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Kurzfassung

Ziel aktueller Forschungen an Verbrennungsmotoren ist die weitere Reduzierung der
Abgasschadstoffemissionen bei gleichzeitiger Senkung des Kraftstoffverbrauches. Die
daraus resultierenden Mafinahmen bedeuten oftmals eine Steigerung der Komplexitéit der
Verbrennungskraftmaschine, womit einerseits die Herstellungskosten steigen,
andererseits die Fehleranfélligkeit des Gesamtsystems zunimmt. Es ist daher notwendig
Technologien zu entwickeln, welche trotz der zwangslaufig steigenden Komplexitéit einen
Vorteil fiir den Verbraucher generieren konnen.

Im Rahmen dieser Arbeit werden dazu zwei Technologien an einem 4-Zylinder
Nutzfahrzeugdieselmotor von John Deere untersucht. Zunédchst wird ein neues
Zylinderzuschaltkonzept — vorgestellt, dessen Potenzial zur Kraftstoffeinsparung
untersucht wird. Zudem werden die Anderungen der Schadstoffemissionen diskutiert,
sowie Verbesserungsmoglichkeiten und Grenzen aufgezeigt.

Dieses Konzept wird im Weiteren durch einen am Lehrstuhl fiir Antriebe in der
Fahrzeugtechnik (LAF) der Technischen Universitdt Kaiserslautern entwickelten
mechanisch vollvariablen Ventiltrieb erweitert. Dieser ermoglicht einerseits die
Optimierung des Zuschaltsystems, indem damit die Ventile des abgeschalteten Zylinders
stillgelegt werden konnen. Andererseits verfiigt der Ventiltrieb iiber die Moglichkeit,
durch ein zweites Offnen eines Auslassventils in der Ansaugphase Abgas in den Zylinder
zu fordern. Die Auswirkungen des auf diese Weise zuriickgefithrten (internen) Restgases
auf das Schadstoffemissionsverhalten sowie auf den Kraftstoffverbrauch wird im zweiten
Teil der Arbeit beleuchtet.

Weiterhin werden die Potenziale des Zylinderzuschaltsystems in einem Traktor
untersucht. Dazu werden am Priifstand gemessene Kraftstoffverbrauchsdaten verwendet
und daraus analytisch die Auswirkung auf den Kraftstoffverbrauch in verschiedenen
Anwendungsgebieten ermittelt. AbschlieBend wird eine Empfehlung fiir ein ideales
Anwendungsgebiet fiir einen Traktor herausgearbeitet, welcher mit dem vorgestellten
System ausgestattet ist.

Ein auf Messdaten basierender Vergleich dieses neuen Motorkonzepts mit dem
Referenzmotor zeigte in den Feld- bzw. Arbeitszyklen im Niedriglastbereich des DLG-
PowerMix einen Verbrauchsvorteil von bis zu 5,2 %.

Die hier vorgestellten Arbeiten wurden im Rahmen des Projekts ,,Hocheffizientes
Dieselmotorenkonzept (HDMK) durchgefithrt, gefordert durch das Bundesministerium
fir Wirtschaft und Energie mit dem TUV Rheinland als Projekttriger
(Forderkennzeichen: 19U15003A).



II

Abstract

The objective of current research on combustion engines is to further reduce exhaust
emissions while simultaneously reducing fuel consumption. The resulting measures often
mean an increase in the complexity of the internal combustion engine, which on the one
hand increases production costs and on the other hand increases the susceptibility of the
overall system to defects. It is therefore necessary to develop technologies that can
generate an advantage for the consumer despite the increasing complexity.

Within the scope of this work, two technologies on a 4-cylinder commercial vehicle diesel
engine from John Deere will be investigated. First, a new cylinder activation concept is
presented whose potential for fuel savings in the partial load range is being examined. In
addition, the changes in emissions will be discussed and opportunities for improvement
and limits will be identified.

This concept will be further extended by a fully variable valve train developed at the
Institute of Propulsion Systems (LAF) at the Technical University of Kaiserslautern.
This allows, on the one hand, the optimization of the connection system by shutting
down the valves of the deactivated cylinder. On the other hand, the valve train has the
option of rebreathing exhaust gas by opening an exhaust valve a second time during the
intake phase. The effects of this recirculated (internal) residual gas on pollutant emission
behaviour and fuel consumption are examined in the second part of this paper.
Furthermore, the potentials of the cylinder activation concept in a tractor engine are
examined. The data measured on the test bench will be used to analyze the impact on
fuel consumption in various application areas. Finally, an ideal application for a tractor
equipped with the presented system will be identified.

A comparison of this engine concept with the reference engine based on measurement
data displayed a consumption advantage of up to 5.2 % in the low load field cycles of
the DLG-PowerMix.

The work presented here was carried out as part of the project "Highly Efficient Diesel
Engine Concept' (HDMK), funded by the Federal Ministry of Economic Affairs and
Energy with the TUV Rheinland as project management organisation (funding code:
19U15003A).
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Einleitung

1 Einleitung

Der vom Menschen durch die Emission von Treibhausgasen verursachte Klimawandel
fiihrt zu einer globalen Erwédrmung unseres Planeten. Die daraus entstandenen
Temperaturanomalien von 1950 bis 2018 zeigt Abbildung 1-1 nach [1]. Folgen sind
fundamentale Veranderungen des globalen Klimas mit noch nicht vollstandig absehbaren
und bewertbaren negativen Konsequenzen wie das Abschmelzen der Polkappen, sowie
ein Anstieg der Meeresspiegel. Am 12. Dezember 2015 wurde deswegen auf der UN-
Klimakonferenz in Paris beschlossen, die globale Durchschnittstemperatur um nicht mehr
als 1,5 °C gegentiber den vorindustriellen Werten steigen zu lassen [2].
195 Mitgliedstaaten verfolgen mit ldnderspezifischen Mafinahmen dieses Ziel, indem sie
die anthropogenen Treibhausgasemissionen reduzieren. Die Europaische Union hat dazu
im Zuge ihres Fahrplans fiir den Ubergang zu einer COs-armen Wirtschaft definiert die
Treibhausgasemissionen bis 2050 um 80 %, bezogen auf das Jahr 1995 zu reduzieren [3].
Da die Herstellung, Verteilung und Bereitstellung von Lebensmitteln in Deutschland in
grofem Umfang an Transporte gebunden ist, die heute bevorzugt mit Traktoren, aber
auch mit anderen Nutzfahrzeugen durchgefithrt werden, bietet dieser Sektor grofies
Potenzial, einen Betrag dazu zu leisten. Dem Traktor kommt in der Landwirtschaft eine
besondere Bedeutung zu, da er nicht nur als Transportfahrzeug, sondern auch als zentrale
Arbeitsmaschine in der Primérgitererzeugung eingesetzt wird. Eine Senkung des
Kraftstoffverbrauchs und damit eine Senkung der ausgestoBenen COs-Emissionen sowie
der gesetzlich limitierten Schadstoffemissionen, kann aufgrund der hohen jéhrlichen

Einsatzzeiten einen wesentlichen Beitrag zum Umweltschutz bedeuten.
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Abbildung 1-1: Temperaturanomalien der durchschnittlichen Kontinental-
Temperaturen auf globaler Ebene von 1950 bis 2017 nach [1]
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2 Stand der Technik

Das primére Ziel dieser Arbeit ist die Reduktion des Kraftstoffverbrauchs eines
Dieselmotors. Dementsprechend wird im Folgenden auf den aktuellen Stand der
Forschung und Entwicklung im Bereich der Dieselmotortechnologie eingegangen. Dabei
werden die fir diese Arbeit relevanten Elemente und Mechanismen behandelt. Dies
ermoéglicht  eine Einordnung der im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten
Untersuchungen in die auf dem Markt verfiigharen Mafinahmen zur Verbrauchsreduktion

und zeigt die theoretischen Potenziale des hier vorgestellten Konzepts auf.

2.1 Ventiltrieb

Die Lage der Nockenwelle bzw. der Nockenwellen ist ein bezeichnendes Merkmal einer
Verbrennungskraftmaschine. Neben anderen Anordnungen sind die in Abbildung 2-1
gezeigten Konfigurationen tiblich [4]. Auf der linken Bildhélfte ist eine untenliegende
Nockenwelle (OHV: engl.: overhead valve) zu sehen, auf der sich sowohl Einlass-, als
auch Auslassnocken befinden. Im rechten Teil des Bildes ist die DOHC-Anordnung
(DOHC: engl.: double overhead camshaft) abgebildet. Dabei ist fiir jeweils die Ein- und
Auslassseite eine eigene Nockenwelle oberhalb des Motorblocks angebracht.
Untenliegende Nockenwellen wurden zu Beginn der Motorenentwicklung haufig aufgrund
des einfachen Aufbaus gewéhlt. Die Kraftiibertragung zu den Ventilen erfolgt iiber
StoBistangen und Kipphebel. Vorteil dieser Technologie ist die Robustheit aufgrund des
direkten Antriebs der Nockenwelle durch die Kurbelwelle iiber ein Stirnradgetriebe.
Zudem ist die Bauhohe gering. Durch die groflen bewegten Massen in dieser Art des
Ventiltriebs ist jedoch die maximale Motordrehzahl stark begrenzt.

In der DOHC-Anordnung sind die bewegten Massen geringer und die Steifigkeit des
Ventiltriebs hoher. Ferner konnen die Ventilspreizungen der Ein- und Auslassventile mit

speziellen Nockenwellenstellern unabhéngig voneinander gesteuert werden. Der Antrieb

Abbildung 2-1: OHV-Anordnung (links), DOHC-Anordnung (rechts) [4]
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des Ventiltriebs erfolgt meist mit Hilfe einer Steuerkette oder eines Zahnriemens. Die
obenliegenden Nockenwellen bieten prinzipiell mehr Flexibilitat bei erhéhter Komplexitét
und hoherem Bauraumbedarf.

In Abbildung 2-2 sind exemplarische Ventilhubverlaufe eines Dieselmotors dargestellt.
Der Zind-OT (ZOT) liegt bei 0 Grad Kurbelwinkel (°KW), folglich entspricht 360 "KW
dem Ladungswechsel-OT (LWOT). Gegen Ende der Expansionsphase Offnen die
Auslassventile (AO) geméB ihren Hubkurven fiir die Dauer der Auslass-Steuerzeit (3).
Der Abstand des Ventilhubmaximums zum Ladungswechsel-OT in Grad Kurbelwinkel
wird als Auslass-Spreizung (1) bezeichnet. Die Einlassventile 6ffnen kurz vor dem oberen
Totpunkt (EO) und schliefen unmittelbar nach Erreichen des unteren Totpunktes (ES).
Analog zur Auslass-Spreizung und Auslass-Steuerzeit, sind die Einlass-Spreizung (2) und
Einlass-Steuerzeit (4) definiert. Die Auslassventile schlieen knapp nach LWOT. Als
Nockenspreizung bezeichnet man den Abstand zwischen beiden Ventilhubmaxima. Der
Anfang der Ventilerhebungskurven ist mit einem flachen Anstieg ausgefiihrt. Diese sog.
Offnungsrampe sorgt fiir einen sanften Geschwindigkeitsaufbau beim Offnen des Ventils.
Gleiches gilt fir die Schlieframpe, welche ein definiertes Absetzen des Ventils ohne
Beschleunigungsiiberh6hung auf dem Ventilsitzring zum Ziel hat. Anders als in der
Abbildung werden iiblicherweise aufgrund dieser Rampen die Ventilo6ffnungszeiten
definitionsgeméisB erst ab einer Offnung von 1 mm angegeben.

Der Bereich, in dem sowohl Auslass-, als auch Einlassventile geoffnet sind, heifit
(positive) Ventiliiberschneidung und fallt aufgrund des hohen Verdichtungsverhéltnisses
und der damit einhergehenden Kollisionsgefahr zwischen Kolben und Ventil bei

Dieselmotoren in der Regel sehr gering aus.

Auslass — Einlass
10 1 9 1 Auslass-Spreizung
‘_’J\ 2 Einlass-Spreizung
= 8 /./ \ 3 Auslass-Steuerzeit
£ 6 i ‘\. 4 Einlass-Steuerzeit
o) | | AO Auslass 6ffnet
E I ‘ EO Einlass 6ffnet
g 4 j ‘.\ AS  Auslass schlicBt
g 5 5 ! \ ES Einlass schliefit
At
0 AD EO|X|AS \|ES
0 180 360 540 720

Kurbelwinkel ["KW]

Abbildung 2-2: Definition Spreizung, Steuerzeit und Ventilhubdéffnungszeiten
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Durch die Verdnderung der Ventilhubverldufe kann die Verbrennung maflgeblich
beeinflusst werden. Im Gegensatz zum Ottomotor, bei dem durch einen geeigneten
Ventiltrieb hauptsédchlich Ansaugdrosselverluste verringert werden [5], steht bei der
dieselmotorischen Verbrennung zusatzlich die Reduzierung der Emissionen im
Vordergrund der Entwicklung. Dies kann entweder direkt, beispielsweise durch
Erzeugung von Ladungsbewegung und damit verbessertem Verbrennungsablauf, oder
indirekt, z.B. durch ein schnelleres Erreichen der Light-off-Temperatur der Katalysatoren
in der Abgasnachbehandlung, stattfinden. Erhohte Ladungsbewegung kann unter
anderem durch ein sog. Ventilhubphasing erzeugt werden [6]. Dabei werden die
Einlassventile entweder zeitlich versetzt (phasenverschoben) oder unterschiedlich weit
geoffnet, sodass es zur Ausbildung einer um die Zylinderhochachse rotierenden Stromung
(Drall) in der Brennkammer kommt. Auf diese Weise wird der eingespritzte Kraftstoff
intensiver mit der Luft durchmischt. Damit kommt es zu weniger brennstoffreichen
Zonen, was wiederum die Ruflentstehung mindert und gleichzeitig die Rufloxidation
fordert [7]. Drall kann auch induziert werden, indem zwei Einlasskandle unterschiedlich
geformt ausgefithrt werden [8]. Stand der Technik ist die Kombination aus Full- und
Drall-Kanal. Letzterer kann iiber eine Klappe (Drall-Klappe) mehr oder weniger stark
mit Massenstrom beaufschlagt werden, womit die Intensivitdt des Dralls gesteuert
werden kann.

Das Potenzial von Variabilititen im Luftpfad eines Diesel-Nutzfahrzeugmotors
hinsichtlich Abgastemperaturmanagement wurde beispielsweise in [9] untersucht. In [10]
konnte gezeigt werden, dass durch eine Variation der Einlasssteuerzeit sowohl Partikel-
Emissionen, als auch Diesel-Kraftstoff eingespart werden kann. In [11] konnte durch ein
spates EinlassschlieBen (SES) eine Kraftstoffverbrauchsersparnis von 0,5 % bis 2 % (je
nach  Betriebspunkt)  nachgewiesen  werden.  Variationen  unterschiedlicher
Einlasssteuerzeiten fiir Drall- und Fillkanal an einem Dieselmotor zeigten in [12]
ebenfalls eine Verbrauchsverbesserung, sowie eine Verbesserung des NOx-Partikel Trade-
Offs.

Durch eine Abgasriickfiithrung kann Einfluss auf die Stickstoffoxidemissionen genommen
werden (siehe Kapitel 4.2.1). Mit einer entsprechenden Variabilitdt im Ventiltrieb kann
eine interne Abgasriickfiihrung gesteuert werden. Hierfiir gibt es verschiedene Ansétze
fir den Einsatz in einem Dieselmotor. Mit einer Restgasspeicherung [13], hervorgerufen
durch frithes Auslassschliefen (FAS) und spétes Einlassoffnen (SEO), kann ein Teil des
verbrannten Gemischs im Zylinder zurtickbehalten und im LWOT komprimiert und
wieder expandiert werden. Dazu werden die Spreizungen der Aus- und Einlassventilhiibe

vergroBert und die Steuerzeiten verkiirzt.



5
Stand der Technik

Eine Alternative dazu ist das erneute Offnen eines Ventils in der Phase, in der die
anderen Ventile ge6ffnet sind. So kann ein Auslassventil wihrend der Einlassphase erneut
geoffnet werden, um so Restgas aus dem Auslasskanal mit anzusaugen. Wahlweise kann
ein Einlassventil in der Auslassphase gedffnet und damit ein Teil des Abgases in den
Ansaugtrakt geschoben werden, welcher im néchsten Zyklus wieder angesaugt wird.
Auflerdem kann durch frithes oder spétes Einlassschliefien (FES oder SES) das effektive
Verdichtungsverhaltnis des Motors gesenkt werden. Die damit verbundenen niedrigeren
Verbrennungstemperaturen wirken sich ebenfalls positiv auf die Stickstoffoxid-
Emissionsbildung aus.

Mit Hilfe eines variablen Ventiltriebs kénnen die Emissionen und der Kraftstoffverbrauch
zudem indirekt positiv beeinflusst werden. Durch ein frithes Auslassoffnen (FAO) wird
die Abgasenthalpie signifikant erhoht. Zwar steigen damit die Expansionsverluste an,
allerdings kann das Abgasnachbehandlungssystem schneller auf das erforderliche
Temperaturniveau gebracht werden. So wurde die Motorenbaureihe OM 93x von
Mercedes-Benz mit einem Nockenwellensteller auf der Auslassseite ausgestattet, um
damit bei Bedarf erhohte Abgastemperaturen realisieren zu kénnen [14].

Mit geeigneten Systemen konnen die Ventilhubverlaufe nicht nur verschoben oder
geformt, sondern die Ventile auch vollstindig deaktiviert werden. Die Ventile verharren
dann bei ,Null-Hub“ und die Einspritzung wird abgeschaltet. Eine solche
Zylinderabschaltung wird in Kapitel 2.3.3 ndher behandelt.

2.2 Dieselmotorische Verbrennung

Dieselmotoren zeichnen sich durch eine heterogene Gemischbildung aus. Der Kraftstoff
wird kurz vor dem oberen Totpunkt mit hohem Druck in den Zylinder eingespritzt, wo
er sich selbst entziindet.

Die Gemischaufbereitung erfolgt in mehreren, teils simultan ablaufenden Schritten. Der
Dieselkraftstoff wird mittels Hochdruckpumpe auf einen Druck von bis zu 2500 bar
komprimiert und in einen Hochdruckspeicher geleitet (sog. Common-Rail). Die Injektoren
sind separat an diesen Speicher angeschlossen und werden so permanent mit hoch
verdichtetem Dieselkraftstoff versorgt. Dies ermoglicht eine drehzahlunabhéangige
Einspritzdruckeinstellung sowie Mehrfacheinspritzungen. Die Common-Rail-Technologie
hat sich daher gegeniiber dem é&lteren Pumpe-Diise-System durchgesetzt und gilt als
Stand der Technik beim Dieselmotor.

Der Kraftstoff wird tiber das Common-Rail zum jeweiligen, im Regelfall zentral im
Zylinder montierten, elektromagnetisch  betatigten Injektor geférdert. Das

Funktionsprinzip dieser Magnetventil-Injektoren ist in Abbildung 2-3 gezeigt [15]. Durch
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Ruhezustand
Injektor o6ffnet
Injektor schliefit

Kraftstoffricklauf 9 Kammervolumen

Magnetspule 10  Spritzloch
Uberhubfeder 11  Magnetventilfeder
Magnetanker 12 Ablaufdrossel
Ventilkugel 13 Hochdruckanschluss
Ventilsteuerraum 14 Zulaufdrossel
Diisenfeder 15 Ventilkolben
(Steuerkolben)
Druckschulter 16  Diisennadel

der Dusennadel

Abbildung 2-3: Funktionsprinzip Magnetventil-Injektor nach [15]

gezieltes Herabsetzen des Drucks im Ventilsteuerraum verschiebt sich die Diisennadel
nach oben und o6ffnet damit die Spritzlocher zum Brennraum. Hier muss der fliissige
Kraftstoff in die Gasphase iiberfiihrt werden, um ein ztindfahiges Gemisch herzustellen.
Dies geschieht durch den Strahlzerfall, welcher in den (diisennahen) Priméarzerfall und
den (diisenfernen) Sekundarzerfall unterteilt werden kann.

Aufgrund von turbulenten Riickstromungen in der Diise bilden sich beim
Einspritzvorgang Kavitationsblasen, welche die zusammenhéngende fliissige Phase des
Kraftstoffes in Ligamente und Tropfchen auflost. Weitere Einflussfaktoren fiir den
priméren Strahlzerfall sind Umverteilungen des Geschwindigkeitsprofils im Inneren des
Kraftstoffstrahls, sowie die Oberflachenspannung und der Impulsaustausch des Strahls
mit der Brennraumluft.

Der diisenferne Sekundérzerfall sorgt in Folge aerodynamischer Krafte zur
Durchmischung der Kraftstoff-Ligamente und -Tropfchen mit der verdichteten, heiflen
Brennraumluft (sieche Abbildung 2-4 [16]).

Die Zeit zwischen dem Einspritzbeginn und dem Brennbeginn wird Ziindverzug genannt.
Die in dieser Zeitspanne kleine eingespritzte Kraftstoffmenge vermischt sich nahezu
homogen mit der Brennraumluft und entziindet sich dann schlagartig. Man spricht in
diesem Zusammenhang von einer vorgemischten Flamme. Die daraus resultierende
Energiefreisetzung verursacht einen steilen Druckanstieg im Brennraum, welcher fiir das
dieseltypische ,harte* Verbrennungsgerdusch (auch bekannt als ,Dieselnageln“ oder
,Dieselschlag”) verantwortlich ist. Eine Methode, um den Druckanstieg zu verlangsamen,

ist das Absetzen einer kleinen Kraftstoffmenge vor der Haupteinspritzung (sog.



7
Stand der Technik

Tropfenkollisionen und
-koaleszenz
B :, . | Spray-

o) winkel

Sekundar- i

i zerfall .
Diseninnen- ! Spray flussige Eindringtiefe
stromung

Dusenloch

-l _

Abbildung 2-4: Diiseninnenstrémung und Strahlausbreitung [16/

Voreinspritzung).  Der  verbrannte  voreingespritzte  Kraftstoff — erhoht — die
Brennraumtemperatur und verkiirzt damit den Ziindverzug der Haupteinspritzung.

Die anschlieSende Diffusionsverbrennung ist ein Hauptmerkmal der dieselmotorischen
Verbrennung. Hier laufen verschiedene Prozesse zeitgleich ab. So wird weiterhin
Kraftstoff eingespritzt und aufbereitet, gleichzeitig verbrennt ein Teil des Kraftstoffs,
setzt damit Wérme frei und bildet Verbrennungsprodukte (darunter Schadstoffe). Das
inhomogene Gemisch im Zylinder hat dabei jedes Verbrennungsluftverhéltnis von reinem
Kraftstoff (A =0) bis reiner Luft (A = oc0). Ziindfahig ist das Gemisch zwischen \ =
0,25 und A = 0,65 [17]. Hier wird die Verbrennung mafigeblich iber die Rate der
sukzessive aufbereiteten (ziindfahigen) Kraftstoff-Luft-Mischung gesteuert, daher wird
diese Phase auch mischungskontrollierte Verbrennung genannt.

