung 6-75: Optische Aufnahmen PWI-MLV-Injektor
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Ergénzend zu den Messergebnissen in Abbildung 6-73 enthalten die Abbildung 6-75 und Abbildung 6-76 optische
Aufnahmen vom Einlasskanal und Brennraum des Einzylinderaggregates EZ 3, welches im FES Miller-Betrieb
bei hoherer Teillast betrieben wird. Die Bilder zeigen das Verhalten des eingespritzten Wassers jeweils fiir
den PWI-MLV- und den PWI-Konzept-Injektor. Aus den Aufnahmen mit dem PWI-MLV-Injektor ldsst sich
erkennen, dass das Wasserspray den Einlasskanal kurz vor Eintritt in den Brennraum stark benetzt. Des Weiteren
treffen viele Tropfen auf den Ventilteller des gedffneten Einlassventils. Nach abgeschlossenem Einspritzvorgang
zeigen sich, sowohl in der Ansaug- als auch Kompressionsphase, relativ groBe Wassertropfen, die verhéltnisméBig
inhomogen im Brennraum verteilt sind. Im Vergleich zum fein zerstdubten Kraftstoffspray wird der Gréenunter-
schied der Wassertropfen besonders deutlich. Die groBen Wassertropfen bewegen sich durch den Brennraum und
benetzen teilweise die Brennraumwinde. Selbst in der Expansionsphase sind noch vereinzelt grole Wassertropfen
zu erkennen. Entsprechend ist damit nachgewiesen, dass das Wasser bis zum Ziindzeitpunkt teilweise noch in
fliissiger Form vorliegt und erst im Laufe der Verbrennungsphase annihernd vollstindig verdampft.

Im Vergleich zum PWI-MLV-Injektor weist das Wasserspray des PWI-Konzept-Injektors eine wesentlich feinere
Zerstaubung und damit kleinere Wassertropfen auf. Jedoch ist aus den Aufnahmen deutlich zu erkennen, dass das
Wasserspray ebenfalls den Einlasskanal sowie die Einlassventilteller benetzt. Aufgrund der Benetzung bilden sich
groBe Tropfen, die in der Kompressionsphase schlecht verdampfen. In Bezug auf die vorliegende Grofle und
Verteilung der Tropfen im Brennraum unterscheiden sich die Aufnahmen mit dem PWI-Konzept-Injektor nicht
wesentlich von denen mit dem PWI-MLV-Injektor. Demnach kommt ein vom Injektor fein zerstdubtes Wasser-
spray aufgrund von Benetzungsvorgingen kaum in gleichbleibend hoher Zerstdubungsgiite im Brennraum an.
Hierdurch lassen sich die Messergebnisse in Abbildung 6-73 nachvollziehen, bei denen nahezu keine Unter-
schiede im Verbrennungsverhalten mit den verschiedenen PWI-Injektoren identifizierbar sind. Besonders durch
die Formgebung und dem engen Querschnitt des Hochtumblekanals B werden Wandbenetzungen begiinstigt. Die
Vermeidung einer starken Benetzung des Einlasskanals bei Kombination des Miller-Brennverfahrens mit einer
Kanalwassereinspritzung stellt demzufolge eine deutliche Herausforderung dar.

| 2000 U/min, 18 bar PMI, 1,4 kg’/h Wassermenge, 200 bar DWI-Druck |
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Abbildung 6-77: Optische Aufnahmen DWI-Spray-A
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Analog zu den optischen Aufnahmen der Kanalwassereinspritzung zeigt Abbildung 6-77 den Brennraum bei einer
Direktwassereinspritzung. Erkennbar fiihrt die Einspritzung des Wassers in der Kompressionsphase zu einer
feinen Zerstdubung. Dabei dringt das Wasserspray soweit in den Brennraum ein, sodass dadurch eine leichte
Benetzung der gegeniiberliegenden Zylinderlaufbahn stattfindet. Dartiber hinaus ist eine deutliche Interaktion der
Ladungsbewegung mit den Wassertropfen identifizierbar. Nach Abschluss des Einspritzvorganges werden neben
kleinen Wassertropfen allerdings auch gro3e Tropfen ersichtlich, die teilweise auf die in der Aufwirtsbewegung
befindliche Kolbenoberfliche, die Zylinderlaufbahn und das Brennraumdach auftreffen. Einige dieser groBen
Tropfen sind auch bis zum Ziindzeitpunkt noch nicht vollstindig verdampft. Somit l4sst sich durch die optischen
Aufnahmen eindeutig nachweisen, dass nicht nur bei der Kanalwassereinspritzung, sondern auch bei der Direkt-
wassereinspritzung lediglich ein Anteil der Verdampfungsenthalpie von der gesamten eingespritzten Wasser-
menge zur Reduktion der Verdichtungsendtemperatur genutzt wird. Dennoch lésst die feine Zerstdubung, die
geringere Wandbenetzung und die stirkere Interaktion des Wassers mit der Ladungsbewegung auf eine hohere
Verdampfungsrate als bei einer Kanalwassereinspritzung schlieen. Eine hohe Klopftestigkeitssteigerung durch
die Direktwassereispritzung ist somit plausibel (vgl. Abbildung 6-73).

Um den verdampften Wasseranteil zu quantifizieren, wurde ein Wasserverdampfungsmodell in die thermody-
namische Indizierdatenauswertung [122] integriert. In Abbildung 6-78 sind die berechneten Verdampfungsraten
des Wassers jeweils fiir die Kanal- und Direktwassereinspritzung dargestellt.
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Abbildung 6-78: Berechnete Verdampfungsrate der Kanal- und Direktwassereinspritzung

In dem in Abbildung 6-78 genannten Betriebspunkt liegt bei beiden Wassereinspritzkonzepten eine eingespritzte
Wassermenge von 1,8 kg/h vor, was 30 mg Wasser pro Arbeitsspiel entspricht. Bei dieser Wassermenge wird eine
hohe Reduktion des Kraftstoffverbrauches erzielt (vgl. Abbildung 6-73). Wie aus der Abbildung hervorgeht,
verdampft bei der Kanalwassereinspritzung nur ca. 40% bis zum Ziindzeitpunkt. Die Verdichtungsendtemperatur
wird dabei um ca. 12°C gegeniiber einem Arbeitszyklus ohne Wassereinspritzung abgesenkt. Im Vergleich
dazu verdampft bei der Direktwassereinspritzung ca. 62% bis zum Ziindzeitpunkt, was eine Reduktion der
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Verdichtungsendtemperatur um ca. 70°C bewirkt. Erwartungsgeméf zeigt sich bei der Direktwassereinspritzung
ein steiler Zylinderdruckanstieg und der hochste Spitzendruck. An dieser Stelle sei erwéhnt, dass im Rahmen
dieser Arbeit keine akustische Bewertung des Motorgerdusches durchgefiihrt wurde. Im Hinblick auf eine
mogliche Serienanwendung sind daher Fahrzeugtests mit Direktwassereinspritzung zu empfehlen, um beurteilen
zu konnen inwieweit die hohen Druckgradienten und Spitzendriicke fiir das NVH-Verhalten relevant sind.
Insgesamt erscheinen die berechneten Verdampfungsraten unter Reflektion der optischen Aufnahmen in
Abbildung 6-75 und Abbildung 6-77 plausibel. Laut den Berechnungen liegen fiir beide Wassereinspritzkonzepte
beim Ziindzeitpunkt immer noch fliissige Wasseranteile vor, was sich ebenfalls in den optischen Aufnahmen
identifizieren ldsst. Obwohl die Direktwassereinspritzung eine hohere Verdampfungsrate erzielt, wird 38% der
maximal moglichen Verdampfungsenthalpie des Wassers aufgrund der unvollstindigen Verdampfung nicht zur
Reduktion der Verdichtungsendtemperatur genutzt.