Die dritte Phase der Verbrennung ist die Nachverbrennung. Sie beginnt mit dem
Schliefen der Diisennadel, womit kein weiterer Kraftstoff in den Brennraum eintreten
kann. Aufgrund des grofler werdenden Zylindervolumens sinkt die Brennraumtemperatur
ab, sodass die Verbrennung nicht mehr durch eine veranderbare Mischungsrate gesteuert
wird, sondern unter chemisch betrachtet konstanten Mischungsverhéltnissen ablauft.
Diese Phase wird auch ,reaktionskinetisch kontrollierte Verbrennung® genannt. Dieser
Abschnitt der Verbrennung ist von hoher Bedeutung fir die Rufloxidation (siche 4.2.2).
Abbildung 2-5 zeigt die 3 Phasen der Verbrennung im Uberblick [13].
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Abbildung 2-5: Finspritz- und Brennverlauf im Dieselmotor [13]

2.3 Mafinahmen zur Kraftstoffverbrauchsreduktion

Um bei gleicher Leistungsabgabe weniger Kraftstoff zu verbrauchen, muss der effektive
Wirkungsgrad der Maschine erh6éht werden.

Der effektive Wirkungsgrad (n,) kann in den mechanischen (,,) und den indizierten (7,)
Wirkungsgrad unterteilt werden. Dabei beinhaltet der mechanische Wirkungsgrad alle
Verluste, die durch Reibung im Motor entstehen (Kurbeltrieb, Ventiltrieb, etc.).
AuBlerdem werden hier auch die Verluste infolge des Antriebs der Nebenaggregate
(Hochdruckpumpe, Olpumpe, etc.) hinzugezihlt. Der indizierte Wirkungsgrad steht fiir
den Wirkungsgrad des Gasprozesses und kann ebenfalls unterteilt werden. Hierbei

unterscheidet man den Wirkungsgrad im Niederdruckteil (An; yp) von den Verlusten,

welche im Hochdruckteil (An; yp) auftreten.
Ne = (i, zp — ANy ND) * Ty (1)

Eine weitere Aufteilung der Wirkungsgrade kann im Zuge einer Verlustanalyse erfolgen,
wie sie im Rahmen der Arbeit durchgefithrt wurde (siehe Kapitel 6.3.1). Dabei wird der
Motorprozess mit einem Idealprozess verglichen und die Annahmen aus der
Idealprozessrechnung sukzessive durch Messdaten ersetzt. Aus Gleichung (1) ist

ersichtlich, dass der effektive Wirkungsgrad verbessert werden kann, indem mindestens
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einer der drei in der Gleichung enthaltenen Wirkungsgrade vergroflert wird. Eine
Reduktion der innermotorischen Reibung oder der Reibung eines der Nebenaggregate
wiirde beispielsweise eine Verbrauchsverbesserung bedeuten, da der mechanische
Wirkungsgrad der Maschine verbessert wird. Weiter kann eine optimierte Verbrennung
den indizierten Wirkungsgrad des Hochdruckteils verbessern. Entsprechend bedeutet eine
geringere Ladungswechselarbeit ebenfalls einen hoheren Gesamtwirkungsgrad.

Der indizierte Wirkungsgrad ist zudem vom Betriebsmodus des Motors abhingig. So ist
es je nach Abgasnachbehandlungssystem notwendig unter bestimmten Randbedingungen
eine definierte Abgaszusammensetzung herzustellen [18]. Dies wirkt sich unmittelbar auf
den Kraftstoffverbrauch aus. Im Folgenden soll auf drei MafBinahmen zur

Wirkungsgradoptimierung eingegangen werden.

2.3.1 Reibungsreduktion

Die Verbesserung des mechanischen Wirkungsgrades erfolgt durch die Minderung der
Reibung in der Maschine. Zur Maschine werden dabei auch deren Nebenaggregate
gezahlt. Kann die Leistungsaufnahme eines Nebenaggregates verringert werden,
verbessert sich damit der Gesamtwirkungsgrad des Motors.

Bei Nenndrehzahl verteilen sich die Reibverluste nach [19] wie folgt:

e Kolben und Kolbenringe - ca. 50 %
e Lager - ca. 20 %
e Ventiltrieb - ca. 10 %
e Olpumpe - ca. 10 %
e Kiithlmittelpumpe -ca. 5%
e Einspritzpumpe -ca. 5 %

Durch spezielle Beschichtungen [20-22], besondere Fertigungsverfahren [23] oder andere
Werkstoffzusammensetzungen [24] im Bereich der Kolbengruppe kann die Reibung in
diesem Bereich minimiert werden.

Eine weitere Verbesserung des Wirkungsgrades kann durch die Optimierung der Lager
erzielt werden. So koénnen beispielsweise die Nockenwellen mit einer Wiélzlagerung
anstelle einer Gleitlagerung ausgestattet werden [25]. Dies reduziert die Reibung in der
Lagerung und senkt gleichzeitig den Olbedarf im Motor, wodurch die Olpumpe eine
geringere Leistung aufnimmt und die Reibungsverluste weiter gesenkt werden.

Auch  durch die bedarfsgerechte Regelung der Olpumpe, z.B. mittels
Pendelschieberpumpe wie in [26], kann der Kraftstoffverbrauch gesenkt werden. Einen

kleinen Beitrag zur Verbrauchsabsenkung kann auch die Reduzierung der Reibung in den
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Radialwellendichtringen leisten [27]. Ein reibungsoptimierter Ventiltrieb [28] oder
optimierte Teile des Ventiltriebs, wie dessen Kettentrieb [29] oder elektrische Aktuatoren
[30], beeinflussen den Gesamtwirkungsgrad ebenfalls positiv. So kann anstatt eines
Gleitabgriffs durch einen Rollenabgriff am Nockenfolger die Reibleistung gemindert
werden.

Neben der direkten Verbesserung der einzelnen Komponenten kann auch indirekt Einfluss
auf deren Einzelwirkungsgrad genommen werden. Gelingt es nach einem Kaltstart
schneller die korrekte Betriebstemperatur einzuregeln, nimmt unter anderem das Motorol
frither die vorgesehene Viskositdt ein und minimiert damit die Reibleistung aller
Lagerstellen des Motors. Somit kann durch ein optimiertes Thermomanagement [31] der

Verbrauch reduziert werden, indem die ineffiziente Warmlaufphase verkiirzt wird.

2.3.2 Downsizing

Beim Downsizing wird das Motorhubvolumen reduziert. Um dennoch dieselbe
Maximalleistung darstellen zu konnen, muss die Leistungsdichte des Motors erhoht

werden. Hierfiir gilt der Zusammenhang:

P

e

Vi

= De XN X1 (2)

Nach Formel (2) kann die Erhohung der Leistungsdichte entweder durch das Erhéhen
der Drehzahl (n) oder durch Steigerung des effektiven Mitteldrucks (pwe) erfolgen [32].
Die Arbeitsspiele pro Umdrehung (i = 0,5) sind durch den 4-Takt-Betrieb des Motors
festgelegt. Hieraus leiten sich das Hochdrehzahl- sowie das Hochlastkonzept ab. Bei einer
Auslegung mit Motordrehzahlen von tber 7000 min' wird nach [32] von einem
Hochdrehzahlkonzept gesprochen. Dieser Drehzahlbereich ist aufgrund des speziellen
Prozessablaufs in einem Dieselmotor sowie der hohen Massentriagheitsmomente
und -kréfte praktisch nicht erreichbar. Ferner wird die Maximaldrehzahl durch den
Zindverzug der dieselmotorischen Verbrennung begrenzt. Zudem sinkt bei hoheren
Drehzahlen der mechanische Wirkungsgrad eines Verbrennungsmotors aufgrund der
iiberproportional steigenden Reibleistung. Diese Art des Downsizings wére damit
lediglich eine Mafinahme zur Gewichtsreduktion des Triebwerks und kann nicht zur
Steigerung der Effizienz des Motorprozesses eingesetzt werden.

Beim Hochlastkonzept hingegen kann iiber die Anhebung des Mitteldrucks eine
Verschiebung der auftretenden Betriebspunkte im Motorkennfeld in energetisch

giinstigere Gebiete erreicht werden. Dies betrifft vornehmlich das Teillastgebiet, da im
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Motorenkennfeld der spezifisch beste Verbrauch bei hoheren Mitteldrucken erreicht wird.
Der effektive Mitteldruck lésst sich wie folgt ausdriicken [32]:

Nach Gleichung (3) kann der effektive Mitteldruck des luftverdichtenden Motors
praktisch nur durch die Erhohung der dem Motor zugefiihrten Luftdichte signifikant
vergroflert werden. Die anderen Einflussfaktoren sind nur in begrenztem Mafle
beeinflussbar. So sind der Liefergrad A;, der indizierte Wirkungsgrad 7, sowie der
effektive Wirkungsgrad n —bei einem gegebenen Motor kaum verédnderbar. Der untere
Heizwert Hp sowie der Mindestluftbedarf L,,;, sind rein kraftstoffabhéngig. Die
Luftdichte hingegen kann durch ein geeignetes Auflade-System deutlich erhoht werden.
Mit einem grofieren effektiven Mitteldruck steigen allerdings die Zylinderspitzendriicke
in der Volllast ebenfalls an, sodass entsprechende Mafinahmen zum Bauteilschutz
ergriffen werden miissen.

Zudem muss das Brennverfahren angepasst werden, da es zu einer Verschiebung zu
hoheren Lasten kommt [33]. Nach [34] kann durch das Downsizing beim Dieselmotor bis
zu 13 % Verbrauchsminderung erzielt werden. Diesem wird deshalb eine hohe Bedeutung
zugeschrieben [35]. Die dafiir notwendige Aufladung kann auf unterschiedliche Arten
erfolgen. In [36] wurde das Potenzial der mehrstufigen Aufladung, auch in Kombination
mit einem Elektrokompressor, untersucht. Alternativ kann auch ein Abgasturbolader
durch einen Elektromotor unterstiitzt werden, um so fir einen schnelleren

Drehmomenten-Aufbau zu sorgen [37].

2.3.3 Zylinderabschaltung

Die Zylinderabschaltung  stellt ebenfalls ein  geeignetes Mittel zur
Kraftstoffverbrauchsreduktion dar. Durch das Deaktivieren von mindestens einem
Zylinder kann die Zylinderlast der aktiven Zylinder erhoht werden. Diese sog.
Lastpunktverschiebung verlagert, wie im vorangehenden Kapitel erlautert, den
Lastpunkt der aktiven Zylinder in ein Gebiet erhohten Mitteldruckes und damit
typischerweise in ein Gebiet hoheren effektiven Wirkungsgrades. Da diese Malnahme
wéahrend des Betriebs ein- und ausgeschaltet werden kann, spricht man auch von
dynamischem Downsizing. Vorteil dieses Konzeptes gegeniiber dem statischen
Downsizing ist die geringere Triebwerksbelastung im Volllastbetrieb, da hier die

Motorlast auf das komplette Hubvolumen aufgeteilt werden kann. Wird eine erhoéhte
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Triebwerksbelastung toleriert, kénnen im Zuschaltbetrieb sogar hohere spezifische
Maximallasten dargestellt werden.

Im Abschaltbetrieb werden die Ladungswechselventile der inaktiven Zylinder geschlossen
gehalten und die Einspritzung abgeschaltet. Durch das Schlieflen der Ventile konnen die
Verluste durch den Ladungswechsel eingespart werden. Das eingeschlossene Gas im
inaktiven Zylinder wirkt als pneumatische Feder, sodass nur geringe Verluste bedingt
durch den Wandwérmeiibergang an den Zylinderwénden auftreten. Die Reibung des
abgeschalteten Zylinders féllt aufgrund der fehlenden Gaskrafte und der damit deutlich
geringeren Kolbenseitenkrafte ebenfalls gering aus.

Eine Untersuchung zur Abschaltung von zwei Zylindern an einem 4-Zylinder-Dieselmotor
in [38] zeigte Verbrauchsvorteile bei niedrigen Motorlasten. Nach [39] ergibt sich durch
die Zylinderabschaltung beim Dieselmotor ein Verbrauchsvorteil zwischen 0 % und
17,5 % Dbei gleichzeitiger Abgastemperaturerhohung. In [40] wird von einer
Verbrauchsverbesserung von 10 % bis 30 % bei einem 6-Zylinder Dieselmotor berichtet.
Abbildung 2-6 zeigt vier auf dem Markt verfugbare Zylinderabschaltsysteme [41]. In der
Abbildung sind neben der Bezeichnung der Systeme auch die jeweiligen Ziindfolgen und
die abschaltbaren Zylinder eingetragen. Ublicherweise wird die Halfte der Zylinder
deaktiviert. Eine Ausnahme bildet das VCM System von Honda, mit welchem es moglich
ist, auch nur 2 von 6 Zylindern zu deaktivieren. Mit der ,,Active Cylinder Technology
(ACT)“ von VW konnen bei einem 4-Zylindermotor die Zylinder 2 und 3 abgeschaltet
werden [42]. Mazda bietet in seinem 4-Zylindermotor ,,SkyActive-G“ die Abschaltung der
Zylinder 1 und 4 an. Mit einer Entwicklung von Schaeffler ist eine rollierende
Zylinderabschaltung an einem 3-Zylindermotor moglich [43]. Damit werden alternierend

nur Zylinder 2 und Zylinder 1 gemeinsam mit Zylinder 3 abgeschaltet. Dadurch ergibt

General Motors Chrysler
Active Fuel Management (AFM) Multi Displacement System (MDS)
V8 1-8-7-2-6-5-4-3 V4 8-2-5-3 V8 1-8-4-3-6-5-7-2 V4 8-3-5-2

® OB X ® G

1 1

®® ® 6 6® K@

Honda VW
Variable Cylinder Management (VCM) Active Cylinder Technology (ACT)
V6 1-4-2-5-3-6 V4 1-2-5-6 R3 4-5-6 R4 1-3-4-2 R2 14

eINEEE
{ { 0220
lelelplolole

Abbildung 2-6: Zylinderabschaltsysteme nach [41]
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sich ein gleichmafiger Ziindabstand tiber zwei Zyklen. Dieses Konzept wurde auch von
Ford im EcoBoost 1,01 3-Zylindermotor untersucht [44].

Das von Tula vorgestellte System ,Dynamic Skip Fire* (DSF) erlaubt es, einzelne
Zylinder nach Bedarf zu deaktivieren [41, 45]. So kann in einem 8-Zylindermotor jede
Kombination aus aktiven und nicht aktiven Zylindern realisiert werden.

Um einen Zylinder abzuschalten, muss zum einen die entsprechende Kraftstoffzufuhr
unterbrochen werden, zum anderen miissen die Ladungswechselventile geschlossen
werden, um die Ladungswechselverluste zu minimieren. Die Stilllegung der Ventile kann
dabei tiber unterschiedliche Systeme realisiert werden. Sogenannte Schiebenockensysteme
erlauben es, zwischen zwei verschiedenen Nockenkonturen hin und her zu schalten.
Beispiele hierfiir sind die Systeme ,,AVS“ von Audi [46] oder ,,Camtronic* von Daimler
[47]. Dies kann genutzt werden, um zwischen unterschiedlichen Ventilhtiben zu wechseln.
Alternativ kann ein solches System genutzt werden um zwischen Hub und ,,Null-Hub*
umzuschalten. In [48] wird dariiber hinaus ein System vorgestellt, indem nicht nur die
Ventile und die Einspritzung, sondern die gesamte entsprechende Kolbengruppe
stillgelegt wird. Hieraus ergeben sich weitere Vorteile durch die reduzierte Reibung.
Alternativ zu Hubumschaltsystemen konnen auch vollvariable Ventiltriebe genutzt
werden, um einzelne Zylinder zu deaktivieren. Ein Beispiel hierfiir ist das Univalve-
System [49, 50] oder der in dieser Arbeit vorgestellte Ventiltrieb (siche Kapitel 7.2). Der
Vorteil hierbei besteht in den zusétzlichen Funktionalitdten, die durch den Ventiltrieb
gegeben sind. So konnen, je nach System, die Ventilhiibe beeinflusst werden oder
zusétzliche  Ventilhiibe implementiert werden. Dadurch werden neben der
Kraftstoffverbrauchsminderung auch weitere Ziele verfolgt, zum Beispiel die

Verbesserung des Emissionsverhaltens des Motors.
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3 Ziel der Arbeit

Ziel der vorgestellten Untersuchung ist die Darstellung von Potenzialen hinsichtlich
Kraftstoffverbrauch und Schadstoffemissionen, die sich durch ein
Zylinderzuschaltkonzept (3/4-Zylinder-Konzept) und dessen Kombination mit einem
mechanisch voll variablen Ventiltrieb ergeben. Dabei liegt der Fokus bei diesem System
auf dem 3-Zylinder-Betrieb, wodurch sich dieses Konzept grundlegend von einer
herkémmlichen Zylinderabschaltung unterscheidet. Die Bewertung der Potenziale erfolgt
anhand von Lastzyklen fiir Traktoren, die von der Deutschen Landwirtschafts-
Gesellschaft (DLG) entwickelt wurden.

Die Verbrauchsvorteile konnen dabei sowohl direkt als auch indirekt entstehen. Ein
Beispiel fiir einen indirekten Kraftstoffverbrauchsvorteil ist die Erhohung der
Abgastemperatur bei gleichem spezifischen Kraftstoffverbrauch [51]. Durch die
zusétzliche Energie im Abgas kann das Abgasnachbehandlungssystem nach einem
Kaltstart schneller auf die gewiinschte Betriebstemperatur gebracht werden und in
Phasen geringer Motorlast verhindern, dass das System unter den Reaktionsbereich
auskiihlt. So miissen keine effizienzmindernden Mafinahmen zur kiinstlichen Erhéhung
der Abgastemperatur ergriffen werden. Ferner steigert eine erh6hte Abgastemperatur die
Konvertierungsrate der im Abgasstrang eingesetzten Katalysatoren und kann damit das
Emissionsverhalten des Motors verbessern [52, 53]. Ein Vergleich unterschiedlicher
HeizmafBnahmen hinsichtlich Kraftstoffverbrauch und Abgasemissionen zeigt [54].

Wie in den vorangegangenen Kapiteln beschrieben, gibt es diverse Mafinahmen, um den
Verbrauch durch Optimierung des effektiven Wirkungsgrades direkt zu verbessern. Im
Rahmen dieser Arbeit wird eine detaillierte Verlustanalyse durchgefithrt, um Aufschluss
iiber die Anderungen der Wirkungsgrade bedingt durch das realisierte
Zylinderzuschaltkonzept zu erhalten. Dafiir wird nach einer Referenzvermessung des
Basismotors auf einem Motorenpriifstand das 3/4-Zylinder-Konzept implementiert und
ebenfalls vermessen. Durch den Vergleich der Messdaten in einem dafiir entwickelten
Simulationsmodell ist es dann moglich, die Systeme hinsichtlich deren Effizienz zu
vergleichen.

Nach einer ausfithrlichen Untersuchung des 3/4-Zylinder-Konzepts wird der Motor um
den variablen Ventiltrieb erweitert, um auch dessen Effekte auf das Gesamtsystem zu
verstehen. Dafir wird neben den Priifstandsuntersuchungen ein weiteres
1D-Simulationsmodell aufgebaut, mit dem eine Bestimmung der Abgasriickfithrraten
moglich ist. Dies ist notwendig, um das System hinsichtlich seines Emissionsverhaltens

mit dem Basisbetrieb vergleichen zu koénnen.
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Abschlieend wird das Konzept hinsichtlich seines Potenzials in einem Traktor beurteilt

und eine Empfehlung fiir ein optimales Anwendungsgebiet formuliert.
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4 Grundlagen

Zum besseren Verstandnis der nachfolgenden Erlduterungen und Schlussfolgerungen wird
in diesem Kapitel auf die hierfiir notwendigen Grundlagen eingegangen. Dafiir werden
zunichst die physikalischen Grundlagen erliutert und anschliefend ein Uberblick tiber

die Schadstoffe der dieselmotorischen Verbrennung gegeben.

4.1 Berechnungsgrundlagen

Die durch die Gaskraft am Kolben geleistete Arbeit wird mit folgender Formel berechnet:
AWy = p* Ay x ds,, (4)

Dabei ist Wk die Arbeit am Kolben, p der Gasdruck im Zylinder, Ak die Kolbenfldche
und sy der Kolbenweg. Das Produkt aus Kolbenflache und Kolbenweg pro Zeit ist die
Volumenénderung (dVy) des Zylinders. Fiir die Arbeit pro Arbeitsspiel (Wka) gilt damit:

WKA:%p*th (5)

Betrachtet man ein Arbeitsspiel und stellt Formel (5) um, erhélt man den indizierten

Mitteldruck pui:

_ Wka

Aus dem indizierten Mitteldruck kann mit der Drehzahl (n) und der Anzahl der
Arbeitsspiele pro Umdrehung (i=0,5 fur 4-Takt-Motoren) die indizierte Leistung (P;)
errechnet werden. Analog gilt derselbe Zusammenhang fiir die Reibleistung (P.) und die

effektive Leistung (P.) mit dem Reibmitteldruck (pm:) und dem effektiven Mitteldruck
(Pne):
Py = Vi % Pk mox i (7)
Pr:Vh*pmr*n*i (8)

Pe:Vh*pme*n*i (9)
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Ist der indizierte Mitteldruck zum Beispiel aus einer Zylinderdruckindizierung bekannt
und wurde die effektive Leistung des Motors gemessen, kann durch Umstellen der
Formeln auf die Reibleistung geschlossen werden, welche zum Uberwinden der
innermotorischen Reibung erforderlich ist.

Wie schon in Kapitel 2.3 angedeutet, kann der indizierte Mitteldruck in den Hochdruck-
und den Niederdruckteil eines Zyklus aufgeteilt werden. Der Hochdruckteil umfasst die
Kompression des Arbeitsgases und den Arbeitstakt (Expansion) im Zylinder. Der
Niederdruckteil beschreibt hingegen den Ladungswechsel, also den Ausschiebe- und
Ansaugtakt. Die Summe der beiden Anteile ergibt den indizierten Mitteldruck.

Der effektive Mitteldruck ist die Differenz aus dem indizierten Mitteldruck und dem
Reibmitteldruck und kann zum Vergleich von Motoren unterschiedlicher
Hubraumklassen herangezogen werden.

Zur Bewertung der Effizienz eines Prozesses wird dessen Wirkungsgrad betrachtet. Dieser
entspricht dem Verhéltnis aus dem Nutzen und dem dafiir aufgebrachten Aufwand. So

ergeben sich fiir einen Verbrennungsmotor unter anderem die drei folgenden

Wirkungsgrade:
Indizierter Wirkungsgrad:
_ P i
N = e (10)
Effektiver Wirkungsgrad:
_ P e
e = (11)
Mechanischer Wirkungsgrad
Ne _ Pe _ Pne
e (12)

Darin ist Hy der untere Heizwert des verwendeten Kraftstoffes und g der
Kraftstoffmassenstrom. Der effektive Wirkungsgrad ist der mafigebliche Wirkungsgrad
zur Beurteilung der Effizienz eines gegebenen Motors.

Eine weitere bezeichnende Kenngrofle ist der effektive spezifische Kraftstoffverbrauch
(be). Er beschreibt das Verhaltnis aus Kraftstoffmassenstrom und effektiver Leistung und
hingt unmittelbar iber den unteren Heizwert mit dem effektiven Wirkungsgrad

zusamimen:

be=—"= (13)
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Der untere Heizwert des in dieser Arbeit verwendeten Kraftstoffs wurde nach
DIN 51900-1 [55] und DIN 51900-2 [56] ermittelt und betragt 42578 J/g [57].

Zur Berechnung der spezifischen Emissionen muss der Abgasmassenstrom bekannt sein.
Dieser ergibt sich aus den dem Motor zugefithrten Massenstromen, also dem Kraftstoff-

und dem Luftmassenstrom.
Die Abgasmessanlage ermittelt den Massenanteil (r;)) der entsprechenden

Emissionskomponente im Abgasmassenstrom. Der Massenstrom der jeweiligen

Emissionskomponente errechnet sich mit folgender Formel:

(15)

Darin ist M; die molare Masse der Emissionskomponente und May,, die molare Masse des
gesamten Abgases. Wird der obige Wert auf die abgegebene Leistung bezogen, ergibt
sich die sog. spezifische Emission.

.

i,Spez - FZ (16)

e

m

Diese Kenngrofle dient z.B. zum Vergleich des Emissionsverhaltens unterschiedlicher

Motoren.

4.2 Schadstoffbildung und -reduktion

Das Abgas einer Verbrennungskraftmaschine setzt sich bei einer idealen und
vollstédndigen Verbrennung nach (17) ausschlieBlich aus Kohlenstoffdioxid und Wasser

zusamimen:

3n+1

C H.
n 2n+2+ 9

O, = nCO, + (n+ 1)H,0O + Warme (17)

Da der Dieselmotor mit Luftiiberschuss betrieben wird, ist ebenfalls Sauerstoff im Abgas
zu finden. Der in der Luft enthaltene Stickstoff wird im Idealfall ohne
Reaktionsbeteiligung durch die Brennkammer geleitet.

Bei der in der Praxis vorkommenden realen Verbrennung entstehen jedoch diverse

weitere Abgaskomponenten. Dazu zdhlen zum einen die vier gesetzlich limitierten
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Schadstoffe, Stickstoffoxide (NOx), Partikel (PM), Kohlenstoffmonoxid (CO) und
unverbrannte Kohlenwasserstoffe (HC), zum anderen Schwefelverbindungen, Aldehyde,
Zyanid, Ammoniak sowie andere Kohlenwasserstoffverbindungen [58].

In Abbildung 4-1 sind die gesetzlich limitierten Schadstoffemissionskomponenten eines
DI-Dieselmotors in Abhéngigkeit vom Luftverhaltnis dargestellt [59]. Die fir die
dieselmotorische Verbrennung bedeutendsten Schadstoffe sind Stickstoffoxid- und
Partikel-Emissionen (Ruf). In der Abbildung ist auBerdem zu sehen, dass die CO- und
HC-Emissionen insgesamt gering ausfallen [59].

Im Folgenden sollen diese Komponenten und ihre Entstehung bei der dieselmotorischen
Verbrennung erlautert werden. Zudem werden Moglichkeiten aufgezeigt, die jeweiligen
Komponenten zu minimieren. Die Minderung kann dabei sowohl innermotorisch als auch

durch ein entsprechendes Abgasnachbehandlungssystem erfolgen [60].
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Abbildung 4-1: Schadstoffemissionen eines DI-Dieselmotors ohne AGR [59]

4.2.1 Stickstoffoxide

Stickstoffoxide (NOx) ist ein Sammelbegriff fiir simtliche Verbindungen aus Stickstoff
(N) und Sauerstoff (O) (z.B.: NO, NO, NO;s, N.O, N»,Os) [61]. Die fiir die dieselmotorische
Verbrennung  relevanten ~ Verbindungen sind  Stickstoffdioxid  (NO,)  und
Stickstoffmonoxid (NO).

Stickstoffdioxid ist ein braunliches, nach dem Abkiihlen blass gelbes Gas mit einem
stechenden Geruch. Es wird hauptsichlich tber die Atemwege aufgenommen und bt
eine reizende Wirkung auf die Schleimhéute aus. Folgen daraus koénnen
Lungenfunktionsstorungen sein [62]. Es entsteht nur zu geringen Teilen bei der

Verbrennung im Zylinder.
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Stickstoffmonoxid ist ein geruch- und farbloses Gas, welches den Hauptbestandteil der
NOx-Rohemissionen eines Dieselmotors ausmacht. Im Abgasnachbehandlungssystem
oder nach Austritt in die Atmosphére oxidiert es mit dem Luftsauerstoff zu NO,. Als
Bildungsmechanismen werden sog. thermisches NO, prompt-NO, N.O-Mechanismus oder
Brennstoff-NO unterschieden.

Der bedeutendste Mechanismus (thermisches NO) wurde erstmalig 1946 von Jakow
Borissowitsch Seldowitsch (englische Schreibweise: Yakov Borisovich Zel'dovich)
beschrieben und 1970 von Lavoie erweitert. Der so genannte erweiterte Zeldovich-

Mechanismus besteht aus den drei aufeinander beruhenden Elementarreaktionen

ky

N,+0O «— NO+N (18)
ko

N+0, «— NO+O (19)
k3

N+OH «<—— NO+H (20)

mit den Geschwindigkeitskoeffizienten ki, ko, ks. In der Literatur sind unterschiedliche

Werte fiir diese Faktoren zu finden. Eine Ubersicht ist in [63] zu finden. Nach [64]

berechnen sich diese mit der Einheit [rfl‘gii] wie folgt:
by, =76%108 e 1Tk =16%10% (21)
ky, =T %6,4%10° 0 ks = T% 15 % 10° # (L9500 (22)
k3,r = 4,1 * 1013 k/’27l _ 2’0 % 1014 « 6% (23>

Darin ist T die Temperatur in Kelvin. Die NO-Bildungsrate kann damit folgendermafien

ermittelt werden:

d[NO]
dt

= kl,r[o] [Nz] + k2,r[N] [02] + k?:,r[N] [OH] (24)
— ky [NOJ[N] — ky, [NOJ[O] — k. [NOJ[H)
Dabei stehen die Geschwindigkeitskoeffizienten mit dem Index ,r* fiir die vorwarts
laufende Reaktion, die mit dem Index ,1¢ fiir die riickwérts laufende Reaktion.
Die N-Bildungsrate kann analog dazu wie folgt berechnet werden:

d[N]

S = by, (O[N] + by [NOJO] + ey [NOJ[ ]

— k1 [NOJIN] = ky . [N][O,] — k3, [N][OH]
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Aufgrund der No-Dreifachbindung benétigt die Reaktion der Gleichung (18) eine hohe
Aktivierungsenergie und lduft damit erst bei hohen Temperaturen ausreichend schnell
ab. So ist bei einer Temperatur von 2000K, k;=4,26*10°, k,=2,65*10"? und k;=4,10*10".
Die Geschwindigkeitskoeffizienten der beiden anderen Reaktionen sind also um mehrere
Grofenordnungen hoher. So wird der in (18) gebildete atomare Stickstoff instantan von
den Reaktionen (19) und (20) umgesetzt. Die Anderung der N-Konzentration iiber die

Zeit kann damit annahernd zu null gesetzt werden:

d[N]
— = 2
g~ (26)
Damit folgt aus Addition von (24) und (25):
d[NO
RO 2k, 01N, — 2, [NOJ[N] (27)

Da diese Reaktionen verglichen mit dem Verbrennungsprozess relativ langsam ablaufen,
kommt es zu keinem chemischen Gleichgewicht. So liegt die NO-Konzentration
vorwiegend unter der Gleichgewichtskonzentration, was zur Folge hat, dass die
Vorwértsreaktion mafigeblichen Einfluss auf den Gesamtumsatz hat. Erst in der spéaten
Expansionsphase ist mit einer iiber der Gleichgewichtskonzentration liegenden NO-
Konzentration zu rechnen, sodass die Riickreaktion bestimmend wird. Hier sinken die
Prozesstemperaturen allerdings stark ab, was dazu fithrt, dass die Reaktion ,einfriert*.
Ab einer Temperatur von weniger als 2200 K ist mit keiner N-Bildung nach (18) und
damit keiner NO-Bildung nach dem Zeldovich-Mechanismus zu rechnen [58]. Dies ist
damit zu begriinden, dass unterhalb dieser Temperatur kein atomarer Sauerstoff (O) aus
dem in der Luft enthaltenen molekularen Sauerstoff (O.) gebildet wird, welcher ein Edukt
der ersten Zeldovich-Kettenreaktion (18) ist.

Die prompte NO-Bildung, in der N, mit Kraftstoffradikalen reagiert, der N,O-
Mechanismus, in dem NO aus N,O entsteht, sowie die Brennstoff-NO-Bildung haben in
der dieselmotorischen Verbrennung nur eine untergeordnete Rolle. Fiir eine Erlauterung
dieser Mechanismen sei an dieser Stelle auf [63] verwiesen.

Der NOs-Anteil im Rohabgas liegt je nach Lastpunkt des Motors bei 5 % bis 15 % [58].
Gebildet wird das Stickstoffdioxid bei niedrigen Flammentemperaturen, in denen hohe

HO»-Konzentrationen [63] vorliegen, mafigeblich nach:

NO+ HO, —+ NO, + OH (28)
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Um die gesetzlichen Rahmenbedingungen (siehe Kapitel 4.2.5) einhalten zu kénnen, ist
es notwendig entweder die NOx-Bildung zu mindern, oder die gebildeten NOx-Schadstoffe
in einem geeigneten Abgasnachbehandlungssystem zu reduzieren.

Ein probates Mittel zur Reduzierung der NOx-Bildung ist die Abgasriickfithrung [65, 66].
Hierbei wird ein Teilmassenstrom des Abgases in den Ansaugtrakt zuriickgeleitet und
mit der Frischluft vermengt. Die Abgasriickfiihrrate ist definiert als das Verhéltnis von

riickgefithrtem Abgasmassenstrom zum gesamten Einlassmassenstrom [32]:

MAGR

LAGR = -

- 29
Magr + My (29)

Das so entstandene Gemisch weist einen niedrigeren Polytropenexponenten als reine Luft
(Kpup ~ 1,4) auf, wodurch der Temperaturanstieg in der Verdichtungsphase geringer
ausfallt. Zudem haben die im Abgas enthaltenen dreiatomigen Molekiile H;O und CO,
eine hohe Warmekapazitat, was bei derselben Warmefreisetzung zu niedrigeren
Spitzentemperaturen fiihrt. Dieser Effekt wird durch die Verlangsamung der
Verbrennung zusatzlich unterstiitzt. Diese Einfliisse hemmen die thermische NO-Bildung
nach dem Zeldovich-Mechanismus.

Es ist zwischen interner und externer Abgasriickfithrung zu differenzieren. Bei der
internen AGR werden Abgase entweder durch frithes Einlass6ffnen in den Einlasskanal
geschoben, von wo aus sie im néchsten Zyklus wieder riickgesaugt werden, oder durch
spates Auslassschliefen direkt aus dem Auslasskanal gesaugt. Alternativ konnen Abgase
durch frithes Auslassschlieen und spétes Einlassoffnen im Zylinder verbleiben. Da beim
Dieselmotor kaum positive Ventiliiberschneidungen zugelassen werden koénnen (siehe
Kapitel 2.1), kommt nur die Abgasriickhaltung oder ein zweiter Ventilhub des Auslass-
oder des Einlassventils fiir eine interne Restgassteuerung in Frage.

Die externe Abgasriickfiihrung kann nach [58] wiederum in ,replaced EGR“ und
yadditional EGR* unterteilt werden.

Bei der ,replaced EGR* herrscht ein ahnlicher Ladedruck wie ohne AGR, sodass ein Teil
der Ansaugluft durch Restgas ersetzt wird. Durch das geringere Luftverhéltnis sinkt die
adiabate Flammentemperatur ab und damit die NO-Bildung. Allerdings kann der
gebildete Rufl aufgrund der geringeren Menge an Sauerstoff im Brennraum nicht in
gleichem Mafle oxidiert werden, die Partikelemissionen steigen. Die ,additional EGR*
zeichnet sich durch einen erhohten Ladedruck aus. Restgas wird zusétzlich zur Luft
angesaugt. Die zuvor erwdhnte hohe Wiarmekapazitdt des Abgases senkt dabei die

Spitzentemperaturen im Brennraum.
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Ferner kann unterschieden werden, an welcher Stelle das Abgas entnommen und wo es
der Frischluft beigemischt wird. Bei der Hochdruck-AGR wird der Abgasmassenstrom
vor der Turbine des Turboladers entnommen und nach dem Verdichter dem
Einlassmassenstrom zugefithrt [67]. Ist eine Niederdruck-AGR verbaut, werden die
Abgase nach dem Partikelfilter entnommen und vor dem Verdichter zugemischt. Hierbei
ist auf den Bauteilschutz der Verdichter-Rader zu achten [68].

Es ist darauf hinzuweisen, dass bei oOrtlich zunehmendem Sauerstoffmangel die
Partikelbildung geférdert wird, sodass es zu einem Trade-Off-Verhalten zwischen NOx-
Emissionen und Partikel-Emissionen kommt. Abbildung 4-2 zeigt diesen Zusammenhang
exemplarisch fiir den untersuchten Referenzmotor. Beginnend mit 0 % AGR-Rate (Punkt
ganz rechts), wurde die AGR-Rate in vier Schritten auf 32 % erhéht (Punkt ganz links).
Mit steigender AGR-Rate sinken erwartungsgeméaf die NOx-Emissionen, allerdings wird
die Partikelbildung stark geférdert. Durch Anheben des Einspritzdruckes kann die Kurve
nach links verschoben werden, der grundsatzliche Zusammenhang bleibt jedoch erhalten.
Da der maximale Einspritzdruck auf Grund der Bauteilbelastung und Leistungsaufnahme
der Hochdruckpumpe begrenzt ist, miissen fiir eine weitere Senkung der NOx-Emissionen
Abgasnachbehandlungssysteme herangezogen werden.

Derzeit gibt es zwei verbreitete Systeme zur auflermotorischen NOx-Minderung: den
NOx-Speicherkatalysator und das SCR-System. Die folgende Erlduterung beschéftigt sich
mit dem SCR-System.

Bei der selektiven katalytischen Reduktion (engl.: selective catalytic reduction - SCR)
wird unter Zuhilfenahme von Ammoniak (NHs) NOx zu N; und H,O reduziert. Die

zugehorigen Reaktionsgleichungen lauten:

4 NO+O,+4NHy, — 4 N,+6 Hy,O (30)
NO+ NO,+2 NH, — 2 N, + 3 H,0 (31)
6 NO,+8 NH; — 7 N, + 12 H,O (32)
40
e
g E 30
% 20 Xacr steigend
=
= 10
[a W
0
0 2 4 6 8

NOx [
Abbildung 4-2: NOx-Partikel-Trade-Off des Referenzmotors bei 1800 min™ - 200 Nm
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Aufgrund der toxischen Wirkung von Ammoniak kann dieses nicht in der Reinform im
Fahrzeug mitgefiihrt werden. Stattdessen hat man sich auf eine 32,5 %ige wassrige
Harnstofflosung geeinigt (Handelsname: AdBlue). Aus dieser wird mittels Thermolyse
und Hydrolyse NH; gewonnen. Fiir diese Reaktionen ist eine Temperatur von mindestens
180 °C erforderlich [58]. Bei der Einbringung der Harnstofflosung ist zudem durch erhéhte
Abgastemperaturen ein Auskristallisieren des Harnstoffes auszuschlieflen.

Da bei Temperaturen unter 250 °C die sog. ,schnelle SCR“-Reaktion (31) tberwiegt,
muss fiir eine hohe Konvertierungsrate ein NO,/NOx-Verhéltnis von 50 % vorliegen. Aus
dem vorangegangenen Text ist bekannt, dass innermotorisch fast ausschlieflich NO
gebildet wird. Folglich muss das Stickstoffmonoxid zwischen Brennraum und SCR-
Katalysator teilweise zu Stickstoffdioxid oxidiert werden. Dieser Vorgang ist in diesem
Verbund eine der Hauptaufgaben des Dieseloxidationskatalysators (engl.: diesel oxidation
catalyst (DOC)) (siehe Kapitel 4.2.4).

4.2.2 Partikel

Partikel-Emissionen entsprechen der Gesamtmasse von Feststoffen und angelagerten
fliichtigen oder l6slichen Bestandteilen im Abgas. Neben Rufl zéhlen hierzu unter
anderem angelagerte Kohlenwasserstoffe aus unverbranntem Schmierdl und Kraftstoff.
RuB ist mit ca. 75 % Massenanteil die Hauptkomponente der Partikel und entsteht
vorzugsweise in Luftmangelgebieten [58].

Nach der Polyzyklen-Hypothese entsteht durch die Zersetzung des Kraftstoffs unter
Ausschluss  von  Sauerstoff (Pyrolyse) und Abspaltung von Wasserstoff der
Kohlenwasserstoff Ethin (C;H:). Durch wiederholte Anlagerung von weiteren Ethin-
Molekiilen entstehen graphitische Strukturen, welche sich durch einzelne
UnregelmafBigkeiten kriitmmen. Diese anndhernd sphérischen Strukturen verbinden sich
zu sog. Priméarpartikeln mit einer typischen Grofle von 2-10 nm [58]. Durch
Agglomeration der Priméarpartikel entstehen die eigentlichen Rufipartikel. Dieser
Vorgang geschieht zunachst aufgrund der hohen Beweglichkeit der Primarpartikel schnell
und nimmt mit der sinkenden Verfiigbarkeit der Primarpartikel wieder ab. Die Folge
sind unterschiedlich grofle Agglomerate, welche eine typische Groéflenverteilung
einnehmen. Der grofite Anteil fallt dabei auf Rulpartikel mit einem Durchmesser von
zwischen 80 nm und 100 nm.

Die meisten der so entstandenen Rufpartikel oxidieren noch im Brennraum wieder,
sobald sie in Gebiete mit hoher Sauerstoffkonzentration gelangen. Allerdings findet diese

Riickreaktion nur bei Temperaturen von mehr als 1300 K statt [69]. Bei der
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dieselmotorischen Verbrennung wird diese Schwelle in der Expansionsphase
unterschritten, bevor alle Partikel nachoxidiert werden koénnen.

Die so im Rohabgas enthaltenen Rufipartikel konnen mit einem Dieselpartikelfilter aus
dem Abgasmassenstrom gefiltert werden. Dazu werden die Abgase zunachst durch einen
Dieseloxidationskatalysator (siehe Kapitel 4.2.4) und anschliefend durch den
Dieselpartikelfilter geleitet. Es gibt verschiedene Filtertypen, welche fir diese Aufgabe in
Frage kommen. Im Folgenden soll auf den aus Cordierit bestehenden Dieselpartikelfilter
eingegangen werden. Dieser auf dem Wandstromfilterprinzip beruhende Filter leitet das
Abgas durch eine porése Wand, an der sich die Rulpartikel anlagern. Um die Filterfliche
zu vergroflern, ist der Filter in viele, alternierend auf der Vorder- und Riickseite
verschlossene Kanéle aufgeteilt (sieche Abbildung 4-3 nach [70]). Zunéchst diffundieren
die kleineren Partikel in die Filterwénde ein und lagern sich dort ab. Dieser Vorgang
beeinflusst den Stromungswiderstand des Filters mafigeblich. Ist die porose Struktur der
Kanéle gesattigt, lagern sich die Partikel in den Kanédlen ab. Dadurch steigt der
Stromungswiderstand mit einer geringeren Rate weiter an. Der Stromungswiderstand
kann iiber eine Differenzdruckmessung vor und nach dem Filter ermittelt werden. Ab
einem vom Hersteller definierten Schwellenwert muss der Partikelfilter regeneriert
werden. Es miissen also die abgelagerten, brennbaren Partikel oxidiert werden. Dazu
wird im vorgelagerten DOC zusatzlicher Kraftstoff eingebracht, welcher dort oxidiert
und eine Temperaturerhohung auch im DPF verursacht. Der abgelagerte Rufl oxidiert
oberhalb von 600 °C zu CO; [58]. Einziger Riickstand im Partikelfilter ist Asche. Dabei
ist die Reaktivitdt des RuBes abhéngig von der motorischen Prozessfithrung [71, 72].
Neben  der  beschriebenen  aktiven  Regeneration gibt es die  passive
Partikelfilterregeneration. Dabei handelt es sich um eine kontinuierlich ablaufende
Reaktion, bei der der abgelagerte Kohlenstoff mit NO, zu CO, CO, und NO oxidiert.
Hierfiir ist eine hinreichende NO,-Verfiigbarkeit erforderlich. Fiir die Verbrennung des
RuBes mit NO; ist ein Massenverhaltnis von mindestens 8:1 notwendig [70]. Dabei lauft
die Reaktion ab ca. 250 °C ausreichend schnell ab [63]. Die innermotorisch gebildeten
Stickstoffmonoxide =~ werden  zu  diesem  Zweck in  dem = vorgelagerten

Dieseloxidationskatalysator zu NO, oxidiert.
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1 Einstromendes
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Abbildung 4-3: Schema Partikelfilter als Wandstromfilter nach [70]

4.2.3 Kohlenstoffmonoxid

Kohlenstoffmonoxid (CO) ist ein farb- und geruchloses Gas, welches die
Sauerstoffaufnahme des Blutes im menschlichen Koérper behindert.

Es entsteht bei unvollstindiger Verbrennung in Gebieten mit fetten Luft-Kraftstoff-
Gemischen und spielt im Dieselmotor nur eine untergeordnete Rolle. Zuriickzufiihren ist
dies auf den Luftiiberschuss im dieselmotorischen Betrieb. Bei guter Durchmischung wird
Kohlenstoffmonoxid stets zu CO, oxidiert, sodass unter dieser Voraussetzung CO nur in
geringen Mengen den Brennraum verlasst. Vornehmlich bei niedrigen Lasten ist dennoch
darauf zu achten, dass ausreichend Ladungsbewegung zum Beschleunigen der Reaktion
vorliegt, da dabei die fiir die Oxidation notwendige Temperatur frither unterschritten

wird.