Mit dem Ziel einer weiteren Steigerung der Verdampfungsrate des Wassers bis zum Ziindzeitpunkt wird das DWI-
Spray-A fiir eine fortfithrende Untersuchung modifiziert. Der Ansatz besteht darin, ein Spray mit noch kleineren
Tropfen zu generieren. Dazu werden die Lochdurchmesser der Injektorstreuscheibe verringert, wodurch der
statische Durchfluss sinkt. Gleichzeitig findet eine Anhebung des Einspritzdruckes von 200 bar auf 350 bar statt.
Dies hat auch den Vorteil, dass sich die Einspritzdauer infolge des reduzierten statischen Durchflusses nicht
signifikant verlédngert. Bei der Modifizierung beibt die Ausrichtung der Spraykeulen unveréndert. Die Kenndaten
dieses neu entwickelten Hochdruck-Direktwassereinspritzungsinjektors (DWI-Spray-A-HD) sind in Tabelle 6-2
aufgefiihrt. Dazu ergénzend zeigt Abbildung 6-79 die zugehdrigen DWI-Injektorkennlinien.

Bezeichnung DWI-Spray-A DWI-Spray-A-HD

Spraytechnologie 5 Loch Spray 5 Loch Spray

Statischer Durchfluss

3 3
bei 100 bar 13 cm’/s 8,5 cm’/s

Tabelle 6-2: Kenndaten des weiterentwickelten DWI-Hochdruckinjektors
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Abbildung 6-79: Kennlinien des weiterentwickelten DWI-Hochdruckinjektors

In Abbildung 6-80 sind optische Aufnahmen des DWI-Sprays-A und -A-HD bei Anhebung des Einspritzdruckes
von 200 bar auf 350 bar zu sehen. Den Schattenbildern nach nimmt bei beiden Injektoren die Anzahl der Tropfen
sowie die lokale Wassermassenkonzentration mit héherem Einspritzdruck klar erkennbar zu. Der Vergleich bei
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identischem Einspritzdruck zeigt, dass beim DWI-Spray-A-HD weniger Wassermenge in Form kleiner Tropfen
vorliegt, was auf die kleineren Einspritzlocher, beziechungsweise den geringeren statischen Durchfluss des
Injektors, zuriickzufiihren ist. Im Fall unterschiedlicher Einspritzdriicke ist hervorzuheben, dass die GroBen-
auspragung des DWI-Sprays-A mit 200 bar und des DWI-Sprays-A-HD mit 350 bar recht dhnlich ist. Hierbei
sind beim DWI-Spray-A-HD leicht dunklere Schatten zu identifizieren. Da aufgrund der Injektorkennlinien in
Abbildung 6-79 bei 1500 ps nach SEB nahezu dieselbe Wassermenge in den beiden Bildern vorhanden sein muss,
lassen die dunkleren Schatten des DWI-Sprays-A-HD auf feiner zerstaubte Tropfen schlie3en.

DWI-Spray-A, 200 bar, 1500 ps nach SEB }

DWI-Spray-A-HD, 200 bar, 1500 ps nach SEB

DWI-Spray-A, 350 bar, 1500 ps nach SEB } DWI-Spray-A-HD, 350 bar, 1500 ps nach SEB

Abbildung 6-80: Optische Aufnahmen von DWI-Spraybildern bei einer Einspritzdruckvariation [123]

Zur Quantifizierung der Sprayeigenschaften bei einer Erhdhung des Einspritzdruckes veranschaulicht Abbildung
6-81 das entsprechende Verhalten jeweils fir das DWI-Spray-A und -A-HD. Die Verldufe sind dabei fiir die
Einspritzdriicke 100 bar, 200 bar und 350 bar aufgetragen. Grundsatzlich nimmt bei beiden Injektorvarianten die
maximale Sprayeindringtiefe, die gemittelte Strahleindringtiefe sowie die maximale Spraybreite mit hoherem
Einspritzdruck zu. Nahezu unabhéngig vom Einspritzdruck verhilt sich der Spraykegel, welcher beim DWI-
Spray-A-HD etwas kleiner ausfillt. Bei gleicher Zeit nach sichtbarem Einspritzbeginn (SEB) und demselben
Einspritzdruck erzielt das DWI-Spray-A iiberwiegend eine deutlich tiefere Eindringung. Jedoch ist zu berticksich-
tigen, dass das DWI-Spray-A-HD einen geringeren statischen Durchfluss besitzt, wodurch fiir eine dquivalente
Wassermenge im Vergleich zum DWI-Spray-A eine lingere Ansteuerdauer des Injektors erforderlich ist. Mit
langeren Ansteuerdauern nimmt die maximale Sprayeindringtiefe und —breite allerdings wieder zu. Demzufolge
bietet das DWI-Spray-A-HD nur eine kleinere geometrische Sprayauspragung bei einer geringeren Wassermenge,
beispielsweise infolge eines gesunkenen Wasserbedarfes durch einen gesteigerten Wasserwirkungsgrad. Mit dem
Vergleich des DWI-Sprays-A bei 200 bar Einspritzdruck und des DWI-Sprays-A-HD bei 350 bar Einspritzdruck
stellt sich heraus, dass sowohl die Eindringtiefen als auch die maximale Spraybreite bei gleicher Zeit nach
sichtbarem Einspritzbeginn anndherungsweise identisch sind. Unter Anwendung dieser Einspritzdriicke geben die
Injektoren bei identischer Ansteuerzeit eine dhnliche Wassermenge ab (vgl. Abbildung 6-79). In diesem Fall ist
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das Potential beider DWI-Injektorvarianten fiir Wandbenetzungen als vergleichbar zu bewerten. Dies gilt
methodisch bedingt allerdings ohne Beriicksichtigung von Druck, Temperatur und Stromungsbedingungen im
Brennraum.
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Abbildung 6-81: Quantifizierung der DWI-Sprayeigenschaften bei einer Einspritzdruckvariation [123]