4.2.4 Kohlenwasserstoffe

Der Begriff ,unverbrannte Kohlenwasserstoffe® umfasst alle emittierten HC-
Verbindungen. Sie entstehen in Gebieten, in denen die Temperatur fiir eine Verbrennung
zu gering ist. Trifft der unverbrannte Kraftstoff zum Beispiel bei einem Kaltstart an die
Brennraumwand, kénnen dort HC-Emissionen entstehen, da die Oxidationstemperatur
ortlich unterschritten wird. Eine weitere Quelle fiir Kohlenwasserstoffe sind die
Sacklocher der Injektoren. Hier kann sich nach dem Einspritzvorgang Kraftstoff sammeln
und ausdampfen. Aufgrund des Luftiiberschusses bei der dieselmotorischen Verbrennung
entstehen jedoch nur geringe Mengen an HC-Emissionen.

Die Konvertierung der innermotorisch entstandenen HC- und CO-Emissionen erfolgt in
einem Dieseloxidationskatalysator. Hier werden die Komponenten mit dem im Abgas
enthaltenen Restsauerstoff zu CO, und H,O oxidiert. Die Reaktionsgleichungen hierfiir

lauten:
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m
C H, + <n + 5> 0, = n CO, +m H,0 (33)
1
CO+35 0, = CO, (34)

Dem DOC werden neben der Oxidation von HC und CO noch weitere Aufgaben
zugesprochen. So kann fiir eine Temperaturerhhung des Abgases zusétzlicher Kraftstoff,
entweder durch eine spéate Nacheinspritzung oder durch eine Eindiisung in das Abgasrohr
vor den DOC, eingebracht werden. Dieser oxidiert im DOC, und kann so als sog.
katalytischer Brenner einer aktiven DPF-Regeneration (siehe 4.2.2) zutriglich sein.

Zudem ist es mit dem DOC moglich, das Verhéltnis von NO, zu NOx zu beeinflussen.
Durch Oxidation des innermotorisch gebildeten NO zu NO, kann ein Verhéltnis von 50 %

eingestellt werden, welches die Konvertierungsrate des SCR-Systems positiv beeinflusst.

1
NO + 350, = NO, (35)

Die Umsatzraten der Reaktionen im DOC sind stark temperaturabhéngig. Eine
Umsatzrate von mindestens 50 % des thermodynamisch moglichen Umsatzes
kennzeichnet die sog. Light-off-Temperatur. Dies ist die Temperatur, welche durch das
Thermomanagement des Motorsteuergeriates in der Warmlaufphase moglichst schnell
erreicht werden soll. Da die Light-off-Temperatur vom Katalysator und von der
umzusetzenden Substanz bestimmt wird, ist die geforderte Temperatur von Hersteller
und Motorkonfiguration sowie auflerdem vom zu konvertierenden Stoff abhangig. So
beginnt die Konvertierung von CO zu CO: bei niedrigeren Temperaturen als die

Konvertierung von HC. Nach [64] ist eine 50 %-Konvertierung von CO schon bei ca.
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Abbildung 4-4: Konvertierungswirkungsgrad fiir CO und HC im DOC' [64]
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240 °C erreicht, wahrend die HC-Konvertierung ihr Light-off erst bei ca. 270 °C erreicht
(siche Abbildung 4-4 [64]).

4.2.5 Gesetzliche Rahmenbedingungen

Um die Auswirkungen der gesundheitsgefihrdenden Abgasemissionen einzuddmmen,
verabschiedete das européische Parlament am 16. Dezember 1997 die Richtlinie
97/68/EG [73], welche am 14. September 2016 durch die Verordnung 2016/1628 [74]
ersetzt wurde. In diesen Schriften wurden die vier im vorhergehenden Kapitel
beschriebenen Schadstoffe (NOx, Partikel, CO und HC) stufenweise limitiert. Der
Grenzwert des jeweiligen Schadstoffes ist dabei abhéngig von der maximalen Leistung
und vom Einsatzgebiet des Motors. Der im Rahmen dieser Dissertation untersuchte
Motor wird in einem Traktor verwendet und verfiigt iiber eine Maximalleistung von
zwischen 56 kW und 130 kW. Somit ist er nach Verordnung 2016/1628 Anhang I
Tabelle I-1 in der Motorklasse ,NRE-v-5¢ eingestuft. Er erfiillt die aktuell geltende
Abgasemissionsstufe 4, welche in dem stationdren Priifzyklus ,non road steady state
cycle* (NRSC) und dem instationdren Zyklus ,non road transient state cycle® (NRTC)
nachgewiesen werden muss. In Tabelle 4-1 ist eine Ubersicht der Abgasemissionsstufen
fir nicht fir den StraBenverkehr bestimmte mobile Maschinen und Geréte in der EU
aufgefithrt. Da die Motorklassen der Emissionsstufen nicht einheitlich definiert sind,
bezichen sich die in der Tabelle eingetragenen Grenzwerte jeweils nur auf die
Motorklasse, in die der hier verwendete Motor einzuordnen ist.

Der Priifzyklus NRSC-C1, welcher fiir den diskutierten Motor relevant ist, besteht aus 8
Phasen, welche bei warmem Motor nacheinander eingestellt und gehalten werden. Jeder
Lastpunkt wird fiir die Dauer von 10 Minuten gehalten, wobei wahrend der letzten drei
Minuten die emittierten Abgasemissionen ermittelt werden. Die ersten vier Lastpunkte
sind bei Nenndrehzahl und 100 %, 75 %, 50 % sowie 10 % des fiir diese Drehzahl

maximalen Drehmoments definiert. In den drei darauffolgenden Phasen wird der Motor

Tabelle 4-1: Abgasemissionsstufen fiir den Referenzmotor nach [73] und [74]

Stufe 1 Stufe 2 Stufe 3A Stufe 3B Stufe 4 Stufe 5

Inkrafttreten 1999 2003 2007 2012 01.10.2014 2020
NOx [g/kWh] 9.2 6 . 3.3 0,4 0,4
HC  [g/kWh] 1,3 1 0,19 0,19 0,19
CO  [g/kWh] 5 5 5 5 5 5
PM  [g/kWh] 0,7 0,3 0,3 0,025 0,025 0,015
PN [#/kWh] - - - - - 1x10"2
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mit der sog. Zwischendrehzahl betrieben. Diese ist definiert als die Drehzahl, bei welcher
der Motor sein maximales Drehmoment abgibt. Liegt diese Drehzahl unter 60 % bzw.
tiber 75 % der Nenndrehzahl, ist 60 % bzw. 75 % der Nenndrehzahl als Zwischendrehzahl
zu verwenden. Das Drehmoment fiir diese Phasen betragt 100 %, 75 % und 50 % des
maximalen Drehmomentes fiir diese Drehzahl. Die achte Messung wird bei
Leerlaufdrehzahl ohne Belastung durchgefiihrt. Die so ermittelten Emissionswerte werden
anschliefend jeweils mit einem Wichtungsfaktor gewertet (siche Tabelle 4-2 nach [75]).
Dabei miissen die resultierenden FEmissionen unter den gesetzlich vorgegebenen
Grenzwerten liegen.

Zusatzlich dazu darf der Motor auch in dem transienten Priifzyklus NRTC die Grenzen
nicht iiberschreiten. In diesem Zyklus werden mit einer Frequenz von 1 Hz insgesamt
1238 Lastpunkte nacheinander eingestellt. Dieser transiente Zyklus ist an die
Betriebsbedingungen von Dieselmotoren in mobilen Arbeitsmaschinen und Gerédten
angelehnt und wird zweimal nacheinander durchgefiihrt. Vor dem ersten Start wird der
Motor inklusiver aller Betriebsfliissigkeiten und des Abgasnachbehandlungssystems auf
eine Temperatur von zwischen 293 K und 303 K (20 °C und 30 °C) vorkonditioniert.
Nach Abschluss der ersten Phase mit einem Kaltstart wird der Motor fiir 20 Minuten
durchgewarmt, bevor die zweite Phase mit einem Warmstart beginnt. Hier wird derselbe
Zyklus erneut durchfahren. Die gemessenen Emissionen werden anschliefend geméafl
Verordnung 2017/654 [75] Anhang VII mit 10 % fir die Kaltstart-Phase und 90 % fiir
die Warmstart-Phase gewichtet.

Tabelle 4-2: Zyklus-C1-Priifphasen und Wichtungsfaktoren nach [75/

Prifphase 1 2 3 4 5 6 7 8
Drehzahl Maximale Drehzahl Zwischendrehzahl Leerlauf
Drehmoment 100 75 50 10 100 75 50 0

Wichtungsfaktor 0,15 0,15 0,15 0,1 0,1 0,1 0,1 0,15
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5 Material und Methodik

Um eine Aussage tber die Effekte der zu priiffenden Systeme treffen zu koénnen, ist es
zunichst notwendig, eine Referenz zu schaffen. Hierzu wurden Untersuchungen an einem
Motorenpriifstand der Technischen Universitat Kaiserslautern durchgefithrt. Zudem
wurden 1D-Simulations-Modelle mit der Software ,,GT-Suite v2016“ aufgebaut und mit
den Messdaten des Priifstandes abgeglichen. Damit ist es moglich, am Motorenpriifstand
nicht messbare Groflien zu ermitteln und eine Druckverlaufsanalyse durchzufiihren.

Zunéchst wurde das Kennfeld des Referenzmotors aufgenommen, um als Basis fiir die
Bewertung der neuen Systeme zu dienen. Anschlielend wurde in einer ersten Ausbaustufe
das 3/4-Zylinder-Konzept implementiert und vermessen. In der zweiten, finalen
Ausbaustufe wurde der Motor um einen mechanisch vollvariablen Ventiltrieb mit zwei

obenliegenden Nockenwellen erweitert und erneut vermessen.

5.1 Referenzmotor

Untersucht wird ein doppelt turboaufgeladener Reihenvierzylinder-Dieselmotor mit
Common-Rail-Einspritzsystem der Firma John Deere. Die wesentlichen Motordaten sind
Tabelle 5-1 zu entnehmen.

Die Frischluft wird zunéchst durch einen Niederdruck-Turbolader und direkt danach
durch einen kleineren Hochdruck-Turbolader verdichtet. Letzterer ist mit einem Abgas-
Bypass-Ventil (Wastegate) ausgestattet, welches ab einem Einlassdruck von 2,0 bara
offnet und ab 3,0 bar.,s vollstiandig geoffnet ist. Der Referenzdruck wird unmittelbar nach

dem zweiten Verdichter vor dem Ladeluftkiihler abgegriffen. Auf der Auslassseite

Tabelle 5-1: Motordaten Referenzmotor

Bezeichnung Wert Einheit
Maximale effektive Leistung 130 kW
Maximales Drehmoment (bei 1600 min™) | 703 Nm
Nenndrehzahl 2100 min*
Hubraum 45 dm?
Verdichtungsverhéltnis 173:1 -
Bohrung 106,5 mm
Hub 127,0 mm
Pleuelldnge 203,0 mm
Kurbelradius 63,5 mm
Zundfolge 1-3-4-2 -
Ventile pro Zylinder 4 -
Maximaler Einspritzdruck 2000 bar

Abgasstufe FT4 -
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durchstromen die Abgase zunédchst die Turbine des Hochdruck-Turboladers und
anschlieend die des Niederdruck-Turboladers. Unmittelbar nach dem Austritt der
zweiten Turbine ist eine Abgasdrosselklappe verbaut, mit welcher der Abgasgegendruck
gesteuert werden kann. Der Motor verfiigt auflerdem {tiber eine externe, gekiihlte
Hochdruck-Abgasriickfithrung. Die Gasentnahme befindet sich direkt am Abgaskriimmer
und wird iiber einen Abgas-Kiihlwasser-Warmetauscher auf die Einlassseite geleitet.
Geregelt wird das System iiber eine in diesem Pfad befindliche Klappe.

Der Ventiltrieb wird tiber eine untenliegende Nockenwelle angetrieben, welche tiber ein
Stirnradgetriebe mit der Kurbelwelle verbunden ist, siche Abbildung 5-1 [76]. Die
Kraftibertragung von der Nockenwelle zu den Ventilen wird iiber Stofistangen und
Kipphebel realisiert. Dabei betéatigt je eine Stofistange iiber einen Kipphebel zwei Ventile.
Der Kontakt zwischen Nockenfolger und Nocken ist als Gleitkontakt ausgefiihrt.

Der Kraftstoff wird durch einen Spuleninjektor mit Sacklochdiise in die Brennkammer
geleitet. Je nach Kennfeldbereich kommt es zu bis zu drei Einspritzvorgédngen pro
Arbeitszyklus und einem maximalen Einspritzdruck von 2000 bar. Das Verhalten des
Motors hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs und der Abgasemissionen zeigt Kapitel 5.3.
A Turbolader mit Abgas-

Bypass-Ventil

B Turbolader mit
unveranderlicher Geometrie

Q

Stellmotor fiir
Abgasdrosselklappe
Elektronische Einspritzdiise
Kipphebelwellen-Baugruppe
Ventil

Kolben

Stofstange
Zylinderlaufbuchse

Zahnrad der Hochdruck-
Kraftstoffpumpe

Oberes Zwischenrad
Nockenwellenzahnrad
Kurbelwellenzahnrad
Unteres Zwischenrad
Olpumpen-Antriebszahnrad
Pleuelstange

Schwungrad
Kolbenkiihldiise
Ausgleichswellen-
Antriebszahnrad

n WO UvO ZE - R

Abbildung 5-1: Schnittbild Referenzmotor nach [76]
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5.2 Messtechnik

Der Prifling wurde auf einem stationdren Motorenpriifstand vermessen. Hierzu wurde
der Motor auf einem geddmpften Fundament aufgebaut und mittels hochelastischer
Kupplung (Reich Kupplungen TOK-System) an eine Wirbelstrombremse (Schenck
W400) angeschlossen. Die Bremse verfligt iiber einen mechanischen Durchtrieb mit
Freilauf, sodass eine dahinter befindliche Asynchronmaschine (Siemens 1PH7 184) den
Motor schleppen kann. Das Gehéause der Wirbelstrombremse ist pendelnd gelagert, sodass
das effektive Motordrehmoment iiber einen Hebelarm mit einer Kraftmessdose (HBM
U2B) gemessen werden kann. Alle vier Zylinder des Versuchstriagers wurden mit einer
piezoelektrischen Druckindizierung (Kistler 6056A42) versehen, welche mittels
Glithkerzenadapter in den Zylinderkopf eingeschraubt wurden. Auflerdem wurde sowohl
auf der Einlass-, als auch auf der Auslassseite eine Niederdruckindizierung (jeweils Kistler
4075A10) verbaut. Die kurbelwinkelabhéngige Synchronisation erfolgte mit einem
Winkelmarkengeber (Heidenhain ROD 426), welcher eine Auflgsung von 0,1 °KW
erlaubt. Stationare Driicke wurden mit Druckmessumformern des Typs Kistler PMC131
aufgezeichnet. Temperaturen wurden sowohl mit PT-100 als auch mit Ni-Cr-Ni-
Messfithlern erfasst. Der dem Motor zugefithrte Luftmassenstrom wurde mit einem
Heiflfilm-Anemometer (Degussa Deguflow 8740-20 700) erfasst. Die Turboladerdrehzahl
wurde jeweils mit induktiven Sensoren von Micro Epsilon (DS05(15)) aufgenommen. Der
Kraftstoffmassenstrom wurde gravimetrisch ermittelt (AVL Fuel Balance). Das
Verbrennungsluftverhaltnis zeichnete ein Lambdameter der Marke ETAS auf (Typ LA3).
Fiir die Abgasemissionszusammensetzung standen Gerate der Firma AVL zur Verfiigung.
Ein FTIR-Spektrometer wurde zur Erfassung von folgenden Komponenten gewahlt:
NMHC, NO, NO,, CO, CO, H,O, CHi, N,O, C,Hs CsHs, CiHs, CsHs, Oi. Die
AbgasruBBkonzentration wurde nach einer fotoakustischen Methode (AVL Microsoot)
detektiert. Um eine Aussage iiber die AGR-Rate zu erhalten, wurde der COs-Gehalt im
Ansaugtrakt mit einem Infrarot Analysator (AVL Sesam i60) gemessen.

Infolge der modifizierten Ziindfolge des 3/4-Zylinder Konzepts (siehe Kapitel 6) wurde
zusétzlich zu der motorzugehérigen ECU, ein weiteres Motorsteuergerat (Vemac VeRa
3.0) implementiert. Mit diesem Steuergerit fiir Prototypenmotoren ist eine Verschiebung
der Einspritzsignale entsprechend der neuen Ziundfolge und der neuen Ziindabstdnde
moglich. Dazu wurden die Einspritzsignale zwischen der ECU und den Injektoren
abgegriffen. Das Gerét verfligt iiber vier Injektor-Ersatzlasten, welche das elektrische
Verhalten der Injektoren simulieren. Die Signale koénnen so aufgezeichnet und im

darauffolgendem Zyklus gemafl der neuen Ziindfolge wiedergegeben werden. Die
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Motorsteuerung bekommt demnach keine Informationen iiber die gednderte Ziindfolge,
sodass es zu keinem Notlauf oder dhnlich verandertem Regelungsverhalten kommen kann.
Die Referenzvermessung wurde, nach einer vorhergehenden Validierung, ebenfalls mit
integrierter VeRa 3.0 gefahren, um mogliche Quereinfliisse auszuschlieen. Die
Verschiebung aller Signale wurde dabei auf 0 "KW gesetzt.

Die Messdatenerfassung erfolgte mit den Programmen ,LabVIEW 2012“, /AVL IndiCom
2014, ,AVL Device Control Software* sowie dem John Deere-eigenen Diagnosesystem
,DevX“. Zusammengefithrt und ausgewertet wurden die gemessenen Daten mit dem
Programm ,Matlab R2017a“.

Zudem stand die Software ,,GT-Suite v2016“ fiir 1D-Simulationen zur Verfiigung. Die im
Rahmen dieser Arbeit entwickelten Simulationsmodelle werden in Kapitel 5.4 naher
erlautert.

Eine Ubersicht iiber die verwendete Messtechnik am Motorenpriifstand zeigt Abbildung
5-2. In der Darstellung sind die Hauptmessgrofien der entsprechenden Messsysteme
aufgefithrt. Zuséatzlich dazu wurden Druck und Temperatur an diversen Stellen sowie die
Offnungswinkel der verbauten Klappen aufgezeichnet. Im Anhang befindet sich dazu eine
ausfithrliche Messstelleniibersicht, in die alle Messgrofien eingetragen sind.

Den realen Versuchsaufbau des Motorenpriifstandes zeigt Abbildung 5-3. Im Bild sind
der Elektromotor links, die Wirbelstrombremse mittig und der untersuchte Motor auf

dem Fundament ganz rechts im Bild zu erkennen.

AVL Fuel Balance ETAS LA3 AVL FTIR AVL Mircosoot
Myl A NOy COx HyCy Partikel

.

2 (D

<1

I

Elektromotor

Qﬂ
QE.
QE.
-1
L

Schenck LDA 200 AVL i60 AVL IndiCom Micro Epsilon DZ135 Sensyflow
Me n CO? pcyl Pint Pean Turd, HP nturb,LP mair

Abbildung 5-2: Messtechnikiibersicht Motorenpriitstand
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PESE, ik

Abbildung 5-3: Versuchsautbau Motorenpriifstand

Neben den Versuchen am Motorenprifstand wurden Messungen an einem
Komponentenpriifstand vorgenommen, um den fiir das Projekt entwickelten variablen
Ventiltrieb zu untersuchen.

Dazu wurde der Zylinderkopf mit dem Ventiltrieb auf einer Grundplatte mit Bohrungen
an den Positionen der Zylinder montiert und relativ zu einem Elektromotor so
ausgerichtet, dass die Achse des E-Motors mit einer der Nockenwellen fluchtet.

Abbildung 5-4 zeigt die Messtechnikiibersicht des Versuchsaufbaus fiir die Vermessung

n a

[ Heidenhain ROD426 ] [ Novotechnik SP28 ]

Stellmotor

Elektromotor Ventiltrieb

\ 4

Zylinderkopf

Olkonditionierung | o Umlenkeinheit Messeinheit l—

[ Polytec HSV 2000 ]

A

Ventilhub

Abbildung 5-4: Messtechnikiibersicht Komponentenpriifstand
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der Ventilerhebungskurven. In Abbildung 5-5 ist links im Bild der Elektromotor zu sehen,
welcher tiber eine Klauenkupplung mit einer der beiden Nockenwellen verbunden ist. Der
Ventiltrieb ist auf dem Zylinderkopf montiert und rechts im Bild zu sehen. Unter dem
Zylinderkopf ist ein Laser-Doppler-Vibrometer (Polytec HSV 2000) auf dem Fundament
angebracht, welches die Anderung des Abstandes von seiner Position zu einem Ventil
erfasst. Da das Messgerét fixiert ist, entspricht diese Abstandsdnderung dem Ventilhub.
Die  Nockenwellendrehzahl wird mit einem am  Elektromotor verbauten
Drehwinkelmarkengeber (Heidenhain ROD 426) erfasst. So kann der Ventilhubverlauf
fiir verschiedene Drehzahlen und Einstellungen des Ventiltriebs ermittelt werden. Die
Verstellung des Ventiltriebs erfolgt in diesem Fall durch das Drehen einer exzentrischen
Welle iiber ein Schneckengetriebe mittels Elektromotor. Dieser Stellmotor ist rechts im
Bild am Ventiltrieb zu sehen. Die Winkellage der Exzenterwelle wird mit einem
Winkelsensor  (Novotechnik SP28) aufgenommen, welcher stirnseitig auf die
Exzenterwelle aufgesteckt ist.

Die Ergebnisse der Ventilhubvermessung sind in Kapitel 7.2.2 dargestellt.

Abbildung 5-5: Versuchsaufbau Komponentenpriifstand

5.3 Referenzmessung

Der Motor wurde ohne Abgasnachbehandlungskomponenten auf dem Motorenprifstand
aufgebaut. Gemessen wurden ausschlieBlich Rohemissionen, um Einfliisse von DOC/DPF
sowie des SCR-Systems ausschliefen zu koénnen.

Die Motorsteuerung verfiigt iiber mehrere Betriebsmodi, um verschiedene

Betriebsbedingungen abdecken zu koénnen. So werden wesentliche
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Motorsteuerungsparameter wie Einspritzzeitpunkt, Einspritzdruck oder die Stellung der
Abgasdrosselklappe gegentiber dem Normalmodus verdndert, um beispielsweise nach
einem Kaltstart eine kurze Warmlaufphase realisieren zu kénnen. Ein weiteres Beispiel
fir einen Betriebsmodus ist die DPF-Regeneration. Hierfiir miissen definierte
Temperaturen im Partikelfilter hergestellt werden, um den Filter zu reinigen, was zu
einem verdnderten Motorverhalten gegeniiber dem Normalbetrieb fiihrt.