Mittels der Spraykontur von 32 Einspritzvorgéingen sind in Abbildung 6-82 die Sprayschwankungen fiir das
DWI-Spray-A und -A-HD bei einer Einspritzdruckerhohung (néhere Erlduterung der Methode im Anhang C)
veranschaulicht. Bei beiden Sprayvarianten fiihrt die Anhebung des Einspritzdruckes von 200 bar auf 350 bar
kaum zu einer Erhhung der Sprayschwankungen. Grundsétzlich treten die grofiten Schwankungen im Endbereich
des Spraykegels auf. Diesbeziiglich zeigt das DWI-Spray-A-HD im Vergleich zum DWI-Spray-A teilweise
leicht hohere Fluktuationen der Eindringtiefe. Scheinbar begiinstigen die geringeren Einspritzlochdurchmesser,
welche zu einem geringeren statischen Durchfluss des Injektors fithren, diese Sprayschwankungen. Ein direkter
Zusammenhang mit einer feineren Zerstdubung des Wassers ist eher unwahrscheinlich, da die Sprayschwan-
kungen mit der Einspritzdruckerh6hung, die zur Generierung kleinerer Tropfen forderlich ist, nicht signifikant
zunehmen.
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DWI-Spray-A, 200 bar, 1125 ps nach SEB DWI-Spray-A-HD, 200 bar, 1125 ps nach SEB

DWI-Spray-A, 350 bar, 1125 ps nach SEB DWI-Spray-A-HD, 350 bar, 1125 ps nach SEB

Abbildung 6-82: Sprayschwankungen bei einer DWI-Einspritzdruckvariation [123]
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Abbildung 6-83: Vergleich einer 200 bar und 350 bar Direktwassereinspritzung
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Zum Vergleich der beiden DWI-Injektorvarianten aus Tabelle 6-2 wird eine Wassermengenvariation bei hoherer
Teillast durchgefiihrt. Die Messergebnisse sind in Abbildung 6-83 zu sehen. Die Analyse verdeutlicht, dass das
DWI-Spray-A-HD und damit eine Verkleinerung der Einspritzlocher des Injektors bei einem gleich gehaltenen
Einspritzdruck von 200 bar zu keiner erkennbaren Klopffestigkeitssteigerung fiihrt. Tendenziell nimmt die
Klopftestigkeit bei hohen Wassermengen im Vergleich zum DWI-Spray-A sogar geringfiigig ab. Demnach bieten
die kleineren Einspritzlocher keinen Vorteil. Zur Einspritzung derselben Wassermenge mit dem DWI-Spray-A-
HD bei 200 bar Einspritzdruck muss, nach den DWI-Injektorkennlinien in Abbildung 6-79, die Einspritz-
dauer durch den geringeren statischen Durchfluss zunehmen. Entsprechend verkiirzt sich die Zeit zwischen
Einspritzende und Ziindung. Somit bleibt weniger Zeit fiir den Verdampfungsvorgang, was im Hinblick auf das
vorliegende Messergebnis ein Nachteil sein kdnnte. Allerdings zeigt sich beim DWI-Spray-A-HD, auch bei einer
Druckerhohung auf 350 bar, keine nennenswert hohere Klopffestigkeit als beim Betrieb des DWI-Sprays-A mit
200 bar. Die kleineren Einspritzlocher sowie die Druckerhéhung bewirken ebenfalls keine Unterschiede im
Laufruheverhalten. Einzig die Partikelkonzentration steigt mit 350 bar Wasserdruck bei hohen Wassermengen
starker an als bei den Messreihen mit 200 bar Wasserdruck. Moglicherweise wird hierbei die Kraftstoff-
aufbereitung durch die feinere Wasserzerstiubung, welche in Abbildung 6-80 beim Betrieb des DWI-Sprays-A-
HD mit 350 bar Wasserdruck deutlich wird, beeinflusst.
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Abbildung 6-84: Optische Aufnahmen DWI-Spray-A-HD mit 200 bar und 350 bar Einspritzdruck

Um den Einfluss der Druckerh6hung auf das Verhalten des Wassers im Brennraum genauer beurteilen zu kénnen,
sind in Abbildung 6-84 optische Brennraumaufnahmen mit dem DWI-Spray-A-HD jeweils mit 200 bar und
350 bar Wasserdruck abgebildet. Durch den Vergleich wird deutlich, dass sich das Wasserspray bei 350 bar Druck
etwas weiter im Brennraum auffachert, was mit den Ergebnissen der maximalen Spraybreite in Abbildung 6-81
korreliert. Unabhéngig vom Einspritzdruck benetzt das Wasserspray allerdings teilweise die Kolbenoberfléche
sowie Brennraumdachbereiche, wodurch grole Tropfen entstehen. Des Weiteren zeigen die Aufnahmen fiir
200 bar und 350 bar im Vergleich nach Einspritzende &hnliche TropfengréBen. Folglich sind, sowohl bei 200 bar
als auch bei 350 bar Einspritzdruck, in der spiten Kompressionsphase noch grofle Wassertropfen zu erkennen.
Obwohl die beriihrungslosen optischen Sprayaufnahmen in Abbildung 6-80 auf eine feinere Zerstdubung des
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DWI-Spray-A-HD hinweisen, scheinen die Benetzungsvorgénge der Brennraumwinde das theoretische Potential
fiir eine hohere Reduktion der Verdichtungsendtemperatur zu vermindern. Bereits in Kapitel 6.4.1 konnte am
Einzylinderaggregat EZ 1 mit einer Druckerh6hung der Direktwassereinspritzung von 150 bar auf 200 bar nur
eine leichte Verbesserung der H50-Werte von ca. 0,5°KW erzielt werden (vgl. Abbildung 6-52). Im Hinblick
auf die vorliegenden Messergebnisse am Finzylinderaggregat EZ 3 lédsst sich somit festhalten, dass unter den
gegebenen Rahmenbedingungen keine weitere Steigerung der Verdampfungsrate durch eine Erhdhung des
Wasserdruckes auf 350 bar sowie eine Reduzierung der Einspritzlocher mehr moglich ist. Angesichts dieses
Ergebnisses steht zur Diskussion, inwieweit eine zentralere Positionierung des DWI-Injektorzuganges im Brenn-
raumdach Benetzungsvorgéinge weiter reduzieren und somit zu einer Steigerung des Wasserwirkungsgrades
beitragen konnte. Dieser Ansatz erfordert jedoch eine konstruktive Anderung des Zylinderkopfes oder des
Injektors. Alternativ wire auch die Entwicklung eines speziellen Zweistoff-Injektors denkbar, dessen Injektor-
nadeln fiir die jeweiligen Medien unabhingig voneinander betétigt werden kdnnen. Bei einem solchen Injektor-
konzept ist sowohl fiir den Kraftstoff als auch fiir das Wasser nur noch ein gemeinsamer Zugang im Brennraum
nétig, welcher beispielsweise zentral im Brennraumdach angeordnet werden kann. Aufgrund des Umfanges wird
die Potentialbewertung eines solchen DWI-Konzeptes an dieser Stelle nicht weiterverfolgt.

Im Rahmen der erlduterten Versuche dieses Kapitels wird teilweise eine Wechselwirkung der Ladungsbewegung
mit dem eingespritzten Wasser vermutet. Neben der Einlassnockengeometrie beeinflussen die gewédhlten Steuer-
zeiten grundsétzlich das Ladungsbewegungsverhalten im Brennraum. Vor diesem Hintergrund stellt sich die
Frage, in welchem MaB die Einlasssteuerzeiten die Wirkung der Direktwassereinspritzung beeinflussen. Zur
Untersuchung wird, unter Anwendung der Direktwassereinspritzung, eine Einlass-Offnet-Variation bei hoherer
Teillast durchgefiihrt. Die Messergebnisse sind in Abbildung 6-85 zu sehen.
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Abbildung 6-85: Einfluss der Steuerzeiten auf die Wirkung der Direktwassereinspritzung

In Abbildung 6-85, deutlich erkennbar, fiihrt eine Verschiebung des Einlass-Offnet in Richtung spit, wodurch der
Millergrad entsprechend abnimmt, grundsétzlich zu einer Verschlechterung der 50% Verbrennungsschwerpunkt-
lage. Differenzierter betrachtet erfolgt ohne Wassereinspritzung eine recht steile Abnahme der Klopffestigkeit
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sowie der Verbrennungsstabilitdt, wohingegen sich die Spatverstellung des Einlassventils unter Direktwasser-
einspritzung wesentlich weniger drastisch auswirkt. Entsprechend zeigen sich bei Wassereinspritzung signifikant
flachere Kurvenverldufe. Dies gilt insbesondere bei zunehmender Wassermenge. So ldsst sich mit einer
Wassermenge von 1,5 kg/h, selbst bei einem verhiltnismiBig spitem Einlass-Offnet von 35°KWn.OT, ein
dhnlicher Kraftstoffverbrauch erzielen wie im FES Betrieb. Die Berechnung der verdampften Wassermenge [122]
bis zum Ziindzeitpunkt liefert eine Erklérung fiir dieses Verhalten. Wie in Abbildung 6-85 zu erkennen, steigt
die Verdampfungsrate bei einer Verschiebung des Einlassventils in Richtung spdt an. Somit erfolgt eine
Teilkompensation des Klopffestigkeitsabfalls, welcher eigentlich durch den abnehmenden Millergrad entsteht.
Als Ursache fiir die Steigerung der Verdampfungsrate ldsst sich annehmen, dass hierbei ein Zusammenhang
mit einem erhohten Ladungsbewegungsniveau besteht. Offensichtlich findet unter Anwendung der Wasserein-
spritzung keine Uberkompensation der abnehmenden Klopffestigkeit bei einer Verringerung des Millergrades
statt. Daher verdeutlicht die Analyse insgesamt, dass sich die klopffestigkeitssteigernde Wirkung des Miller-
Effektes und der Direktwasserspritzung zielfilhrend zur Steigerung des Motorwirkungsgrades ergidnzen. Des
Weiteren wird erwiesenermalfien klar, dass eine gesteigerte Ladungsbewegung fiir eine schnelle Verdampfung des
Wassers forderlich ist, wodurch sich der Wasserwirkungsgrad der Direktwassereinspritzung verbessert.

Da Brennraumdriicke und —temperaturen mit steigender Last zunehmen, liegt nahe, dass sich diese auf die
Verdampfungsrate des eingespritzten Wassers auswirken. Zur Quantifizierung dieser Verdampfungsraten werden
Wassermengenvariationen bei unterschiedlichen Lasten und einer konstanten Drehzahl von 2000 U/min durch-
gefiihrt. Abbildung 6-86 zeigt die Auswirkungen auf das Verbrennungsverhalten und den Motorwirkungsgrad,
inklusive des berechneten Anteils des verdampften Wassers [122] bis zum Ziindzeitpunkt.
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Abbildung 6-86: Einfluss der Last auf die Wirkung der Direktwassereinspritzung

Wie aus den Messdaten in Abbildung 6-86 zu erkennen ist, wandern die H50-Werte mit ansteigender Last
grundsétzlich in Richtung spét. Dabei korreliert die Verbrennungsstabilitit mit der Lage der H5S0-Werte. Umso
spatere Verbrennungsschwerpunktlagen bereits ohne Wassereinspritzung vorliegen, desto starker wirkt sich die
Klopffestigkeitssteigerung bei Einsatz der Wassereinspritzung auf die Reduktion des indizierten spezifischen
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Kraftstoffverbrauches aus. Bei Einspritzung einer konstanten Wassermenge ist damit die Wirkungsgradstei-
gerung bei Volllast, was einer Last von 22 bar PMI entspricht, am hochsten. An der Volllast 14sst sich mit der
Direktwassereinspritzung demnach die hochste Steigerung des indizierten Wirkungsgrades mit 4% erzielen.
Die Berechnung des verdampften Wassers beim Ziindzeitpunkt verdeutlicht, dass die Verdampfungsrate bei
zunehmender Last, wie erwartet, ansteigt. Somit werden an der Volllast die hochsten Verdampfungsraten mit bis
zu 69% erzielt. Allerdings zeigt sich auch, dass das Wasser mit hoheren Mengen zunehmend unvollsténdiger bis
zum Ziindzeitpunkt verdampft. Zusammenfassend ldsst die Analyse den Riickschluss zu, dass sich mit der
Direktwassereinspritzung der Wasser- und Motorwirkungsgrad umso stéirker steigern lésst, je hoher die Last ist.
Der Einsatz der Direktwassereinspritzung ist somit im volllastnahen Bereich besonders lohnenswert.