Die ECU wurde derart programmiert, dass sich der Motor permanent im Normalbetrieb
befindet. Innerhalb dieser Betriebsstrategie ist das Kennfeld in zwei Bereiche geteilt.
Wird der Motor bei Drehzahlen unterhalb von 1150 min' betrieben, wird keine
Abgasriickfiihrung zugeschaltet. Ab 1150 min™! bis zur Maximaldrehzahl wird die AGR
entsprechend der Applikation von John Deere eingestellt. Dies fiihrt je nach betrachtetem
Parameter zu sprunghaften Anderungen im Motorkennfeld. Diese so entstehende
Grenzlinie wird im Folgenden als ,AGR-Grenze* bezeichnet.

Fir die Referenzmessung wurde das Kennfeld in 255 Lastpunkte eingeteilt, wobei 16
verschiedene Drehzahlen und je nach maximal moéglichem Drehmoment bis zu 17
unterschiedliche Lasten pro Drehzahl eingestellt und vermessen wurden. In Abbildung
5-6 ist die AGR-Rate des Basismotors dargestellt. Die AGR-Grenze ist schwarz-weif3
gestrichelt markiert. Die Rate wird mafigeblich durch die Stellung des AGR-Ventils
bei durch das der

Abgasdrosselklappe und der damit verbundenen Druckerhéhung im Abgaskriimmer

bestimmt, welches

niedrigem  Drehmoment Anstellen

unterstiutzt werden kann.
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In Abbildung 5-7 ist das Kennfeld des spezifischen Kraftstoffverbrauchs des Basismotors
zu sehen. Der Lastpunkt mit dem geringsten spezifischen Kraftstoffverbrauch
(209,8 g/kWh) liegt bei 1400 min™ und ca. 600 Nm.

Wie in Kapitel 4.2.1 beschrieben, sind die NOx-Emissionen von der Menge des
zuriickgefiihrten Abgases abhéngig. Dieser Zusammenhang ist im NOx-Kennfeld
(Abbildung 5-8) wiederzufinden. Links der AGR-Grenze wurden NOx-Konzentrationen
von ca. 9-10 g/kWh gemessen, rechts der Grenze stellten sich je nach AGR-Rate und
anderen Motorsteuerungsparametern deutlich niedrigere Werte ein. Diese liegen in weiten
Teilen des Kennfelds bei 2,0 - 2,4 g/kWh. Bei niedrigen Lasten sind héhere spezifische
Werte zu erkennen. Dies ist im Wesentlichen dem Umstand geschuldet, dass die Werte
in dieser Darstellung auf die geringe Motorleistung bezogen wiedergegeben werden.

Die spezifischen Partikelemissionen (Abbildung 5-9) sind ebenfalls abhéngig von der
AGR-Rate. Allerdings ist der Zusammenhang umgekehrt, sodass hohe Partikelemissionen
bei hohen AGR-Raten zu erwarten sind. Dieser Effekt ist ebenfalls ersichtlich. So sind
links der AGR-Grenze geringe, rechts der Grenze hohere Werte zu finden.

In den Kennfeldern ist zu sehen, dass bei ca. 1600 min' die AGR-Rate offenkundig so
gewdhlt ist, dass es zu geringeren spezifischen Partikelemissionen verglichen mit dem
Rest des Kennfeldes kommt. Dieser Zusammenhang ist vermutlich auf den Priifzyklus
NRSC-C1 zurtickzufithren (sieche Kapitel 4.2.5). In diesem Test wird das
Emissionsverhalten des Motors bei etwa dieser Drehzahl untersucht.

Betrachtet man die spezifischen HC-Emissionen in Abbildung 5-10, zeigt sich ein direkter

Zusammenhang der Emissionen mit der Motorlast. Dies ist zum einen auf den Effekt der
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geringen Bezugsleistung bei niedriger Last zurtickzufiihren, zum anderen ist bei hohen
Motorlasten das Verbrennungsluftverhaltnis kleiner. Damit sind die
Verbrennungstemperaturen héher und es kommt zu geringeren HC-Emissionen (siche
Kapitel 4.2.4).

Abbildung 5-11 zeigt den vierten gesetzlich limitierten Schadstoff, Kohlenstoffmonoxid.
Die Bildung von Kohlenstoffmonoxid ist wie die HC-Bildung stark temperaturabhéngig
und sinkt deshalb mit steigender Motorlast und Temperatur. Da bei hohen Motorlasten
das Luftverhéltnis nahe an die Rugrenze von A = 1,3 kommt, steigen die CO-Emissionen

an der Volllastlinie erneut leicht an.
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5.4 Simulationsmodelle

Zur Bewertung der Konzepte stand neben den Prifstanduntersuchungen die
Motorsimulationssoftware ,,GT-Power® aus der ,,GT-Suite“ von Gamma Technologies
zur Verfiigung. Im Rahmen dieser Arbeit wurden damit zwei Simulationsmodelle
aufgebaut, welche jeweils einen anderen Ansatz verfolgen.

Zunachst wurde ein pradiktives Modell des Motors entwickelt, welches mit den
Messdaten der Referenzvermessung abgeglichen wurde. Dieses Modell erlaubt es, den
Effekt verschiedener Anderungen am Motor zu beurteilen. So konnten damit
unterschiedliche Ventilhubverldufe und die Auswirkungen der gednderten Ziindfolge
vorab bewertet werden. Zudem ist es mit dem Modell moglich, die Betriebspunkte der
Turbolader einzuordnen. Das pradiktive Modell eignet sich vornehmlich fiir die

Abschitzung der Effekte einer Anderung im Rahmen von Voruntersuchungen. Abbildung
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5-12 zeigt das pradiktive GT-Power Modell in einer vereinfachten Form. Hier sind zentral
im Bild die vier Zylinder mit jeweils einem Injektor dariiber zu erkennen. Unter den
Zylindern ist der Kurbeltrieb des Motors gezeigt. Die Komponenten der Turbolader,
Turbine und Kompressor, sind jeweils durch eine Welle miteinander verbunden. Die
Leitungen des Luftpfades verbinden die erwéhnten Elemente. Jeder gezeigte Baustein
kann dabei hinsichtlich seiner physikalischen Eigenschaften parametriert werden.

Ein zweites Modell wurde aufgebaut, um eine Verlustanalyse des Verbrennungsprozesses
zu ermoglichen. In dem sog. TPA-Modell (engl.: three pressure analysis) werden dafir,
ausgehend vom idealen Gleichraumprozess, sukzessive einzelne Annahmen durch reale
Messdaten ersetzt. Der ideale Gleichraumprozess wird aufgrund der optimalen
Energieausnutzung als Idealprozess gewéhlt [77]. In Tabelle 5-2 sind in der linken Spalte
die Annahmen des idealen Gleichraumprozesses aufgefithrt. Eine Prozessrechnung mit
diesen Annahmen fithrt zum maximal moglichen Wirkungsgrad des entsprechenden
Lastpunktes. Im nachsten Schritt wird der Zyklus erneut berechnet, allerdings wird dabei
nicht reine Luft als Arbeitsmedium angenommen, sondern die aus den Messdaten
ermittelte Zusammensetzung. Aus der Subtraktion der beiden Wirkungsgrade folgt dann
der Wirkungsradverlust durch die tatsdchliche Ladung. Werden auch die
Stoffeigenschaften des Arbeitsmediums nicht bei 1 bar und 273 K berechnet, sondern bei

dem kurbelwinkelsynchron aufgezeichneten Zustand, kénnen die Verluste durch Kalorik

(Einlassventil] [ Injektor ] ( Zylinder ] [(Auslassventil
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Abbildung 5-12: Préadiktives GT-Power Modell
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ermittelt werden. Diese beiden Verluste werden kombiniert und als Wirkungsgradverlust
durch reale Ladung (An, ) bezeichnet.

Da der Verbrennungsschwerpunkt nicht genau im oberen Totpunkt liegt, kann mit dem
tatsachlichen Verbrennungsschwerpunkt der Zyklus erneut berechnet werden. Dies ergibt
den Wirkungsgradverlust durch den Verbrennungsschwerpunkt. In der néchsten

Prozessrechnung wird der tatsdchliche Brennverlauf anstelle der schlagartigen
Verbrennung zu Grunde gelegt. Der Wirkungsgradverlust durch den tatséchlichen
Brennverlauf ist das Resultat dieses Vergleichs. Uber die CO- und H.-Konzentrationen
im Rohabgas wird auf die Vollstandigkeit der Verbrennung geschlossen, was wiederum
den Wirkungsgradverlust durch unvollstindige Verbrennung liefert, welcher jedoch bei
der dieselmotorischen Verbrennung aufgrund des Luftiiberschusses marginal ausfallt. Die
drei letztgenannten Verluste werden zusammengefasst als Wirkungsgradverlust durch
reale Verbrennung (An,,) bezeichnet.

Aufgrund der Wandwérmeverluste ergibt sich ein weiterer Wirkungsgradverlust (Any,, )-
Die Berechnung des Wandwirmetibergangs erfolgte dabei nach Hohenberg [78]. Der
vierte kombinierte Wirkungsgradverlust, Verlust durch realen Ladungswechsel (An,.,),

setzt sich aus weiteren vier Prozessrechnungen zusammen. Zunachst wird in der

Tabelle 5-2: Aufteilung der Wirkungsgradverluste

Annahme

Wirkungsgradverlust

kombinierter
Wirkungsgradverlust

Das Arbeitsmedium ist reine Luft

Tatséchliche Ladung

Die thermodynamischen
Eigenschaften der Stoffe werden bei
1 bar und 298 K berechnet

Kalorik

Reale Ladung (An,.)

Schlagartige Verbrennung im oberen
Totpunkt

Verbrennungsschwerpunkt

Tatsédchlicher Brennverlauf

Vollstéandige Verbrennung

Unvollstédndige Verbrennung

Reale Verbrennung (A, )

adiabate Expansion errechnet

Keine Ladungswechselarbeit

Ideale Ladungswechselarbeit

Reale Ladungswechselarbeit

Keine Wandwérmeverluste Wandwarmeiibergang Wandwarmeiibergang (Anyy,)
Die Arbeit von AO bis UT wird als )
. . Expansion
adiabate Expansion errechnet
Die Arbeit von ES bis UT wird als . Realer Ladungswechsel
Kompression

(ATIT‘LIU)

Keine Reibung

Reibung

Reibung (Ang)
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Expansionsphase eine polytrope anstatt einer adiabaten Expansion zwischen AO und
unterem Totpunkt (UT) angenommen (Expansionsverlust). Selbiges wird in der
Kompressionsphase zwischen unterem Totpunkt und Einlassschlieen beriicksichtigt
(Kompressionsverlust). Auflerdem wird zuerst ein idealer Ladungswechsel, d.h. mit den
Mittelwerten der gemessenen Driicke, einbezogen (Wirkungsgradverlust durch idealen
Ladungswechsel) und schliefllich werden die kurbelwinkelaufgelosten Druckverldufe des
Ladungswechsels betrachtet (Verlust durch realen Ladungswechsel).

Der letzte Wirkungsgradverlust ergibt sich aus der Reibung des Aggregates (Ang).
Werden alle Wirkungsgradverluste von dem  Wirkungsgrad des idealen
Gleichraumprozesses abgezogen, ergibt sich der effektive Wirkungsgrad (7, ). Dieser ist
ein Maf fiir die Effizienz des Motors.

Der maximal erreichbare Wirkungsgrad des Gleichraumprozesses errechnet sich
ausschliellich aus dem effektiven Verdichtungsverhéltnis und dem Isentropenexponenten

nach:

Mor =1—23 (36)

Das geometrische Verdichtungsverhaltnis des Motors ist 17,3:1, allerdings konnten die
Messdaten in der Simulation mit einem Verdichtungsverhaltnis von 16:1 am besten
widergespiegelt werden. Das geringere effektive Verdichtungsverhéltnis ist vor allem auf
Blow-By-Verluste zurtickzufiihren. Da der ideale Prozess mit reiner Luft (x = 1,4) als
Arbeitsmedium berechnet wird, ergibt sich fir den theoretisch maximal erreichbaren
Wirkungsgrad ein Wert von 67,01 %.
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6 3/4-Zylinder-Konzept

Im Bereich niedriger Motorlasten lauft die Verbrennung in den Zylindern eines
Verbrennungsmotors mit einem vergleichsweise schlechten Wirkungsgrad ab, welcher
sich mit steigender Motorlast verbessert und damit die Effizienz des gesamten Motors
steigert. Eine Moglichkeit den Wirkungsgrad zu erhéhen, ist demnach die Erhohung der
Last. Soll bei einem bestehenden Motor die Effizienz auf diese Weise erhoht werden, muss
mindestens ein Zylinder abgeschaltet werden, da sich ansonsten der Motorlastpunkt
andern wiirde. Bekannt sind Systeme, welche zwei von vier Zylindern deaktivieren, um
so diesen Effekt zu nutzen (siche Kapitel 2.3.3). Der nutzbare Bereich des
Motorenkennfeldes im 2-Zylinder-Betrieb ist dadurch jedoch relativ klein. Mit dem
3/4-Zylinder-Konzept ist es moglich, nur einen Zylinder zu deaktivieren und damit einen
grofferen Bereich im Kennfeld verbrauchsgiinstig zu gestalten. Die Wirkung der
Lastpunktverschiebung ist zwar geringer, jedoch in einem grofleren Bereich nutzbar.
Weiterhin wird im Rahmen dieses Konzeptes nicht der 4-Zylinder-Betrieb, sondern der
3-Zylinder-Betrieb als Hauptbetriebsmodus betrachtet. Um diesen Betriebsmodus
moglichst optimal zu gestalten, wurde fir die Zylinder 2, 3 und 4 eine Ziindfolge
implementiert, wie sie von einem 3-Zylindermotor bekannt ist. Bei hohen
Lastanforderungen kann optional Zylinder 1 zugeschaltet werden. Dementsprechend
lautet die Ziindfolge nicht 1-3-4-2 mit 180 KW &quidistantem Ziindabstand, sondern
1-4-2-3 mit den Zindabstanden 0-240-240-240 °KW. Um die Ladungswechselarbeit zu
minimieren, werden die Ladungswechselventile des abgeschalteten Zylinders geschlossen.
Zur Vereinfachung der Darstellung werden die folgenden Bezeichnungen bzw.

Abkiirzungen eingefiihrt:

Basis: Referenzmessung
3zyl: 3-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung
4zyl: 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung

3/4zyl: 3- oder 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung, je nach Lastpunkt.

6.1 Motivation

Die Zylinderabschaltung als Mafinahme zur Kraftstoffverbrauchsreduzierung ist von
Ottomotoren bereits bekannt. Hier sind die Verbrauchsvorteile im Teillastbereich vor
allem auf die verringerten Ladungswechselverluste des quantititsgeregelten Motors
zurtickzufithren. Da der Dieselmotor nicht mit einem konstanten Luftverhéltnis arbeitet,
muss die Verbrennungsluftzufuhr bei Teillast nicht gedrosselt werden. Das Potenzial zur

Verringerung von Drosselverlusten féllt damit geringer aus. Dennoch kann mit dem 3/4-
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Zylinder-Konzept die Ladungswechselarbeit eines Zylinders vermieden und so Kraftstoff
eingespart werden.

Durch die hohen Spitzentemperaturen im Brennraum entstehen Wirkungsgradverluste
durch den Wandwérmeiibergang an den Zylinderwénden, welche ebenfalls durch den
Abschaltbetrieb verringert werden koénnen, da die Verluste mafigeblich an nur 3 von 4
Zylinderwénden auftreten.

Zudem ist mit einer Anhebung der Abgastemperatur zu rechnen, da die drei aktiven
Zylinder jeweils in einem hoheren Lastpunkt betrieben werden und damit die
Arbeitsgastemperatur  beim  Ausschiebevorgang hoher ausfillt. Die  erhohte
Abgastemperatur kann wiederum im Abgasnachbehandlungssystem genutzt werden, um
die Konvertierungsraten der Katalysatoren zu verbessern [79]. AuBerdem kann der
Abschaltbetrieb in das Thermomanagement des Motors miteinbezogen werden, sodass
die energetisch ungiinstige Warmlaufphase kiirzer ausfallt.

Bei 4-Zylindermotoren sind Systeme zum Abschalten von zwei Zylindern bekannt.
Hieraus resultiert ein kleiner Kennfeldbereich, in dem der Motor wirkungsgradoptimiert
betrieben werden kann. Motoren von Traktoren werden allerdings héufig in
Betriebspunkten eingesetzt, welche auflerhalb eines 2-Zylinderbetriebes liegen, und
konnten damit nur selten dessen Vorteile nutzen. Ein groflerer optimierter
Kennfeldbereich kann mit der Abschaltung nur eines von 4 Zylindern erreicht werden.
Damit kann der Motor unter den meisten Betriebsbedingungen im 3-Zylinderbetrieb
arbeiten.

Diesen Sachverhalt verdeutlicht auch die Betrachtung der mittleren Motorbetriebspunkte
der DLG-PowerMix-Feldzyklen (siche Kapitel 8.1). Abbildung 6-1 zeigt diese fiir einen
Traktor der Firma John Deere, welcher mit dem Referenzmotor ausgestattet ist.
Zusatzlich zu den Motorbetriebspunkten sind drei Lastkurven eingezeichnet. Die oberste
Kurve ist die Volllastkurve des Motors im Vergleichstraktor. Die darunterliegenden
Kurven zeigen eine angenédherte Volllastkurve des 3- bzw. 2-Zylinder-Betriebes dieses
Motors. Es ist zu erkennen, dass die Halfte der Lastpunkte theoretisch im 3-Zylinder-
Betrieb erreichbar ist. Der 2-Zylinder-Betrieb deckt dagegen nur einen einzigen
Lastpunkt ab.

An dieser Stelle ist darauf hinzuweisen, dass es sich beim DLG-PowerMix um eine
dynamische Messung handelt. Die dargestellten Lastpunkte sind also die Mittelwerte von
jeweils einer Messreihe. Die tatsdchlichen Betriebspunkte innerhalb der jeweiligen Zyklen
streuen um den dargestellten Mittelwert. Es ist dennoch davon auszugehen, dass im

Mittel Kraftstoff in einem 3-Zylinder-Betrieb eingespart werden kann.
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Abbildung 6-1: DLG-PowerMix
Betriebspunktverteilung

Ferner ist damit zu rechnen, dass es seltener zu einem Umschalten zwischen den
Betriebsmodi kommt. Dies ist insofern von Vorteil, als dass jeder Umschaltvorgang
Energie kostet. Durch einen grofien Kennfeldbereich im Abschaltbetrieb kann dieser
Energieverlust minimal gehalten werden.

Ein weiterer Vorteil der 3-Zylinder-Ziindfolge im Abschaltbetrieb ist der, verglichen mit
einem 2-Zylinder-Betrieb, kiirzere Ziindabstand. So kann auch der Leerlauf im
Abschaltbetrieb dargestellt werden. Dies wird in einem 2-Zylinder-Betrieb aus
Komfortgrinden nicht realisiert [42]. An der TU Kaiserslautern wurden bereits
Untersuchungen zu diesem Konzept an einem Otto- und einem Dieselmotor durchgefiihrt,
und zeigten vor allem beim Otto-Motor einen erheblichen Kraftstoffverbrauchsvorteil
[80-83].

6.2 Konstruktion

Da der Hauptbetriebsmodus des 3/4-Zylinder-Konzeptes der 3-Zylinder-Betrieb ist, soll
dieser optimal gestaltet sein. Hierzu wurde, wie einleitend erwédhnt, die Ziindfolge des
Referenzmotors verdndert. Die resultierende Umgestaltung des Kurbelsterns ist in
Abbildung 6-2 zu erkennen. Die Ziindfolge im 3/4-Zylinder-Betrieb lautet 1-4-2-3 mit
den Ziindabstanden 0-240-240-240 °KW. Zylinder 1 und 4 werden also im Parallelhub
betrieben und kénnen zeitgleich befeuert werden. Als Konsequenz daraus musste sowohl
eine neue Kurbelwelle als auch eine neue Nockenwelle entwickelt werden. Um

ausschliefllich die Effekte des 3/4-Zylinder-Konzepts herauszuarbeiten, wurden dazu die
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Nocken auf einer modifizierten Nockenwelle entsprechend neu orientiert, die
Nockenkonturen und Spreizungen aber nicht verédndert. Im Rahmen der Neukonstruktion
der Kurbelwelle musste ein Massen- und Momentenausgleich durchgefiihrt werden. Dazu
wurde zunéchst ein Koordinatensystem definiert (siche Abbildung 6-3).

Ein 4-Zylindermotor weist weder freie Kréifte noch freie Momente in der ersten
Motorordnung auf. In der zweiten Motorordnung treten freie Kréfte auf, welche bei dem
Referenzmotor allerdings mit einem Lanchester-Ausgleich kompensiert wurden.

In einem ersten Ansatz kann die 3/4-Zylinder-Kurbelwelle als eine Kombination aus
einem 3-Zylinder Motor und einem Einzylinder Motor betrachtet werden. In einem
3-Zylinder Motor treten nur freie Momente in der ersten und zweiten Motorordnung auf,
in einem Einzylinder-Motor dagegen nur freie Krafte erster und zweiter Ordnung. Die
freien Kréfte des Einzylinder-Teils resultieren aus den oszillierenden Massen. Um diese
zu kompensieren, wurde der Schwerpunkt der Kurbelwelle auflerhalb der Rotationsachse
platziert. Dadurch entsteht eine rotierende Kraft, welche einerseits die durch die
oszillierenden Massen hervorgerufene Kraft zu 50 % ausgleicht, andererseits entsteht eine
gleich grofie Kraft in der Horizontalen (x-Achse). Mit diesem 50 %-Ausgleich wird die
resultierende Kraft aus den x- und y-Komponenten ohne zusétzliche Mafinahmen
minimal gehalten.

Da das Zentrum des Koordinatensystems in der Mitte der Kurbelwelle liegt, heben sich
die Momente, welche durch die Massenkrafte der Zylinder 1 und 4 zeitgleich in Richtung
der y-Achse wirken, auf. Die freien Momente der 3/4-Zylinder-Kurbelwelle entstehen
durch die Zylinder 2 und 3. Diese erzeugen ein Drehmoment um die y-Achse des Motors.
Abbildung 6-4 zeigt eine Ordnungsanalyse der freien Krafte und Momente der 3/4-
Zylinder-Kurbelwelle fiir die maximale Motordrehzahl von 2100 min.