6.4.4 Strategien fiir eine partikelarme Wassereinspritzung

Die Analysen am Vollmotor in Kapitel 6.4.2 zeigen, dass die Kombination einer Mehrfach-Benzineinspritzung
mit der Direktwassereinspritzung zu einer Verbesserung der thermodynamischen Verbrennungsgrofien fithren
kann. Die dabei eingesetzte Mehrfach-Kraftstoffeinspritzung enthélt jedoch eine ziindungsnahe Minimalein-
spritzung, die nachweislich die Partikelemissionen erhoht. Mit der in Kapitel 6.3.3 erlduterten Vorgehens-
weise wurde eine DoE optimierte Vierfach-Kraftstoffeinspritzung entwickelt, die deutliche Vorteile fiir das
Verbrennungsverhalten bietet und ohne ziindungsnahe Minimaleinspritzung auskommt, wodurch folglich weniger
Partikel entstehen. Im Folgenden wird daher mit einer Untersuchung geklért, wie sich die Vierfach-Kraftstoffein-
spritzung in Kombination mit der Direktwassereinspritzung auf das Verbrennungs- und Partikelemissions-
verhalten auswirkt. Unter Einsatz der Direktwassereinspritzung wird dariiber hinaus gepriift, ob eine Steigerung
des Kraftstoffeinspritzdruckes von 350 bar auf 500 bar weiteres Potential zur Partikelreduktion bietet. Die Durch-
filhrung der Analyse erfolgt am Einzylinderaggregat EZ 3, welches mit dem Hochtumblekanal B ausgestattet ist
und somit ein vergleichsweise hohes Ladungsbewegungsniveau besitzt (vgl. Kapitel 6.2.1).

-@- 350 bar (GDI-Injektor-A) GDI-einfach
24 0.35 —A— 500 bar (GDI-Injektor-B) GDl-einfach
22 —&— 350 bar (GDI-Injektor-A) GDI-vierfach
20 0.30 -V~ 500 bar (GDI-Injektor-B) GDI-vierfach
E 4
O 18+ = Rahmenbedingungen
c ] 8 0.254 -
= 167 = Aggregat: EZ 3 (a)
< 14 2 Drehzahl: 2000 U/min
S = 0.20 .
3 12 o Last: 18 bar PMI
T 10' 0.15 E- / A-Nockenbreite: 125°KW / 180°KW
8- S Steuerzeiten: FES Miller-Betrieb
6 1 0.10 DWiI-Injektor: DWI-Spray-C
: DWI-Druck: 200 bar
DWI-EOI: 70°KWv.ZOT
225 10007 = 8:10°%
900 g 7-10°
2207 800 % 6-10°
= — 700 <] 5]
< I3 e 4 = 510
2 TN S 600 I f‘f
= & 1 c 410
2,0 o 5004 8 oo >~
@ = T 400+ s
205 300_ E 2:10 i
. 200 '("% 1-105_
200-+————————F— 100 +——F——————1— & 01004+ e
00 05 10 15 20 25 00 05 10 15 20 25 00 05 10 15 20 25
Wassermenge [kg/h] Wassermenge [kg/h] Wassermenge [kg/h]

Abbildung 6-87: Strategien fiir eine partikelarme Wassereinspritzung
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In Abbildung 6-87 sind die Ergebnisse der Wassermengenvariation auf Basis einer Einfach- und Vierfach-
Kraftstoffeinspritzung, sowohl mit 350 bar als auch mit 500 bar Kraftstoffeinspritzdruck, dargestellt. Ohne
Wassereinspritzung zeigt die DoE optimierte Vierfach-Benzineinspritzung gegeniiber einer bei 290°KWv.ZOT
ausgefiihrten Einfach-Benzineinspritzung, wie nach den Ergebnissen aus Kapitel 6.3.3 zu erwarten, Vorteile
hinsichtlich der Verbrennungsstabilitit. Tendenziell verbessert sich auBerdem leicht der Kraftstoffverbrauch
infolge geringfiigig hoherer Klopffestigkeit. Mit Wassereinspritzung bietet die Vierfach-Kraftstoffeinspritzung
jedoch nahezu keine Vorteile im Verbrennungsverhalten gegeniiber einer Einfach-Kraftstoffeinspritzung. Mit
Blick auf die gemessenen Partikelkonzentrationen wird deutlich, dass die Vierfach-Benzineinspritzung zu mehr
Partikelbildung fiihrt. Dabei steigt die Partikelkonzentration mit zunehmender Wassermenge an. Wihrend die
Anhebung des Kraftstoffeinspritzdruckes von 350 bar auf 500 bar eine Absenkung des Partikelemissionsniveaus
der Vierfach-Kraftstoffeinspritzung bewirkt, konnen die Partikelemissionen bei einer Einfach-Kraftstoftein-
spritzung dadurch nicht weiter abgesenkt werden. Die Untersuchung fiihrt zu der Schlussfolgerung, dass der
Einsatz einer Mehrfach-Kraftstoffeinspritzung in Kombination mit der Direktwassereinspritzung nur lohnenswert
ist, wenn dabei an einem Aggregat Vorteile fiir das Verbrennungsverhalten entstehen, wie beispielsweise bei den
Untersuchungen am Vollmotoraggregat VM 1 in Kapitel 6.4.2. Ist dies der Fall, bietet die 500 bar Benzineinspritz-
technologie die Mdglichkeit das Partikelemissionsniveau weiter zu senken. Fiir minimale Partikelemissionen
sollte die Einspritzung des Kraftstoffes und des Wassers allerdings mit moglichst groBem zeitlichen Abstand
erfolgen. Wird hierdurch eine Wechselwirkung der beiden Medien beim Verdampfungsvorgang weitestgehend
ausgeschlossen, ist eine Kraftstoffeinspritzung mit 350 bar vollig ausreichend, um ein sehr geringes Partikel-
niveau unter Wassereinspritzung zu erreichen.

Zur Bewertung des Partikelverhaltens wird in den Versuchen generell ein AVL 489 Partikelzéhler verwendet.
Dieses Messgerit erfasst Partikel bis zu einem minimalen Durchmesser von 23 nm. Um den Einfluss der
Wassereinspritzung nicht nur auf die Partikelanzahl, sondern auch auf die Partikelgrof3e untersuchen zu kénnen,
kommt zusétzlich ein Cambustion DMS 500 PartikelgroBenklassifizierer zum Einsatz. Mit dem DMS 500
konnen dariiber hinaus feinste Partikel bis zu einem minimalen Durchmesser von 5 nm analysiert werden (vgl.
Kapitel 5.2.2). Abbildung 6-88 zeigt den Einfluss der Direktwassereinspritzung auf die Partikelanzahl und die
PartikelgroBenverteilung. Die Analyse bei hoherer Teillast wird mit einer Einfach-Einspritzung fiir Kraftstoff und
Wasser durchgefiihrt. Da ein Ottomotor tiblicherweise keine Partikel mit einem Durchmesser grofer 1000 nm
emittiert, ist ein Vergleich der Partikelkonzentration des AVL Partikelzdhlers mit dem Agglomerationsmodus des
DMS 500 legitim. Demgemaf ist in Abbildung 6-88 erkennbar, dass der Agglomerationsmodus des DMS 500 ein
dhnliches Konzentrationsniveau wie der AVL 489 Partikelzdhler aufweist, obwohl die Messgeréte nach unter-
schiedlichen Messprinzipien arbeiten. Hieraus lésst sich die Erkenntnis gewinnen, dass beide Messgerite bei der
Untersuchung der Wassereinspritzung grundsétzlich plausible Partikelkonzentrationen liefern. Die Messdaten des
PartikelgroBenklassifizierers verdeutlichen, dass bereits ohne Wassereinspritzung iiberwiegend feine Partikel
unterhalb eines Durchmessers von 35 nm entstehen. Vorteilhafterweise bewirkt die Einspritzung einer verhalt-
nisméBig kleinen Wassermenge bis zu 1,0 kg/h eine deutliche Reduktion der Partikel im GroBenbereich des
Nukleationsmodus. Erst mit weiter zunehmender Wassermenge steigt die Partikelkonzentration des Nukleations-
modus wieder an, wobei die Ausgangskonzentration bei abgeschalteter Wassereinspritzung jedoch nicht iiber-
schritten wird. Die durchgehend geringeren Partikelkonzentrationen des Agglomerationsmodus korrelieren leicht
mit dem Konzentrationsniveau des Nukleationsmodus. Im Gegensatz zum Nukleationsmodus reagiert der
Agglomerationsmodus wesentlich unsensibler auf unterschiedliche Wassermengen. Zusammenfassend verdeut-
licht die Analyse, dass mit kleinen Direktwassereinspritzungsmengen eine gezielte Konzentrationsreduktion der
vorrangig feinen Partikel unterhalb von 35 nm erreicht werden kann. Wie bereits in den Voruntersuchen vermutet,
konnte die Absenkung der Arbeitsgastemperatur, infolge der Wassereinspritzung, zu einer Reduktion von
Pyrolysereaktionen fithren. Entsprechend verringert sich die Bildung von Partikelkeimen. Mit ansteigender
Wassermenge und dem damit verbundenen Warmeentzug ldsst sich jedoch annehmen, dass Partikelbildungs-
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prozesse durch die Storung der Kraftstoffautbereitung stetig zunehmen. Insofern macht sich dieser Vorgang in
einer Erh6hung der Partikelkonzentration bemerkbar.
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Abbildung 6-88: Einfluss der Direktwassereinspritzung auf die Partikelgrofienverteilung
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7 Zusammenfassung und Ausblick

Diese Arbeit verfolgt das Ziel einen wissenschaftlichen Beitrag zur weiteren Wirkungsgradsteigerung des
Ottomotors zu leisten. SchwerpunktmifBig wurden hierfiir systematisch experimentelle Untersuchungen an
Einzylinder- und Vollmotortechnologietragern durchgefiihrt. Zur Interpretation der Versuchsergebnisse kamen
dabei unterstiitzend Berechnungs- und Simulationsergebnisse sowie optische Hochgeschwindigkeitsaufnahmen
zum Einsatz. Im Fokus der untersuchten Technologien standen das Miller-Brennverfahren, die direkte MLV-
Kraftstofthochdruckeinspritzung mit Driicken bis 500 bar und die Wassereinspritzung. Alle Analysen erfolgten
dabei stets auf Basis eines turboaufgeladenen Downsizing-Konzeptes mit sehr hohen Verdichtungsverhéltnissen.
Im Folgenden findet eine Zusammenfassung der wichtigsten Ergebnisse dieser Arbeit statt.

Mit steigendem Verdichtungsverhiltnis nimmt der Wirkungsgrad theoretisch zu. Die Basisuntersuchung im
Rahmen dieser Arbeit zeigt jedoch, dass ein hohes Verdichtungsverhiltnis an einem Downsizing-Ottomotor mit
konventionellem Brennverfahren zu einem starken Abfall der Klopffestigkeit filhren kann, sodass nicht nur
Wirkungsgradnachteile entstehen, sondern auch hohe Mitteldriicke nicht mehr erreicht werden konnen.

Ein technologischer Ansatz zur Steigerung der Klopffestigkeit stellt das Miller-Brennverfahren dar. Unter
konstanter Saugrohrlufttemperatur steigt mit einem frithen Einlass-Schlieft zwar die Klopffestigkeit, allerdings
nimmt dabei ohne LadungsbewegungsmafBnahmen die Verbrennungsstabilitéit deutlich ab, sodass ein Betrieb bei
hohen Mitteldriicken teilweise nicht mehr moglich ist. Das Anstellen einer Tumbleklappe, welche die untere
Einlasskanalhélfte verschlieBt, kann zu einer Verbesserung der Laufruhe beitragen, wobei die MaBBnahme nicht
ausreichend ist, um den Motor stabil im volllastnahen Bereich jenseits eines indizierten Mitteldruckes von 20 bar
betreiben zu konnen. Gleiches gilt fiir die im Rahmen der Untersuchungen eingesetzten Tumblewellen. Die DoE-
Optimierung eines Stromungsvektor-Einlasskanals mit acht integrierten Tumblewellen verdeutlicht, dass nur das
Anstellen der unteren, nah am Einlassventil positionierten, Tumblewellen eine Verbesserung des Verbrennungs-
verhaltens bewirkt. Bei der Analyse lassen sich zudem keine Vorteile einer asymmetrischen Kanalgeometrie
gegeniiber einer symmetrischen identifizieren. Zusétzliche Stromungssimulationen zeigen, dass eine intensive
Ausbildung einer Tumblestrdmung nur méglich ist, wenn die Kanalgeometrie ein gezieltes Uberstromen des
Einlassventils in Richtung Brennraumdach erlaubt und dabei die Generierung eines Gegentumbles moglichst
vermeidet. Aulerdem wird ersichtlich, dass Ladungswechselverluste durch einen niedrigen Durchflusswert des
Einlasskanals mit einer gesteigerten Klopffestigkeit iberkompensiert werden konnen. Mit dem experimentellen
und simulativen Vergleich zweier unterschiedlicher Miller-Einlasskanile wird klar, dass sich allein mit Tumble-
und Durchfluss-Koeffizienten das Verbrennungsverhalten nur schwer vorhersagen lasst. Stattdessen bewirken
geometrische Details eine komplexe Stromungsfithrung, die tiber die Wirksamkeit des Einlasskanals entscheidet.