Fir die Abschaltung des ersten Zylinders miissen die Ventile deaktiviert werden, da

ansonsten unnotige Ladungswechselarbeit iiberwunden werden miisste. Hierzu stehen

1,4 1,4
2 3
3,2
Abbildung 6-2: Kurbelstern Basis (links), Abbildung 6-3:

Kurbelstern 3/4—Zy]1ﬂd€f (f@C]]tS) Motofkoofd_[:na teﬂsystem
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verschiedene Systeme bereits zur Verfiigung. Im einfachsten Fall konnte ein schaltbares
HVA-Element den Kraftfluss zum Ventil unterbrechen. Ebenfalls denkbar ist ein
Hubumschalter welcher zwischen einem Nullhub-Nocken und dem entsprechenden
Haupt-Nocken umschaltet. Alternativ dazu ist jeder Ventiltrieb denkbar, bei dem der
Ventilhub des ersten Zylinders vollstandig abgeschaltet werden kann. Der in Kapitel 7.2
vorgestellte Ventiltrieb eignet sich ebenfalls zum Abschalten des ersten Zylinders. Um
Einflisse durch den Ventiltrieb zu vermeiden, wurden im Rahmen der reinen 3/4-
Zylinder-Untersuchungen die Stoflstangen des ersten Zylinders entfernt, um so den
Kraftfluss von der Nockenwelle zu den Ventilen zu unterbrechen und damit den Zylinder

zu deaktivieren.
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Abbildung 6-4: Freie Kréfte und Momente der 3/4-Zylinder-Kurbelwelle bei 2100 min™

6.3 Experimentelle und simulative Untersuchung

Zur Bewertung des 3/4-Zylinder-Konzeptes wurde das Kennfeld im Drei- sowie im
Vierzylinder-Betrieb in stationdren Lastpunkten vermessen. Dazu wurde der Basismotor
mit der 3/4-Zylinder-Kurbelwelle und -Nockenwelle ausgestattet.

Zunachst wurde das Kennfeld des 4zyl-Modus in 255 Lastpunkten vermessen.
Anschlieend wurden die Ventile des ersten Zylinders verschlossen und die Einspritzung
deaktiviert. Die Vermessung des 3zyl-Modus wurde in 201 Lastpunkten durchgefiihrt. Da
der Fokus des Vorhabens die Kraftstoffverbrauchssenkung ist, wurden die Messdaten der
Betriebsmodi beziiglich des spezifischen Kraftstoffverbrauches miteinander verglichen
und zusammengefithrt. Aus dieser Uberlegung folgt die Zylinder-Zuschalt-Line (ZZS),
welche den 3zyl-Betrieb bei niedrigen bis mittleren Lasten vom 4zyl-Betrieb bei mittleren
bis hohen Lasten trennt. Das resultierende Kennfeld kann so mit dem der
Referenzvermessung verglichen werden. Ziel ist es, das Konzept hinsichtlich

Kraftstoffverbrauch, Abgasemissionen, sowie sonstigen Auffélligkeiten zu bewerten.
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Im Folgenden werden dazu der spezifische Kraftstoffverbrauch, die Abgastemperatur, die

Volllastlinie sowie die gesetzlich limitierten Abgasemissionen diskutiert.

6.3.1 Spezifischer Kraftstoffverbrauch

In Abbildung 6-5 ist der spezifische Kraftstoffverbrauch des 3/4-Zylinder-Konzepts
aufgetragen. Der Bestpunkt liegt mit 213,8 g/kWh ca. 2% iber dem der
Referenzvermessung (209,8 g/kWh). Wie beschrieben entspricht die Zylinder-Zuschalt-
Linie (ZZS) nicht der Volllastkurve des 3zyl-Betriebs, sondern resultiert aus einer
Gegentiberstellung der beiden Betriebsmodi (3zyl-Betrieb und 4zyl-Betrieb) hinsichtlich
des jeweils besseren spezifischen Kraftstoffverbrauchs.

Abbildung 6-6 zeigt die prozentuale Differenz des spezifischen Kraftstoffverbrauchs des
Referenzmotors gegentiiber dem 3/4-Zylinder-Konzept. Der héchste Verbrauchsvorteil
wurde demnach bei hohen Drehzahlen und niedrigen Drehmomenten erfasst. Hier kann
bis zu 18 % Kraftstoffverbrauch im 3zyl-Betrieb gegeniiber dem Basis-Betrieb eingespart
werden. Weiter féllt bei der Betrachtung des Differenzkennfelds auf, dass die
Verbrauchsvorteile mit steigender Motorlast sinken. In einem schmalen Bereich zwischen
der 0 %-Isolinie und der ZZS-Linie ist der Verbrauch im 3zyl-Betrieb hoher als im
Basis-Betrieb. Dies kommt dadurch zustande, da in diesem Bereich der spezifische
Kraftstoffverbrauch im 3zyl-Betrieb niedriger als im 4zyl-Betrieb, aber hoéher als im

Basis-Betrieb ist. Nahezu im gesamten 4zyl-Betrieb ist mit einem Mehrverbrauch von ca.
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2 % im Vergleich zum Basismotor zu rechnen. Um die Ursache fiir den veranderten
Kraftstoffverbrauch des 3/4-Zylinder-Konzepts zu ermitteln, wurde eine detaillierte,
zylinderselektive Verlustanalyse durchgefiihrt. Dazu wurde ein 1D-Simulationsmodell des
Motors aufgebaut und mit den gemessenen indizierten Druckverldufen sowie den
Einspritzzeitpunkten, Temperaturen und Abgaszusammensetzungen parametriert. Die
wiederholte Prozessrechnung erlaubt es dann, die einzelnen Wirkungsgradverluste fiir
jeden Zylinder in den vermessenen Lastpunkten zu quantifizieren (siche Kapitel 5.4).
Da die durchgefiihrte Verlustanalyse zylinderselektiv erfolgte, konnen auch Differenzen
zwischen den Zylindern ermittelt werden. In Abbildung 6-7 ist die Verlustanalyse fiir die
Referenzmessung (oben) und fir den 3/4-Zylinder-Betrieb (unten) bei einer
Motordrehzahl von 2000 min* dargestellt. Dabei besteht jede der acht Abbildungen aus
16 separaten Verlustanalysen, welche jeweils zu einem Lastschnitt zusammengefasst
wurden.

Betrachtet man zunéchst die oberen vier Abbildungen, so wird ersichtlich, dass sich die
Teilverluste der einzelnen Zylinder des Referenzmotors nahezu identisch verhalten. Dies
spricht fiir eine gute Homogenisierung des extern zuriickgefithrten Restgases, sowie fiir
eine gute Gleichverteilung des Arbeitsgases auf die vier Zylinder. Im unteren Lastbereich
iberwiegen die Wandwérmeverluste und die Wirkungsgradverluste durch den realen
Ladungswechsel. Mit steigender Last tiberwiegen dann die Wirkungsgradverluste durch
reale Ladung und durch die reale Verbrennung.

Die Verlustanalyse des 3/4-Zylinder-Konzepts teilt sich in den 3zyl- und 4zyl-Betrieb
auf. Da der 3zyl-Betrieb bei 2000 min"' zwischen 0 Nm und 450 Nm Motorlast einen
geringeren spezifischen Kraftstoffverbrauch gegentiber dem 4zyl-Betrieb aufzeigt, ist der
4zyl-Betrieb erst ab dem néchsten gemessenen Lastpunkt (2000 min™ - 500 Nm) gezeigt.
Ab dieser Last ist folglich auch erst die Verlustanalyse des abschaltbaren Zylinders 1
dargestellt.

Aus dieser Ansicht ist der erhohte effektive Wirkungsgrad der drei aktiven Zylinder
gegeniiber dem DBasisbetrieb zu erkennen. Vor allem der Verlust durch den realen
Ladungswechsel ist signifikant geringer im Vergleich zu dem der Referenzvermessung.
Daraus ergibt sich bei niedrigen Lasten ein hoherer effektiver Wirkungsgrad mit dem
3/4-Zylinder-Konzept gegeniiber dem Basis-Betrieb.

Im 4zyl-Betrieb ist ersichtlich, dass die Ladungswechselverluste in Zylinder 1 und 4
grofler als jene in Zylinder 2 und 3 sind. Dadurch fallt der effektive Wirkungsgrad unter
den Wert der Referenzvermessung. Um diese Effekte zu analysieren, werden im
Folgenden die Lastpunkte 2000 min™ - 200 Nm (3zyl-Betrieb) und 2000 min™ - 500 Nm
(4zyl-Betrieb) niher betrachtet.



49
3/4-Zylinder-Konzept

80 80
Zyl. 1 - Basis Zyl. 2 - Basis
2 60 60 22
g g
@ 40 40 g
g e
3
: =
£ 20 20 &
0 0
0 200 400 600 0 200 400 600
Drehmoment [Nm] Drehmoment [Nm)]
80 80
Zyl. 3 - Basis Zyl. 4 - Basis
X 60 60 XX
. .
& &
@ 40 40 g
g 5
3
& "
E 20 20 §
0 0
0 200 400 600 0 200 400 600
Drehmoment [Nm] Drehmoment [Nm]
80 80
Zyl. 1 - 3/4zyl Zyl. 2 - 3/4zyl
X 60 60 &,
E E
2 40 40 %
& I A &0
= I Ay g
H L || I Ay g
£ 20 | A 20 2
L 1A
0 L7 0
0 200 400 600 0 200 400 600
Drehmoment [Nm]| Drehmoment [Nm)]
80 80
Zyl. 3 - 3/4zyl Zyl. 4 - 3/4zyl
= 60 60 &,
e e
3 3
&b &
@ 40 40 =
= =
B =}
H 90 20 &
= =
0 0
0 200 400 600 0 200 400 600
Drehmoment [Nm]| Drehmoment [Nm]

Abbildung 6-7: Zylinderselektive Verlustanalysen bei 2000 mim?
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Abbildung 6-8 zeigt eine Wirkungsgradanalyse bei 2000 min' und 200 Nm des vierten
Zylinders im 3zyl-Betrieb im Vergleich zum selben Zylinder im Basis-Betrieb. Dort sind
auf der linken Seite die fiinf Wirkungsgradverluste aufgetragen, rechts ist der
resultierende effektive Wirkungsgrad gezeigt.

Es ist zu erkennen, dass trotz der hoheren Verluste in Folge der realen Ladung und der
realen Verbrennung, die geringeren Verluste des 3/4-Zylinder-Konzepts durch den
Wandwarmeiibergang, durch den realen Ladungswechsel und durch Reibung
iitberkompensierend wirken. So ergibt sich fiir Zylinder 4 ein effektiver Wirkungsgrad von
34,8 % (3/4zyl-Betrieb) gegeniiber 30,5 % (Basis-Betrieb).

Die Verluste durch reale Verbrennung fallen im 3zyl-Betrieb hoher aus, da sich die
eingebrachte Kraftstoffmasse pro Zylinder erhoht und sich damit die Dauer der
Verbrennung verlangert. Damit entfernt sich der Druckverlauf weiter vom Idealprozess
und der Wirkungsgradverlust steigt.

In dieser Darstellung erscheinen die Wandwarmeverluste des 3zyl-Betriebs geringer als
die des Basis-Betriebs. Der Warmestrom ist prozentual zur Zylinderlast zwar geringer,
der absolute Warmestrom ist allerdings grofler. Zur Veranschaulichung sind in Abbildung
6-9 die Mitteldruckverluste dargestellt. Die Wandwarmeverluste sind demnach im
Zylinder 4 im 3zyl-Betrieb geringfiigig grofler als im Basis-Betrieb. Allerdings sind die
Wandwarmeverluste im abgeschalteten Zylinder vernachlassighbar, sodass der
Wandwérmetibergang des Motors im 3zyl-Betrieb geringer als im Basis-Betrieb ausfallt.
In der Simulation ergaben sich fiir den Gesamtwéarmeiibergang des Referenzbetriebs
28,7 kW, fiir den des 3zyl-Betriebs nur 23,2 kW. Somit sind die in Summe verringerten
Verluste, welche mit dem Wandwarmeiibergang einhergehen ein Argument fiir die
Verbrauchsreduzierung.

Die Haupteinflussgrofie fir die Verbrauchsminderung sind aber die reduzierten
Ladungswechselverluste (siehe Abbildung 6-8 und Abbildung 6-9). Diese sollen im

Folgenden diskutiert werden.
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Abbildung 6-8: Wirkungsgradanalyse 2000 min' - 200 Nm in Prozent
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Abbildung 6-9: Wirkungsgradanalyse 2000 min” - 200 Nm in bar

In beiden Betriebsmodi wurde ein mittlerer Ladedruck von ca. 1,7 baru,. (Basis-Betrieb:
1.70 bara,s, 3zyl-Betrieb: 1,74 bar.,s) gemessen. Der Druck im Abgaskrimmer hingegen
unterscheidet sich deutlich. Abbildung 6-10 zeigt sowohl den indizierten als auch den
gemittelten Abgasgegendruck fiir beide Betriebsmodi. Die Druckschwankungen im
Kriimmer sind im 3zyl-Betrieb ausgepragter als die des Basis-Betriebs, da sowohl die
Zindabstinde grofler sind, und gleichzeitig die je Zylinder ausgeschobene Masse
zunimmt. Der gemittelte Druck liegt mit 2,2 bar abs. aber deutlich unter dem der
Referenzvermessung (2,8 bar abs.).

Abbildung 6-11 zeigt in gestrichelter Form die Ladungswechselschleife des vierten
Zylinders in der Referenzvermessung, die durchgezogene Linie ist die des 3zyl-Betriebs.
Nach der UT-UT-Methode [84, 85] kénnen die Ladungswechselverluste im Basis-Betrieb
mit -1,4 bar quantifiziert werden, im 3zyl-Betrieb sind es -0,9 bar. Dies ist in der
Abbildung anschaulich zu erkennen, da die eingeschlossene Flache der
Ladungswechselschleife des 3zyl-Betrieb kleiner als die des Basis-Betriebs ist.

Dementsprechend fallen die Ladungswechselverluste aufgrund des niedrigeren
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Abbildung 6-10: Abgasgegendruck Abbildung 6-11: Ladungswechselschleife

bei 2000 min” - 200 Nm von Zylinder 4 bei 2000 min* - 200 Nm
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Gegendruckes geringer aus. Zudem entféllt die Ladungswechselarbeit des ersten Zylinders
komplett.

Abbildung 6-12 zeigt eine Wirkungsgradanalyse des vierten Zylinders bei 2000 min™ und
500 Nm, welcher im 4zyl-Betriebsbereich liegt. Der effektive Wirkungsgrad im 4zyl-
Betrieb ist mit 35,9 % um 1,5 Prozentpunkte gegeniiber dem Basisbetrieb (1.4 pqis =
37,4 %) verringert. Der Grafik ist zu entnehmen, dass der geringere -effektive
Wirkungsgrad vor allem auf die erhohte Ladungswechselarbeit zurtickzufithren ist. Es ist
zu beachten, dass der betrachtete Zylinder (Zylinder 4) im 4zyl-Modus parallel zum
Zylinder 1 arbeitet. Die daraus resultierenden Effekte sollen im Folgenden genauer
untersucht werden.

Die indizierten Druckverldufe im Abgaskriimmer (sieche Abbildung 6-13) resultieren in
anndhernd demselben gemittelten Druck (Basis-Betrieb: 3,67 bar.s - 4zyl-Betrieb:
3,65 barus). Dennoch ist die Ladungswechselarbeit des vierten (und ersten) Zylinders
aufgrund des zeitgleichen Ausschiebevorgangs signifikant erhoht. In Abbildung 6-14 sind
die Ladungswechselschleifen des vierten Zylinders sowohl im Basis- als auch im 4zyl-
Betrieb dargestellt. Zudem ist die Ladungswechselschleife des dritten Zylinders im 4zyl-
Betrieb aufgetragen. Hier wird die Diskrepanz zwischen den Zylindern im 4zyl-Betrieb
des 3/4-Zylinder-Konzepts deutlich. Obwohl die errechnete Ladungswechselarbeit der
Zylinder 2 und 3 im 4zyl-Betrieb geringer ausféllt als im Basis-Betrieb, ist die gemittelte
Arbeit tiber alle vier Zylinder grofler. In der Referenzmessung wurden bei einer geringen
Varianz im Mittel -1,2 bar fiir die Ladungswechselarbeit benétigt. Im 4zyl-Betrieb fallt
die Ladungswechselarbeit der Zylinder 1 und 4 mit -2.1 bar fast doppelt so grof§ aus wie
die der benachbarten Zylinder 2 und 3 (-1,1 bar). Dies zeigt anschaulich die Grofie der
eingeschlossenen Flachen der Ladungswechselschleifen. Der erhohte Gegendruck kommt
ebenfalls in Abbildung 6-13 zum Ausdruck. Die Auslassventile der Zylinder 1 und 4 6ffnen
zeitgleich bei 156,3 °KW (1 mm Hub) und verursachen die in der Abbildung ersichtliche

Druckiiberhéhung, wodurch sich die Ausschiebevorginge gegenseitig behindern.
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Eine Moglichkeit diesem Phanomen entgegenzuwirken ist das zeitliche Verschieben der
Auslassereignisse der Zylinder 1 und 4. Dies konnte entweder rein durch den Ventiltrieb
erfolgen, indem das AO von Zylinder 1 frither und das AO von Zylinder 4 spéter
stattfindet. So konnte der Vorauslassstof}, also die erste Druckspitze im Abgaskrimmer,
versetzt eintreten, sodass die Druckiiberhohung geringer ausfallt. Dies wiirde allerdings
zu zusatzlichen FExpansionsverlusten im Zylinder 1 und evtl. einer erhéhten
Ausschiebearbeit im Zylinder 4 fithren. Hierzu miisste das Trade-Off-Verhalten analysiert
werden.

Alternativ dazu konnte Zylinder 1 nicht gleichzeitig mit Zylinder 4, sondern um 360 "KW
versetzt befeuert werden. Hierzu miissten die Nocken auf der Nockenwelle entsprechend
neu ausgerichtet und das Einspritzsignal verschoben werden.

Im Rahmen einer Neukonstruktion der Kurbelwelle, konnte auch ein Krépfungswinkel
zwischen Zylinder 1 und 4 eingefithrt werden, welcher allerdings zu Problemen mit dem
Massen- und Momentenausgleich fithren wiirde.

Neben dem 3zyl-Betrieb wurden im Rahmen dieser Arbeit auch Untersuchungen am
Referenzmotor im Abschaltbetrieb durchgefiithrt. So wurde das Motorenkennfeld mit 3
aktiven Zylindern (ebenfalls Zylinder 2, 3 und 4) und der Basis-Kurbelwelle durchfahren.
Wie im 3zyl-Betrieb ergab sich ein Vorteil im spezifischen Kraftstoffverbrauch gegentiber
4 aktiven Zylindern. Dieser fiel, bedingt durch den unregelméafligen Ziindabstand, im
gesamten Kennfeld zwischen 2 % und 4 % geringer als im 3zyl-Betrieb aus. Somit ist
auch das Gebiet, in dem ein Abschaltbetrieb sinnvoll ist, im 3zyl-Betrieb des 3/4-
Zylinder-Konzepts deutlich grofler als im Abschaltbetrieb des Grundmotors. Ein
Vergleich der beiden Betriebsarten wird in Kapitel 8.2 durchgefiihrt.
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6.3.2 Abgastemperatur

Die Abgastemperatur ist ein immer wichtiger werdender Faktor fiir die
Abgasnachbehandlung. Mit steigenden Anforderungen durch die
Abgasemissionsgesetzgebung missen in zunehmendem Umfang Motor-Rohemissionen
nachbehandelt werden, um die gesetzlich vorgegebenen Grenzwerte einhalten zu kénnen.
Dafiir ist eine Mindestabgastemperatur notwendig. Dies betrifft sowohl Systeme wie den
Dieseloxidationskatalysator oder den Dieselpartikelfilter als auch das SCR-System. Wie
in Kapitel 4.2.4 beschrieben liegt die Light-off-Temperatur des DOC zwischen 240 °C
und 270 °C. Ab einer Abgastemperatur von 250 °C vor dem SCR-Katalysator ist ein
unerwiinschtes Auskristallisieren des Harnstoffes im Mischer nicht mehr moglich. Bei
Temperaturen grofler 250 °C kann auflerdem im Partikelfilter eine passive Regeneration
stattfinden. Folglich werden, je nach Hersteller, Temperaturen von etwa 250 °C vor dem
Abgasnachbehandlungssystem  gefordert, um  die  gesetzlich  vorgegebenen
Abgasemissionen einhalten zu koénnen. Die geforderte Temperatur kann nach dem
Kaltstart in der Regel nur durch verdnderten Motorbetrieb bei hoherem
Kraftstoffverbrauch erreicht werden. MaBnahmen zur Abgastemperaturerh6hung sind
beispielsweise spate Kraftstoff-Einspritzungen oder das Schlieen einer im Luftpfad
befindlichen Abgasklappe. Eine spéite Einspritzung verschiebt die Verbrennung in
Richtung des unteren Totpunkts, was zu hoheren Arbeitsgastemperaturen in der
Expansionsphase kurz vor dem Offnen der Auslassventile fithrt. Allerdings wird dadurch
auch der Verbrennungsschwerpunkt in Richtung spat verschoben, sodass hieraus ein
Kraftstoffmehrverbrauch in Folge groflerer Wirkungsgradverluste durch die reale
Verbrennung resultiert.

Durch das Anstellen der Abgasklappe kann der Gesamtmassenstrom verringert werden.
Dementsprechend muss bei der Verbrennung weniger Gemisch aufgeheizt werden, was
bei einem fetteren Kraftstoff-Luft-Gemisch ebenfalls zu erhohten Temperaturen im
Abgasmassenstrom  fiihrt.  Dies  fithrt  jedoch  aufgrund  von  hoheren
Ladungswechselverlusten zu einem ineffizienteren Motorbetrieb.