Neben dem Einlasskanal besitzt der verwendete Miller-Einlassnocken einen entscheidenden Einfluss auf die
Verbrennung. Eine detaillierte Analyse unterschiedlicher Nockenformen zeigt, dass mit kontinuierlich abneh-
mender Einlass-Offnungsbreite das Potential zur Klopffestigkeitssteigerung stetig zunimmt. Bei konstantem
Ventilhub und abnehmender Offnungsbreite werden die Nockenflanken jedoch immer steiler, was zu einer
Uberlastung des mechanischen Ventiltriebes fiihren kann. Folglich sinkt bei realen Nocken mit abnehmender
Offnungsbreite der maximale Ventilhub. Jedoch wirkt sich der maximale Ventilhub der Einlassnocke signifikant
auf die Ladungsbewegung und somit auf das Verbrennungsverhalten aus. Mit den Ergebnissen einer Stromungs-
simulation wird die Erkenntnis gewonnen, dass ein gewisser Mindestventilhub notwendig ist, damit sich die
Tumblestromung vollstindig ausbilden kann. Unter der Voraussetzung einer optimierten Ladungsbewegung ist
in Korrelation zur Klopffestigkeitssteigerung mit hdherem Millergrad auch eine kontinuierliche Verbesserung der
Laufruhe zu beobachten.
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Ein Stellhebel zur weiteren Steigerung der Klopffestigkeit und der Verbrennungsstabilitit besteht in einer
optimierten Kolbenform. Trotz einem hoheren Verdichtungsverhéltnis lassen sich mit einer muldenférmigen, statt
einer flachen Kolbenoberfliache, frithere oder dhnliche Verbrennungsschwerpunktlagen bei hdheren Lasten
erreichen. Simulationsergebnisse veranschaulichen ergénzend, dass durch die Kolbenform im Ziindzeitpunkt eine
komplexe Stromungsform entsteht, welche bei gebriuchlichen Berechnungskoeffizienten nicht ausreichend
beriicksichtigt wird.

Eine Reduktion der maximalen Motordrehzahl wiirde den Einsatz steilerer Nockenprofile mit kiirzeren Offnungs-
breiten ermoglichen. Die durchgefiihrten Untersuchungen zeigen nachweislich, dass ein derartiger drehzahl-
begrenzter steiler Miller-Einlassnocken in Kombination mit einer optimierten Kolbenform ein hohes Potential zur
Wirkungsgradsteigerung bei kleineren Drehzahlen und hohen Lasten besitzt.

Vor dem Hintergrund einer weiteren Klopftfestigkeits- und Wirkungsgradsteigerung zeigt die Analyse eines
selektiven Kiihlsystems, dass eine Verdnderung des Kiihlwasservolumenstroms und der —verteilung nahezu keine
Auswirkungen auf das Verbrennungsverhalten beim Miller-Brennverfahren besitzt. Ein direkter Zusammenhang
mit den nur verhiltnismiBig geringen Anderungen der Brennraumdachtemperaturen, welche bei den Variationen
ersichtlich werden, ist naheliegend. Dahingegen lésst sich mit einer Abnahme der Kiihlwassertemperatur eine
Steigerung der Klopftestigkeit beobachten. Letztendlich sind beim Betrieb des Miller-Brennverfahrens mit einer
selektiven Kiihlung und einem stark reduziertem Kiihlwasserstrom in klopfempfindlichen Betriebsbereichen
keine Wirkungsgradnachteile identifizierbar.

Die experimentellen Versuche zur Kraftstoffeinspritzstrategie auf Basis des Miller-Brennverfahrens verdeut-
lichen, dass die Anwendung einer ziindungsnahen Minimaleinspritzung zu einer Stabilisierung der Verbrennung
bei hoheren Lasten fiihrt. Durch die nicht vollstindige Aufbereitung der Kleinstmenge steigt dabei jedoch
die Partikelkonzentration unverkennbar an. Alternativ zu dieser Strategie zeigen die Analysen, dass durch die
Ausfiihrung einer Mehrfach-Einspritzung im Saugtakt eine vergleichbare Laufruhe bei gleichzeitig niedrigerem
Partikelemissionsniveau und hoherem Wirkungsgrad erreicht werden kann. Die Lage der optimalen Einspritz-
zeitpunkte ist dabei abhidngig von der verwendeten Einlassnocke und den Steuerzeiten. Der Abgleich der DoE
optimierten Einspritzzeitpunkte und —mengen mit Simulationsergebnissen zeigt, dass der Eintrag groBerer Kraft-
stoffmengen zum Zeitpunkt hoher turbulenter kinetischer Energie im Brennraum erfolgt.

Eine weitere Erhohung des Kraftstoffdruckes von 350 bar auf 500 bar bewirkt keine grundlegende Anderung des
Verbrennungsverhaltens. Mit den stationdr durchgefiihrten Partikelanalysen sind bei einer 500 bar Mehrfach-
Einspritzung teilweise leichte Emissionsvorteile bei kaltem Motor zu erkennen. Die Druckerhhung beeinflusst
dabei tendenziell eher den Agglomerationsmodus als den Nukleationsmodus. Einspritzstrategien mit ziindungs-
naher Minimaleinspritzung férdern auch bei einer 500 bar Einspritzung eine erhohte Partikelbildung, wodurch
das Potential zur Partikelreduktion durch die Kraftstoffdruckerh6hung signifikant sinkt.

Der Einsatz der Wassereinspritzungstechnologie erzielt beim Miller-Brennverfahren eine weitere Steigerung des
Wirkungsgrades. Hierbei bietet die Direktwassereinspritzung ein deutlich hoheres Potential zur Klopffestigkeits-
und Verbrennungsstabilitétssteigerung als die Kanalwassereinspritzung. Die Direktwassereinspritzung ermog-
licht, neben einer feineren Zerstdubung des Wassersprays infolge des hoheren Einspritzdruckes, eine Einspritzung
bei geschlossenen Einlassventilen in der Kompressionsphase, wodurch das Wasser schneller verdampft und somit
der Wasserwirkungsgrad steigt. Bei der Kanalwassereinspritzung treten, insbesondere bei Miller-Einlasskanidlen
mit engen Stromungsquerschnitten, starke Wandbenetzungen auf, die zu groflen Tropfen fiihren, welche im
Brennraum schlecht verdampfen. Eine ausreichende Menge an fein zerstdubtem Wasserspray innerhalb der kurzen
Einlassventil-Offnungsdauer bei Miller-Steuerzeiten in den Brennraum einzubringen, ohne dabei die Einlass-
ventilteller zu benetzen, stellt eine zusétzliche Herausforderung dar.
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Zusammenfassung und Ausblick

Dementsprechend lassen sich durch eine feinere Zerstdubung des Wassersprays bei der Kanalwassereinspritzung
keine Vorteile identifizieren. Optische Hochgeschwindigkeitsaufnahmen vom Brennraum verdeutlichen aller-
dings, dass auch bei der Direktwassereinspritzung keine vollstdndige Verdampfung des Wassers bis zum
Ziindzeitpunkt erfolgt. Die berechneten Verdampfungsraten liegen, je nach Betriebspunkt, nur zwischen 62% und
69%. Vor dem Hintergrund einer weiteren Steigerung des Wasserwirkungsgrads der Direktwassereinspritzung
bewirken Spraybildvarianten, welche eine starke Benetzung der Zylinderlaufbahn mdéglichst vermeiden sollen,
nur eine sehr geringe Verbesserung der Klopffestigkeit. Bei den durchgefiihrten Analysen ist zu beobachten, dass
eine Ladungsbewegungs- sowie Lastzunahme die Verdampfungsrate des Wassers bis zum Ziindzeitpunkt
vergrofBert. Auf Basis eines Miller-Brennverfahrens mit optimierter Ladungsbewegung bewirkt eine weitere
Wasserdruckanhebung von 200 bar auf 350 bar keine siginifikante Verbesserung der Klopffestigkeit.