Ist die geforderte Temperatur nach dem Kaltstart erreicht, schaltet der Motor in den
Normalmodus. Hier werden die Motorsteuerungsparameter im Rahmen der gesetzlich
vorgegebenen Richtlinien hinsichtlich maximaler Effizienz geregelt. Dabei werden die
Konvertierungsraten der Abgasnachbehandlungskomponenten weiter tiberwacht. Fallt
die Abgastemperatur unter einen Schwellenwert, oder wird eine Umsetzungsrate in einem
der Systeme nicht eingehalten, muss die Motorsteuerung erneut Mafinahmen zur

Temperaturerhohung auf Kosten der Effizienz einstellen.
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Dementsprechend ist es erstrebenswert, schon bei niedrigen Motorlasten hohe
Abgastemperaturen zu erzielen. So wird einerseits die Light-off-Temperatur frith erreicht,
und andererseits verhindern die hohen Temperaturen ein Auskiihlen der
Abgasnachbehandlung, falls der Motor langere Zeit bei niedrigen Lasten betrieben wird.
In Abbildung 6-15 ist ein direkter Vergleich der 250 °C-Abgastemperatur-Isolinie beider
Motorvarianten im Motorenkennfeld dargestellt. Im gezeigten Kennfeldbereich befindet
sich das 3/4-Zylinder-Konzept im 3zyl-Betrieb. Durch die Lastpunktverschiebung der
aktiven Zylinder kommt es in Verbindung mit dem verringerten Gesamtluftmassenstrom
zu einem fetteren Kraftstoff-Luft-Gemisch. Da die Temperatur direkt von dieser
Gemischzusammensetzung abhédngig ist, treten im 3zyl-Betrieb bereits bei niedrigen
Lasten hohere  Temperaturen als im  Basis-Betrieb auf. Die gesamten
Abgasenthalpiestrome sind dabei vergleichbar, sodass das Erreichen der Light-off-
Temperaturen der Abgasnachbehandlungskomponenten in einem &hnlichen Zeitfenster
zu erwarten ist. Dabei ist zu erwahnen, dass die Betriebsmodi ,Normal“ miteinander
verglichen werden. Durch die erhohte Abgastemperatur wird jedoch ein Auskiihlen der
Abgasnachbehandlung im Leerlauf und damit ein Zuschalten des energetisch
ungiinstigeren Kat-Heiz-Betriebsmodus signifikant verzogert. In [86] wurde das
Auskiihlverhalten ~ der  Abgasnachbehandlungskomponenten  eines  6-Zylinder-
Dieselmotors im 3-Zylinderbetrieb mit dem Auskiihlverhalten im 6-Zylinder-Betrieb
verglichen. Dabei ist das bedeutend langsamere Auskiihlen der Abgasnachbehandlung
herausgearbeitet worden. Dieses Verhalten ist im 3zyl-Betrieb des vorgestellten Konzepts
ebenfalls zu erwarten. Abbildung 6-16 zeigt die Abgastemperatur des 3/4-Zylinder-
Konzepts unmittelbar nach der Abgasdrosselklappe im Motorkennfeld. Aufgrund der
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Abbildung 6-15: Abgastemperaturen,
3/4zvi-Betrieb und Basis-Betrieb
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Lastpunktverschiebung ist ein deutlicher Sprung zwischen dem 3zyl-Betrieb und 4zyl-
Betrieb zu erkennen. In der Abbildung daneben (Abbildung 6-17) ist ein
Differenzkennfeld der Abgastemperaturen des 3/4-Zylinder-Betriebs und des Basis-
Betriebs gezeigt. Im 3zyl-Betrieb sind die Abgastemperaturen im gesamten Kennfeld
deutlich hoher. Speziell bei hohen Leistungen ist die Differenz besonders ausgepréagt. Hier
werden Differenzen von bis zu 100 K erreicht. In weiten Teilen des Kennfelds wurden
Temperaturerhohungen von 40 K bis 60 K nachgewiesen.

Bei Betrachtung des 4zyl-Betriebs ist zu erkennen, dass die Abgastemperaturen
verglichen mit dem Basis-Betrieb bei unteren bis mittleren Drehzahlen verringert sind.
In diesem Bereich stellen sich aufgrund des doppelten Auslassstofles des ersten und
vierten Zylinders erhohte Driicke im Abgaskriimmer ein (siche Abbildung 6-18). Damit
steigen die Druckdifferenzen tiiber die Turbinen der Turbolader und damit deren
Drehzahlen. Die hoéheren Drehzahlen fiihren wiederum zu einem gesteigerten
Luftmassenstrom auf der Einlassseite. Hierdurch stellt sich bei anndhernd
gleichbleibendem Kraftstoffvolumenstrom ein héheres Verbrennungsluftverhéltnis ein,
was wiederrum geringere Abgastemperaturen zur Folge hat. Die Differenz des
Verbrennungsluftverhéltnisses kann in Abbildung 6-19 betrachtet werden.

Da mit steigender Drehzahl der Effekt des DoppelstoBles auf den Abgasgegendruck
geringer wird, sinkt die Differenz des Verbrennungsluftverhéltnisses womit die
Abgastemperatur steigt. Ab einer Drehzahl von ca. 1700 min sind die Temperaturen im

Abgas zwischen 4zyl-Betrieb und Basis-Betrieb vergleichbar.
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Im 3zyl-Betrieb wird bei niedrigen bis mittleren Lasten die Abgasdrosselklappe angestellt,
sodass dieser Effekt von anderen Phénomenen tiberlagert wird. Durch das Anstellen der
Abgasdrosselklappe éndert sich die AGR-Rate, welche ebenfalls Einfluss auf die
Abgastemperatur hat.

Da die Abgastemperaturen bei hohen Lasten jedoch eher begrenzt werden miissen
(Bauteilschutz), ist der somit resultierende Effekt einer verminderten Verbrennungs- und
Abgastemperatur im oberen Lastbereich kein Nachteil. Die Temperaturerh6hung im
unteren Lastbereich ist jedoch wie beschrieben mit Vorziigen hinsichtlich

Thermomanagement und Kraftstoffverbrauch verbunden.
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6.3.3 Volllastlinie

Die zulédssige Spitzenmotorlast bei einer gewéhlten Drehzahl erfolgt durch das Begrenzen
der einzuspritzenden Kraftstoffmasse. Die Kriterien dafiir sind entweder das Erreichen
des maximal zuldssigen Zylinderspitzendruckes (Bauteilschutz) oder das Unterschreiten
der Rufigrenze (Abgasemissionsvorschriften). Die Temperatur im Abgaskriimmer ist
ebenfalls ein Kriterium (Bauteilschutz), dort wurden aber im vorliegenden Fall keine
kritischen Temperaturen gemessen. Dem Motorsteuergeriat wird je nach Applikation eine
maximal zuldssige Kraftstoffmasse fiir jede Drehzahl vorgegeben, um zum einen den

Motor unterhalb der Grenzwerte zu betreiben. Andererseits erfordern auch
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unterschiedliche Einsatzgebiete des Motors verschiedene Volllastlinien [87]. Im Rahmen
dieser Untersuchungen wurde der Motor unabhéngig von einer einsatzoptimierten
Volllastkurve bis zur hochsten zulédssigen Last bei jeder Drehzahl betrieben. Im Fahrzeug
wiirde demgegeniiber die Volllastlinie entsprechend des Einsatzgebietes angepasst
werden. Die Effekte des 4zyl-Betriebs auf die motorische Volllast kénnen aber nur ohne
diese Beschrankung aufgezeigt werden.

In Abbildung 6-20 sind die begrenzenden Werte des Referenzmotors normiert iiber der
Motordrehzahl aufgetragen. Es ist zu erkennen, dass bei Leerlaufdrehzahl das
Verbrennungsluftverhaltnis der begrenzende Faktor ist. Ein Wert von A =1,3
(RuBgrenze) darf dabei nicht unterschritten werden, da ansonsten zu hohe Partikel-
Emissionen emittiert werden wiirden. Mit steigender Drehzahl und steigendem
Luftmassenstrom vergroflert sich das Verbrennungsluftverhéltnis, sodass hohere Lasten
zugelassen werden kénnen. Durch Zuschalten der externen Abgasriickfithrung sinkt der
Frischluftmassenstrom. Dadurch begrenzt das Verbrennungsluftverhaltnis das
Maximalmoment wieder. Mit steigender Drehzahl und damit steigendem
Luftmassenstrom sinkt es erneut ab. Ab ca. 1600 min' erreichen die
Zylinderspitzendriicke den Grenzwert. Erkennbar ist auflerdem, dass es keinen
begrenzenden Faktor zwischen Leerlaufdrehzahl und AGR-Grenze gibt. Es konnten aus
Sicht des Bauteil- und Emissionsschutzes bei diesen Drehzahlen héhere Drehmomente
realisiert werden.

Im 3/4-Zylinder-Betrieb wird die Rufigrenze bei 850 min™, bereits bei einem deutlich
reduzierten Maximalmoment (250 Nm) erreicht. In der gezeigten Darstellung (Abbildung
6-21) liegt der normierte Wert unter 1, da im néchst hoheren Lastpunkt (300 Nm) die
Rufigrenze deutlich unterschritten wurde. Erst ab einer Drehzahl von 1000 min* konnte
ein mit der Referenzvermessung vergleichbares Drehmoment eingestellt werden. Bei
zugeschalteter Abgasriickfiihrung ist ein verglichen mit der Referenzvermessung
magereres Verbrennungsluftverhéltnis messbar. Nachdem im Unterschied zum Basis-
Betrieb die Rufigrenze bei 1160 min™' nicht erreicht wird, kann mehr Kraftstoff
eingespritzt werden. Dies fithrt zu einer Erhéhung des Zylinderspitzendrucks, sodass
dieser die maximale Motorlast begrenzt, allerdings bei einem hoheren Drehmoment. Da
die Zylinderinnendriicke nicht von der Motorsteuerung sensorisch erfasst werden, werden
diese modellbasiert auf dem Motorsteuergerat errechnet. Die errechneten Werte sind
dann wiederum ausschlaggebend fiir die Begrenzung der Kraftstoffzufuhr. An dieser
Stelle sei angemerkt, dass der Bezugswert fiir den maximalen Zylinderdruck der

Spitzenwert der Referenzvermessung ist. Daher kénnen in der normierten Darstellung
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des 3/4-Zylinder-Betriebs Werte grofler 1 auftreten (Abbildung 6-21). Nachdem das
Motorkonzept signifikant verandert wurde, stimmt offensichtlich die Berechnung fiir
hohe Drehzahlen nicht, sodass dort leicht erhohte Zylinderspitzendriicke im 3/4zyl-
Betrieb messbar waren. Die resultierenden Volllastlinien kénnen in Abbildung 6-22
miteinander verglichen werden.

Es stellt sich somit die Frage, wieso im 3/4-Zylinder-Betrieb bei niedrigen Drehzahlen
nur geringere Maximalmomente erreichbar sind, und warum bei mittleren Drehzahlen
die Rufigrenze nicht erreicht wird. Dies wird nachfolgend eingehender betrachtet.

Ab einem Drehmoment von mehr als 250 Nm bei 850 min™ konnte am Priifstand im 3zyl-
Betrieb kein Lastpunkt stabil eingestellt werden, da sich die Motordrehzahl zyklisch
anderte. Es wurden dennoch die Lastpunkte 850 min' - 300 Nm, sowie 850 min! -
350 Nm angefahren. Die Rufigrenze wurde dabei deutlich unterschritten. Wahrend bei
250 Nm das Verbrennungsluftverhaltnis bei A = 1,47 lag, wurden bereits bei 300 Nm A =
1,26, und bei 350 Nm sogar A= 1,06 gemessen. Dies ist auf den kleineren
Luftmassenstrom zuriickzufiihren, welcher eine Folge des Abschaltbetriebs ist. Im 4zyl-
Betrieb betrug das Verbrennungsluftverhéltnis bei 250 Nm A = 2,11. Dennoch wurde
kein hoherer Lastpunkt angefahren, da im Zuschaltbetrieb die Motorvibrationen durch
das zeitgleiche Befeuern der Zylinder 1 und 4 zu grofl wurden.

Bei 1160 min' konnte hingegen im 4zyl-Betrieb ein um 50 Nm erhéhtes maximales
Motordrehmoment gemessen werden (708 Nm statt 658 Nm). Nach Abbildung 6-21
konnte dies erreicht werden, da das Verbrennungsluftverhédltnis magerer ausfillt und

dementsprechend solange mehr Kraftstoff eingespritzt werden konnte, bis der maximal
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Abbildung 6-22: Volllastlinien im Vergleich

zuldssige Zylinderspitzendruck erreicht wurde. Betrachtet man den hochsten Lastpunkt
bei der gegebenen Drehzahl, welcher in beiden Betriebsmodi vermessen wurde (650 Nm),
ist ein erhohter Druck im Abgaskriimmer im 4zyl-Betrieb gegentiber dem Basis-Betrieb
zu erkennen. Abbildung 6-23 zeigt sowohl die kurbelwinkelaufgelosten Driicke, als auch
die gemittelten Driicke im Abgaskrimmer fiir 1160 min® - 650 Nm. Damit steht ein
grofleres Druckgefille iiber die Turbinen der Turbolader zu Verfiigung, welches zu
erh6hten Turboladerdrehzahlen und damit zu einem erhohten Luftmassenstrom auf der
Einlassseite fiihrt. Der groflere Luftmassenstrom fithrt wiederum zu einem hoheren
Verbrennungsluftverhéaltnis. Dieses Phénomen wurde schon im vorhergehenden
Unterkapitel mit Abbildung 6-18 und Abbildung 6-19 belegt. Die Druckdifferenz
zwischen 4zyl-Betrieb und Basis-Betrieb im Abgaskriimmer ist stark drehzahlabhéngig.

Dies zeigt ein Vergleich der Driicke bei einer Drehzahlvariation bei konstanter Last. Da

— Pmexh,3/4zyl DPexh,3/4zyl

------------ Pm,exh,Basis — = = Deah,Basis

-360 -180 0 180 360
Kurbelwinkel [T KW]

Abbildung 6-23: Druck im Abgaskriimmer
bei 1160 min™ - 650 Nm
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ein Drehmoment von 550 Nm sowohl im Basis-, als auch im 4zyl-Betrieb zwischen
1160 min? und 2100 min' eingestellt werden konnte, kann der Effekt bei diesem
Drehmoment gezeigt werden.

Bei niedrigen Drehzahlen ist die Differenz dabei am grofiten (0,4 bar bei 1160 min™), mit
steigender Motordrehzahl néheren sich die Druckdifferenzen einander an, sodass bei
maximaler Drehzahl keine Differenz messbar mehr war. Der Effekt der Druckerhéhung
im Abgaskrimmer durch das zeitgleiche Ausschieben der Zylinder 1 und 4 nimmt
demnach mit steigender Drehzahl ab. Folglich nimmt auch die Luftmassenstromdifferenz
mit steigender Drehzahl ab. Der Drehzahlbereich, in dem das Verbrennungsluftverhéltnis
die Motorlast des Basis-Betriebs begrenzt, liegt zwischen 1160 min! und ca. 1600 min™.
Die Differenz des maximal moglichen Drehmoments und die des Luftmassenstroms
weisen dabei einen annahrend linearen Zusammenhang iiber die Drehzahl auf. Folglich

néhern sich die Volllastkurven mit steigender Drehzahl einander an (Abbildung 6-22).

6.3.4 Stickstoffoxide

Bei Betrachtung der auf die effektive Motorleistung bezogenen NOx-Emissionen des
3/4-Zylinder-Konzepts (siche Abbildung 6-24) sind zunéchst zwei Bereiche mit erhohten
Emissionen aufféllig. Der erste Bereich ist bei hohen Lasten und Drehzahlen zwischen
1150 min? und 1300 min! angesiedelt. Hier treten NOx-Konzentrationen von mehr als
7 g/kWh auf. Der zweite aufféllige Bereich ist in einem &hnlichen Drehzahlband bei
mittleren Lasten ersichtlich. Die Maximalwerte liegen hier bei ca. 8 g/kWh. Da die
NOx-Emissionen in der Referenzvermessung tberwiegend zwischen 2,0 g/kWh und
2,4 g/kWh liegen, zeigt sich ein vergleichbares Bild in der Differenzbetrachtung (siehe
Abbildung 6-25).

Um die Griinde der verdnderten Emissionen zu identifizieren, ist es zweckmafig, einzelne
Lastpunkte des modifizierten Triebwerkes mit denen der Referenzvermessung zu
vergleichen. Die hochste NOx-Konzentration im 4zyl-Betrieb wurde in dem Lastpunkt
1160 min™ - 550 Nm gemessen. Die maximale NOx-Konzentration im 3zyl-Betrieb wurde
bei 1160 min™ und 300 Nm gemessen.

Zunachst soll auf den 4zyl-Betrieb eingegangen werden. Die gemessene NOx-
Konzentration im 4zyl-Betrieb liegt mit 7,9 g/kWh deutlich tber der der
Referenzmessung (2,8 g¢/kWh). Wie in Kapitel 4.2.1 beschrieben, ist die Entstehung von
NOx hauptsidchlich der innermotorischen Bildung von NO geschuldet. Der
Geschwindigkeitskoeffizient k;, der ersten Reaktion des erweiterten Zeldovich-
Mechanismus, welcher diesen  Prozess mafigeblich  beeinflusst, ist stark

temperaturabhingig. Abbildung 6-26 zeigt die Korrelation zwischen dem Koeffizienten
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und der Temperatur. Zudem sind die Werte im oberen Totpunkt fiir den Lastpunkt im
4zyl-Betrieb bzw. im Basis-Betrieb eingetragen. Die Temperaturen
(Tverb.3/421(OT)=2615 K, Tvew. pasis(OT)=2534 K) der verbrannten Zone im Zylinder
resultieren aus einer mit den Messdaten abgeglichenen 1D-Simulation. Es ist ersichtlich,
dass der Geschwindigkeitskoeffizient aufgrund der erhohten Temperatur um den Faktor
1,6 hoher liegt.

In Abbildung 6-27 sind die errechneten Temperaturen im Verbrannten als gestrichelte
Linien aufgetragen. Die durchgezogenen Linien zeigen den jeweils zugehorigen
Geschwindigkeitskoeffizienten. Hieraus ist ersichtlich, dass aus den erhohten
Spitzentemperaturen im 4zyl-Betrieb, eine deutliche Reaktionsgeschwindigkeitszunahme
folgt, was wiederum zu einer beschleunigten Stickstoffmonoxid-Bildung fiihrt. Zwar ist
aufgrund der langsamer absinkenden Temperatur die Zeitspanne (im Diagramm
dargestellt als Grad Kurbelwinkel), wihrend NO gebildet werden kann, ldnger, dieser
Effekt wird allerdings durch die Temperatursensitivitdt der Reaktion tiberkompensiert.
Der Einfluss der zur NO-Bildung verfiigharen Zeitspanne kann dennoch im Kennfeld
gezeigt werden. So nimmt die NOx-Konzentration mit steigender Drehzahl ab, da bei
hoher Drehzahl weniger Zeit zur NO-Bildung zu Verfiigung steht. Dies ist der Abbildung
6-24 fiir den 4zyl-Betrieb besonders gut zu erkennen.

Die AGR-Rate beim diskutierten Lastpunkt belduft sich im Basis-Betrieb auf 16,2 %. In

der modifizierten Version werden nur 13,3 % Restgas gefordert. Die Abgasriickfithrrate
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Abbildung 6-26: Geschwindigkeitskoeftizien: Abbildung 6-27: Vergleich k;, und
k. der ersten Zeldovich-Reaktion iiber Temperatur, Basis- und 4zyl-Betrieb
Temperatur (Lastpunkt: 1160 min - 550 Nm)

ist der treibende Parameter zur Reduzierung der Spitzentemperaturen beim
Verbrennungsprozess. Es ist daher plausibel, dass die NOx-Emissionen mit sinkender
AGR-Rate steigen. In diesem Vergleich steigen die NOx-Konzentrationen um 5,1 g/kWh
(ca. 182 %), wobei die AGR-Rate um 2,9 Prozentpunkte (17,9 %) gegeniiber der
Referenzmessung abnimmt.

Das Motorenkennfeld mit den AGR-Raten des 3/4-Zylinder-Betriebs zeigt Abbildung
6-28. Daneben, in Abbildung 6-29, ist die Differenz der AGR-Raten zwischen
3/4-Zylinder-Konzept und Referenzmessung dargestellt.

Es ist zu sehen, dass im 4zyl-Betrieb die AGR-Rate mit steigender Last stérker abfallt
als in der Basis-Vermessung. Damit kann die NO-Bildung weniger gemindert werden,
sodass die NOx-Konzentrationen im 4zyl-Betrieb generell hoher als im Basis-Betrieb sind.
Im 3zyl-Betrieb zeigt sich ein deutlicher Abfall der AGR-Rate hin zu niedrigen
Drehzahlen und hohen Lasten. Hier liegt der zweite zu diskutierende Lastpunkt
(1160 min™ - 300 Nm). Wie in Abbildung 6-29 zu sehen ist, betragt die Differenz der
AGR-Raten der beiden Betriebsarten mehr als 15 Prozentpunkte. Es werden statt 24,8 %
AGR in der Referenzmessung, nur noch knapp 8 % AGR im 3zyl-Betrieb gefordert. Dies
ist auf die Druckdifferenz zwischen Abgaskriimmer und Einlasssammler zuriickzufiihren
(siche Abbildung 6-30).

Nur wenn eine ausreichend grofle Druckdifferenz besteht, kénnen Abgase aus dem

Abgaskriimmer in den Einlasskanal gefoérdert werden. Im gezeigten Lastpunkt ist nahezu
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keine Druckdifferenz vorhanden, sodass nur noch durch Druckpulsationen Abgase in den
Einlasskanal gefordert werden. Hier kénnte das Verstellen der Abgasdrosselklappe einen
Staudruck im Abgaskriimmer hervorrufen, welcher fiir eine hohere Druckdifferenz sorgt.
Allerdings ist in diesem Fall mit erhohten Ladungswechselverlusten im
Ausschiebevorgang zu rechnen. Alternativ dazu konnte die AGR-Strecke derart

verandert werden, dass ein Abgasteilmassenstrom im Hochdruckbereich entnommen und
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Abbildung 6-30: Druckditferenz
Auslass - Einlass, 3/4zyi
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vor den Verdichtern auf der Einlassseite eingespeist wird. Eine weitere Variante ist die

interne Abgasriickfiihrung (siche Kapitel 7.2.1).

6.3.5 Partikel

Abbildung 6-31 zeigt die spezifischen Partikel-Rohemissionen des 3/4-Zylinder-Betriebs.
Daneben in Abbildung 6-32 ist ein Differenzkennfeld der Emissionen zum Basis-Betrieb
gezeigt. Es ist zu erkennen, dass nahezu im gesamten Kennfeld geringere Partikel-
Emissionen gemessen wurden. Dieser Effekt ist zum einen auf die verringerte AGR-Rate
zurlickzufithren, zum anderen konnte im 3zyl-Betrieb aufgrund eines hoheren
Einspritzdruckes eine intensivere Durchmischung erzielt werden. Dies ist mit der Art der
Applikation des Motors zu begriinden. Der Betriebszustand des Motors wird mafigeblich
iiber die eingespritzte Kraftstoffmasse in einem Zylinder ermittelt. Erhoht sich diese
Menge, verhélt sich die Motorsteuerung so, wie sie sich in einem héheren Lastpunkt
verhalten wiirde und hebt gemafl der Applikation unter anderem den Raildruck an. Wie
in Kapitel 6.3 erwahnt, werden Ersatzwiderstande anstelle der Injektoren mit der ECU
verbunden. Im 3zyl-Betrieb wurden die Signale des Injektors des ersten Zylinders nicht
weitergeleitet, sodass der Betriebszustand der verbliebenen Zylinder geméafl der
Applikation eines erh6hten Lastpunktes angenommen wurde.