Die Konzentration der gasformigen Rohemissionen verhalten sich nahezu linear zur eingespritzten Wassermenge
und sind weitestgehend unabhéngig vom Wassereinspritzkonzept. Eine Wassereinspritzung fithrt zur Abnahme
von NOx-Emissionen, was in erste Linie auf eine Reduktion der Arbeitsgastemperatur und dem zusétzlichen
Anteil an inertem Wasserdampf zuriickgefiihrt werden kann. Wahrend bei den CO-Emissionen teilweise ein
leichter Abfall der Konzentration unter Wassereinspritzung zu beobachten ist, steigen die HC-Emissionen infolge
von Quentsch-Effekten deutlich an. Kiihlere Arbeitsgas- und Abgastemperaturen erschweren zudem eine Nach-
oxidation. Bei der Abgasnachbehandlung sinkt unter hohen Wassermengen die Konvertierungsrate fiir CO- und
HC-Emissionen, sodass es zu einem Konzentrationsanstieg nach Katalysator kommt. Fiir eine partikelarme
Verbrennung empfiehlt es sich den Wassereinspritzzeitpunkt moglichst zeitlich von dem Kraftstoffeinspritz-
zeitpunkt zu trennen, auch wenn Kombinationen aus Mehrfach-Einspritzungen beider Medien teilweise ein
hoheres Wirkungsgradpotential zeigen. Bei kleinen Wassermengen ist sogar eine leichte Abnahme der Partikel-
konzentration zu beobachten, wobei ein direkter Zusammenhang mit einer Verminderung von partikelbildenden
Pyrolysereaktionen infolge der geringeren Arbeitsgastemperaturen naheliegend ist. Reduziert werden dabei
vorrangig Nanopartikel im Nukleationsmodus. Bei einer Erhohung der Wassermenge verschlechtert sich aller-
dings zunehmend die Gemischaufbereitung, wodurch die Partikelkonzentration wieder zunimmt.

Angesichts der zukiinftigen Flottenzielwerte liefert dieser wissenschaftliche Beitrag Empfehlungen zur Weiter-
entwicklung des Ottomotors. Die vorliegenden Analysen verdeutlichen, dass insbesondere der Einlasskanal
und die Kolbenform einen signifikanten Einfluss auf das Verbrennungsverhalten beim Miller-Brennverfahren
besitzen. Eine weitere geometrische Abstimmung fiir ein optimales Zusammenspiel konnte somit zusitzliches
Potential bieten. Mit dem Einsatz von immer kiirzeren und steileren Miller-Einlassnocken muss die Leistungs-
fahigkeit des Aufladeaggregates und der Ladeluftkiihlung sowie die mechanische Belastbarkeit des Ventiltriebes
entsprechend angepasst werden. Hinsichtlich der Direktwassereinspritzungstechnologie konnte eine weitere
Steigerung des Wasserwirkungsgrades eine zusétzliche Kraftstoff- und Emissionsreduktion bewirken. Des
Weiteren ist eine Uberpriifung der stationir optimierten Kraftstoffeinspritzstrategien sowie der 500 bar Einspritz-
technologie im transienten Betrieb, insbesondere im Hinblick auf das Partikelemissionsverhalten, ratsam.
Generell ist zu empfehlen, die untersuchten Technologieansétze auch im dynamischen Betrieb zu tiberpriifen. Fiir
eine vollstdndige Bewertung muss hierbei insbesondere das Emissions-, NVH- und Dynamikverhalten betrachtet
werden. Ebenso ist eine mechanische Absicherung notwendig.

Die Anwendung des Miller-Brennverfahrens erfordern in erster Linie geometrische Anpassungen am Motor.
Hierdurch entstehen keine wesentlich hoheren Produktionskosten. Dies gilt auch fiir die Applikation einer
optimierten Miller-Kraftstoffeinspritzstrategie. Im Vergleich dazu ist der zusétzliche FEinsatz einer Wasserein-
spritzung verhiltnisméBig konstenintensiv, was insbesondere auf das Direktwassereinspritzungssystem zutrifft.
Somit bestimmen nicht nur die jeweiligen Wirkungsgradpotentiale, sondern auch die wirtschaftlichen Faktoren
dartiber, in welchem Umfang diese Technologien und deren Kombination in zukiinftigen Serien-Ottomotoren
eingesetzt werden.
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Anhang

Anhang

A Messstellenpline Versuchsaggregate
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Anhang

B  DoE-Optimierungen von GDI Strategien
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Anhang

C  Durchlichtverfahren zur DWI Sprayuntersuchung

Die Ermittlung der Sprayparameter, wie der maximalen Sprayeindringtiefe, der gemittelten Sprayeindringtiefe,
der maximalen Spraybreite und des Spraykegelwinkels, basiert auf Spraybildern, welche mittels Durchlicht-
verfahren generiert werden. Beim Durchlichtverfahren, welches in Abbildung C-1 schematisch veranschaulicht
ist, kommt dabei eine Hochgeschwindigkeitskamera des Typs Phantom UHS v1612 und eine speziell konstruierte
High-Power-LED Lichtquelle zum Einsatz [123].

Injektor

homogene

Lichtquelle
(kontinuierlich
oder gepulst)

Lichtband

7 einseitige Beleuchtung des Sprays

Kamera
(CCD / CMOS)

Abbildung C-1: Durchlichtverfahren zur Sprayuntersuchung [123]

Zur Sprayauswertung erfolgt im ersten Schritt eine Hintergrundkorrektur der Spraybilder, welche Einfliisse durch
eine inhomogene Ausleuchtung kompensiert. AnschlieBend wird {iber einen festgelegten Schwellwert zwischen
Spray und Hintergrund unterschieden. Hierdurch lésst sich die Spraykontur detektieren, welche die Grundlage zur
Ermittlung der Sprayparameter bildet [123]. Dariiber hinaus bietet die Darstellung mehrerer Einzelkonturen in
Form eines sogenannten Konturplots die Moglichkeit Sprayschwankungen besser zu erkennen. Die Verfahrens-
schritte zur Sprayauswertung sind in Abbildung C-2 aufgefiihrt. Die Definition der Sprayparameter ist Abbildung
C-3 zu entnehmen.

Korrigiertes Spraybild Schwellwertbild Spraybild mit Kontur Konturplots

Abbildung C-2: Verfahren zur Sprayauswertung [123]
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Abbildung C-3: Definition der Sprayparameter [123]
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