Im 3zyl-Betriebsbereich, in Abbildung 6-32, ist aulerdem der im vorhergehenden Kapitel
erlauterte Effekt der geringeren AGR-Rate bei niedrigen Drehzahlen und hohen Lasten
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zu erkennen. Da die AGR-Rate sinkt, steht mehr Sauerstoff fiir die Oxidation der

RufBipartikel zur Verfiigung, sodass weniger Partikel emittiert werden.

6.3.6 Kohlenstoffmonoxid

Die CO-Emissionen fallen bei der dieselmotorischen Verbrennung generell niedrig aus,
kénnen aber durch den 3zyl-Betrieb noch weiter reduziert werden. Abbildung 6-33 zeigt
die spezifischen Kohlenstoffmonoxid-Rohemissionen des 3/4zyl-Betriebs, daneben in
Abbildung 6-34 kénnen die Unterschiede zur Referenzvermessung betrachtet werden. Das
Verhalten im 4zyl-Betrieb blieb aufgrund der dhnlichen eingespritzten Kraftstoffmasse
und der vergleichbaren Ladungsbewegung weitgehend gleich. Im 3zyl-Betrieb konnen
dagegen bis zu 50 % der CO-Emissionen eingespart werden.

Aufgrund der hoéheren Zylinderlast treten hohere Temperaturen im Zylinder und im
Abgasmassenstrom auf. Dies begiinstigt die Oxidation von CO zu CO,, sodass weniger

Schadstoffe emittiert werden.
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6.3.7 Kohlenwasserstoffe

In Abbildung 6-35 sind die spezifischen HC-Rohemissionen des 3/4zyl-Betriebs
dargestellt. Die Differenzen zum Basisbetrieb zeigt Abbildung 6-36. Der Vergleich der
HC-Emissionen im 4zyl-Betrieb zeigt zwar prozentuale Anderungen von 10 % bis 30 %,

absolut sind die Differenzen allerdings sehr gering.
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Im 3zyl-Betrieb werden dagegen deutlich weniger HC-Emissionen ausgestoflen. In weiten
Teilen dieses Bereiches wurden 30 % Einsparung gemessen. Da bei niedrigeren Lasten
die absoluten Werte hoher sind, ist die Reduktion der HC-Emissionen bedeutender.

Grund fiir den Riickgang dieser Schadstoffemissionen sind die hoheren Temperaturen im
Arbeitsgas und an der den brennraumbegrenzenden Bauteilen. Durch die
Lastpunktverschiebung kommt es bei derselben Motorlast zu hoheren Temperaturen in
den aktiven Zylindern, sodass ein ortliches Unterschreiten der Oxidationstemperatur im
Zylinder seltener vorkommt. Zudem unterstiitzt die hohere Temperatur das Verdampfen
des eingespritzten Kraftstoffes. Im 4zyl-Betrieb sind die Brennraumtemperaturen
verglichen mit dem Basisbetrieb &ahnlich, sodass auch die HC-Emissionen dort

vergleichbare Werte annehmen. Dieses Verhalten wurde auch in [38] festgestellt.
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7 3/4-Zylinder-Konzept in Kombination mit variablem Ventiltrieb

Im folgenden Kapitel wird ein voll variabler Ventiltrieb vorgestellt, welcher das
3/4-Zylinder-Konzept um verschiedene Funktionalitdten erweitern soll. Der Ventiltrieb
wurde am Lehrstuhl fiir Antriebe in der Fahrzeugtechnik im Rahmen eines o6ffentlich
geforderten Projektes speziell fiir den untersuchten Motor entwickelt. Die Effekte, die
dieses System auf das motorische Verhalten des 3/4-Zylinder-Konzept hat, sollen im
Folgenden beschrieben werden. Dazu wurden sowohl Messungen an einem
Komponentenpriifstand, als auch an einem befeuerten Motorenpriifstand durchgefiihrt
(siehe 5.2). Anschlieflend wurden die Messungen simulativ gestiitzt ausgewertet. Die
Ergebnisse dieser Untersuchungen werden im Folgenden vorgestellt.

Dazu werden, wie in Kapitel 6, zum besseren Verstédndnis neue Abkiirzungen eingefiihrt:

3vvt: 3-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung und variablem Ventiltrieb

dvvt: 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung und variablem Ventiltrieb

3/4vvt:  3- oder 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung und variablem
Ventiltrieb, je nach Lastpunkt

7.1 Motivation

Die Untersuchungen des 3/4-Zylinder-Konzepts zeigen im Teillastbereich einen
Kraftstoffverbrauchsvorteil gegentiber dem Referenzmotor. Um diesen Vorteil in einem
Fahrzeug nutzen zu kénnen, muss eine Moglichkeit gegeben sein, die Ventile des ersten
Zylinders im Betrieb zu aktivieren und zu deaktivieren. Diese Funktion kann ein am
Lehrstuhl fir Antriebe in der Fahrzeugtechnik entwickelter mechanisch voll variabler
Ventiltrieb darstellen. Zudem kann mit dem Ventiltrieb eine interne Abgasriickfithrung
gesteuert werden, wodurch u.a. die Abgastemperatur angehoben werden kann.

Die immer komplexer werdenden Abgasnachbehandlungssysteme verlangen nach einer
Mindesttemperatur von ca. 250 °C (vgl. Kapitel 6.3.2). Wie gezeigt, kann diese
Temperatur durch eine Zylinderabschaltung im Vergleich zum Referenz-Betrieb bereits
bei niedrigeren Motorlasten erreicht werden. Im  Abschaltbetrieb sind die
Abgastemperaturen generell deutlich héher. In bestimmten Betriebszusténden ist es
dennoch sinnvoll, eine noch hohere Temperatur im Abgasstrang wahrend des Betriebs
herzustellen. Ein Beispiel hierfiir ist die passive Partikelfilterregeneration (vgl. Kapitel
4.2.2). Gelingt es, diesen Vorgang wirksam zu unterstiitzen, muss die effizienzmindernde
aktive Partikelfilterregeneration deutlich seltener eingesetzt werden. Damit kann indirekt
Kraftstoff eingespart werden. So ist es von Vorteil die Abgastemperatur auch wéhrend

des Betriebs regeln zu kénnen.
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In Kapitel 6.3.4 wurden die NOx-Emissionen des 3zyl-Betriebs vorgestellt. Dabei zeigte
sich, dass sich in Teilen des Kennfeldes keine externe AGR umsetzen lie3; da es zu keiner
Druckdifferenz zwischen Auslasskriimmer und Einlass-Sammler kommt. Eine Moglichkeit
dennoch Restgas in den Brennraum zurtickzuleiten, bietet die interne Abgasriickfithrung.
Diese kann bei einem Dieselmotor durch ein erneutes Offnen der Auslassventile wihrend
des Einlass-Taktes realisiert werden. Damit kann zyklusgerecht Abgas zuriickgesaugt,
und somit zum einen die Stickoxidbildung gemindert und zum anderen die
Abgastemperatur erhoht werden [88].

Nach [89] kann sich auf diese Weise zuriickgefiihrtes interne Restgas zudem positiv auf
das maximale Drehmoment bei niedrigen Drehzahlen auswirken. Untersuchungen an der
TU Kaiserslautern zeigten, dass Restgasmengen von bis zu 15 % durch einen zweiten
Auslass-Ventilhub realisierbar sind [90]. Durch den Einsatz von Rollenkontakten im
Ventiltrieb kann auflerdem Reibleistung eingespart werden, was den mechanischen

Wirkungsgrad des Systems verbessert.

7.2 Konstruktion

Um die gewiinschte Variabilitit darstellen zu koénnen, war ein weitreichender
konstruktiver Eingriff in das bestehende Motorkonzept notwendig. So wurde die
untenliegende Nockenwelle durch zwei obenliegende Nockenwellen ersetzt, welche durch
einen Kettentrieb angetrieben werden. Dazu war es notwendig, einen Trager fir die
Ventiltriebkomponenten zu entwerfen, welcher auf einem daftir neu konstruierten
Zylinderkopf montiert wurde.

Der Ventiltrieb des Referenzmotors ist in Abbildung 7-1 zu sehen (siche auch Kapitel
5.1) [76]. Im Wesentlichen wurden die in der Detailansicht des Bildes erkennbaren
Komponenten durch Neukonstruktionen ersetzt. Zudem wurde ein Kettentrieb im
Bereich des  Stirnradgetriebes integriert. Daraus ergaben sich  wiederum
Herausforderungen hinsichtlich der Kiihlmittel-Fithrung im Zylinderkopf. Die
konstruktiven Arbeiten zur Integration des variablen Ventiltriebs waren nicht
Gegenstand der vorliegenden Arbeit, fiir eine detaillierte Beschreibung der Konstruktion
sei deshalb an dieser Stelle auf [91] verwiesen.

Das Funktionsprinzip des voll variablen Ventiltriebs verdeutlicht Abbildung 7-2. Darin
ist auf der linken Bildhélfte der Ventiltrieb eines Einlassventils, auf der rechten Bildhélfte
der eines Auslassventils im Schnitt dargestellt. Je Nockenwelle ist ein Nockenwellensteller
verbaut, welche durch einen gemeinsamen Kettentrieb angetrieben werden. Der mit der

Nockenwelle im Uhrzeigersinn rotierende Nocken (1 bzw. 4) lenkt den auf der
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Abbildung 7-1: Ventiltrieb Referenzmotor nach [76]

Zwischenhebelachse (14) gelagerten Zwischenhebel (2) aus. Eine Rickstellfeder (3)
verhindert dabei den moglichen Kontaktverlust. Die Kontur an der Unterseite des
Zwischenhebels ist die sog. Arbeitskurve (10). Sie bildet die Kontaktfliche zwischen dem
Zwischenhebel und der Schlepphebelrolle (5). Durch das Kippen des Zwischenhebels rollt
die Schlepphebel-Rolle auf der Arbeitskurve ab und lenkt damit den Schlepphebel (9)
aus, welcher dadurch iiber den Tassenstoflel (8) das Ventil (6) gegen die Federkraft der
Ventilfeder (7) 6ffnet. Die Variabilitdt des Ventiltriebes kommt durch das Verdrehen der
Exzenterwelle (12) zustande. Damit kann der Drehpunkt des Schlepphebels auf der
Kulisse (11) verschoben werden. Somit durchlauft der Kontakt zwischen Zwischenhebel
und Rolle einen anderen Teil der Arbeitskurve.

Um den Einlass-Ventilhub des ersten Zylinders trotz rotierender Nockenwelle zu
unterbinden, fithrt der entsprechende Zwischenhebel eine sog. ,lost motion“ durch. Dazu
wird der Drehpunkt des Schlepphebels in der Abbildung in den linken Anschlag gebracht.
Die Rolle des Schlepphebels rollt damit auf dem ersten Teil der Arbeitskurve ab. Hier ist
der sog. Null-Hub-Bereich, welcher ein gleichbleibender Radius um die

Zwischenhebelachse ist. Damit fitlhren zwar Nockenwelle und Zwischenhebel stets dieselbe
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Abbildung 7-2: Funktionsschema voll variabler Ventiltrieb

Bewegung durch, jedoch wird der Schlepphebel nicht ausgelenkt. Durch die stufenlos
drehbare Exzenterwelle kann der Drehpunkt des Zwischenhebels derart verstellt werden,
dass der Ventilhub zwischen Null-Hub und einem maximalen Ventilhub voll variabel
eingestellt werden kann.

Auf der Auslass-Seite wurde fiir die Zylinder 2, 3 und 4 je ein Nocken mit einer zweiten
Erhebung ausgestattet. Durch denselben Mechanismus wie oben beschrieben, kann damit
in der Einlassphase ein zweiter Ventilhub -  second event (SE) - zugestellt werden. Hier
kénnen die Ventilhiibe nicht in einen Null-Hub-Bereich gefahren werden, stattdessen
entspricht die maximale Riickstellung des Schlepphebel-Drehpunktes durch die
Exzenterwelle einem minimalen Hubverlauf bei welchem der Zwischenhebel nur fiir die
kleinere Nockenerhebung eine ,lost motion“ durchfiithrt. Somit wird nur ein verkleinerter
Haupt-Hub auf das Ventil iibertragen, aber kein zweiter Hub (SE-Hub).

An den Auslass-Ventilen des ersten Zylinders ist der Exzenter gegentiber den Exzentern
zum Finstellen des ,second events® verdreht. Dadurch ist eine Variation des zweiten
Auslass-Offnen im 3vvt-Betrieb moglich, wihrend die Ventile des ersten Zylinders
geschlossen bleiben. Im 4vvt-Betrieb kann dagegen kein ,second event® zugestellt

werden. Die daraus resultierenden Hubkurven werden in Kapitel 7.2.2 gezeigt.
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Um die Reibung im Ventiltrieb moglichst gering zu halten, wurden an den Kontaktstellen
soweit moglich Rollen- anstelle von Gleitkontakten vorgesehen. Die tibertragbaren Kréafte

sind mit einem Rollenabgriff gegeniiber einem Gleitabgriff zudem hoher.

7.2.1 Mbobgliche Funktionalitaten

Der Ventiltrieb verfiigt tiber mehr Funktionalitdten, als im Rahmen dieser Arbeit
verwendet wurden. Im Folgenden soll deshalb kurz erlautert werden, welche Funktionen
theoretisch mit dem vorliegenden Ventiltrieb umsetzbar sind.

Da die Kraftiibertragung von der Kurbelwelle zu den Nockenwellen mit einer Steuerkette
erfolgt, wurden an beiden Nockenwellen Nockenwellensteller eingesetzt. Diese erlauben
es, unabhingig voneinander die Spreizung der Ein- und Auslassventilhiibe zu verstellen.
Durch die Kombination der Spreizungsvariabilitdt mit einer Steuerzeitmodifikation des
Ventiltriebs koénnte ein  Miller-Brennverfahren  realisiert werden, um damit
innermotorisch NOx-Emissionen zu mindern [92-94].

Durch die Einzelhebelanordnung des Systems konnen unterschiedliche Ventilhiibe fiir
zwei benachbarte Ventile eines Zylinders realisiert werden. Damit kann zum Beispiel ein
Ventilhubphasing erzeugt werden. Die Intensitit der daraus entstehenden
Ladungsbewegung konnte tiber die Verdrehung der Exzenterwelle variiert werden.

Auf dieselbe Weise konnte ein zweites Offnen der Einlassventile in der Auslassphase
gesteuert werden. Alternativ, oder zusétzlich, kann ein zweites Offnen der Auslassventile
in der Einlassphase zur Restgasregelung implementiert werden.

Die fir das 3/4-Zylinder-Konzept notwendige Deaktivierung der Ventile ist ebenfalls
durch eine geeignete Exzentrizitat der Exzenterwelle darstellbar. Mit dem beschriebenen

Mechanismus sind zudem Teil-Hube realisierbar.

7.2.2 Verwendete Funktionalitaten

Im Rahmen dieser Arbeit sollten nicht alle theoretisch moglichen Funktionen des
Ventiltriebes erprobt werden. Stattdessen wurde der Ventiltrieb zum einen dazu
verwendet, die Ventilhiibe des ersten Zylinders auf der Ein- und Auslass-Seite wéhrend
des Betriebs zwischen Maximalhub und Null-Hub umzustellen. Zum anderen wurde die
Funktion des zweiten Auslass Offnens in der Einlassphase (,second event®) getestet. Da
prinzipbedingt nur entweder der 4vvt-Betrieb oder der 3vvt-Betrieb mit variablem
y,second event“ ausgestattet werden kann, wurde diese Funktion fiir den

Hauptbetriebsmodus (3vvt-Betrieb) gewihlt.
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Mit der Reduzierung des SE-Hubes geht eine Reduzierung des Haupt-Hubes in Hohe und
Steuerzeit einher. Dies hat wiederum Einfluss auf die Ladungswechselarbeit, da mit
reduziertem Hub und reduzierter Steuerzeit die Ausschiebearbeit vergréfert wird. Um
diesen Effekt so minimal wie moglich zu halten, wurde nur ein Auslassventil je Zylinder
mit dieser Charakteristik ausgestattet. Das jeweils andere Auslassventil fithrt unabhéngig
von der Exzenterwellenstellung den ausgelegten Ventilhub aus. Abbildung 7-3 zeigt eine
Ubersicht der Ventilbezeichnungen und der jeweiligen Funktionalitéiten.

Simulationen zeigten, dass die Spreizung des SE-Hubs einen grofien Einfluss auf die
zuriickgesaugte Restgasmenge hat. Da die durch die Abwartsbewegung des Kolbens
hervorgerufene Volumenadnderung des Zylinders nahe am oberen Totpunkt maximal ist,
ist die Druckdifferenz zwischen Auslasskriimmer und Brennraum in diesem Bereich am
hochsten. Somit kann durch einen zweiten Auslass-Hub nahe am oberen Totpunkt die
maximale Restgasmenge zuriick in den Brennraum geférdert werden. Folglich wurde mit
der Auslegung des SE-Hubes das Ziel verfolgt, den Hub so nahe wie moglich am oberen
Totpunkt zu platzieren. Um eine bestmogliche Vergleichbarkeit zum Referenzmotor zu
gewahrleisten, wurden die Ventilhiibe des Grundmotors als Grundlage fiir die Haupt-
Hiibe des neuen Ventiltriebs gewahlt.

Nach Fertigstellung der Ventiltriebskomponenten wurden die Ventilhubverldufe an
einem Komponentenpriifstand der Technischen Universitat Kaiserslautern vermessen
(siche Kapitel 5.2). Dazu wurden die Ein- und Auslass-Ventile einzeln nacheinander bei
jeweils zehn verschiedenen Drehzahlen und bis zu 79 unterschiedlichen
Exzenterwellenstellungen vermessen. So konnte die Drehzahlfestigkeit des Systems
nachgewiesen und sichergestellt werden, dass sich die Ventilhiibe wie ausgelegt verhalten.
Abbildung 7-4 zeigt die moglichen Ventilhubkurven der mit einem ,second event“
ausgestatteten Auslassventile (AV 1 Zyl. 2-4) und der entsprechenden Einlassventile (EV

1 Zyl. 2-4). Es wird jeweils der maximale sowie der minimale Ventilhub gezeigt. Die

A J/

O keine Variabilitdt . abschaltbar O second event“

Abbildung 7-3: Ventiliibersicht variabler Ventiltrieb
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Abbildung 7-4: Mdgliche Ventilhubkurven, Abbildung 7-5: Mdégliche Ventilhubkurven,
Ventil 1 Zylinder 2, 3 & 4 Ventil 1&2 Zylinder 1

beiden grau eingezeichneten Ventilhubkurven deuten die durch das Verdrehen der
Exzenterwelle dazwischen stufenlos darstellbaren Hubkurven an. Die FEinlassventile
kénnen im Hub nicht verstellt werden.

Die moglichen Ventilhubkurven des ersten Zylinders sind analog in Abbildung 7-5
gezeigt. Hierbei ist darauf hinzuweisen, dass zwar Teil-Hiibe realisierbar wéren, diese
jedoch fir die qualitatsgeregelte dieselmotorische Verbrennung nicht von Interesse sind.
Somit wurden nur die beiden Extrema, Maximal-Hub und Null-Hub, verwendet.

In Abbildung 7-6 ist die Charakteristik der Exzenterwellenverstellung auf der Auslass-

Seite gezeigt. Eingezeichnet ist jeweils das Hubmaximum zum entsprechenden
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Abbildung 7-6: Verstellcharakteristik Auslass
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Exzenterwinkel. Der verwendete Drehwinkelmarkengeber weist einen Anzeigebereich von
0 °EW (Grad Exzenterwinkel) bis 308 °EW auf.

Der Nullpunkt wurde so gewahlt, dass bei 0 °(EW kein ,second event* ausgefiithrt wird.
Zwischen 0 °EW und 7 °EW bleibt dieser Modus erhalten. Bei 7 °EW hat der Haupt-
Hub ein Hubmaximum von 4,5 mm und der Hubverlauf entspricht der gestrichelten Linie
(AV 1 Zyl. 2-4 min) in Abbildung 7-4. Bei 8 °(EW wurde der kleinste zweite Ventilhub
(,second event“) gemessen. Mit steigendem Exzenterwinkel ndhern sich die Hubverlaufe
dem Maximalhub an, welcher bei 114 °EW erreicht wird. Hier ist sowohl der Haupt-Hub
als auch das ,second event® maximal. Der Hubverlauf entspricht dann der
durchgezogenen Linie (AV 1 Zyl. 2-4 max) in Abbildung 7-4. In diesem Bereich kann
also die intern zuriickgefiithrte Restgasmenge stufenlos eingestellt werden.

Wird die Exzenterwelle weitergedreht, sinken die Hiibe nach dem gleichen funktionalen
Zusammenhang, nachdem sie zuvor gestiegen waren. Hinzu kommt, dass ab 154 "EW die
Rollenschlepphebel des ersten Zylinders angesteuert werden und Hub generieren. Das
Hubmaximum der Ventile des ersten Zylinders wird bei 244 °EW erreicht. Hier ist
zeitgleich das ,second event* abgestellt, sodass sich der Motor im 4vvt-Betrieb befindet
und kein Restgas intern zuriickgefithrt wird. Fir den 4vvt-Betrieb ist zusétzlich die
Verstellung der Einlass-Exzenterwelle notwendig. Abbildung 7-7 zeigt die
Verstellcharakteristik analog fiir die Einlassseite. Hier ist nur der relevante Ausschnitt
dargestellt. Der Ventilhub kann stufenlos zwischen 154 °EW und 244 °EW verstellt
werden. Der Maximalhub, sowie ein Auszug der Zwischenhtibe sind in Abbildung 7-5

gezeigt.

EV 1-2 Zyl 1

—
()

oo

Maximalhub [mm]

0
154 200 244

Exzenterwinkel ["EW]

Abbildung 7-7:
Verstellcharakteristik Finlass
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7.3 Experimentelle und simulative Untersuchung

Wie im vorangehenden Kapitel erldutert, ist es im 3vvt-Betrieb mdglich, die interne
Restgasmenge variabel iiber das Verdrehen der Auslass-Exzenterwelle zu kontrollieren.
Die durch diesen zusétzlichen Freiheitsgrad gewonnene Variabilitat soll im Folgenden
untersucht werden.

Dazu wird zunédchst auf den Einfluss der internen Abgasriickfithrung auf die
Abgastemperatur eingegangen. Anschliefend wird der NOx-Partikel Trade-Off (siehe
Kapitel 4.2.1) zwischen externer und interner Abgasriickfithrung verglichen. Auflerdem
soll der Einfluss des variablen Ventiltriebs auf den Kraftstoffverbrauch aufgezeigt

werden.

7.3.1 Abgastemperatur

Ziel des zweiten Auslassoffnen ist es, die Abgastemperatur bei niedrigen Lasten anheben
Al konnen. Dadurch sollen die Light-off Temperaturen der
Abgasnachbehandlungskomponenten frither erreicht werden. Wie in Kapitel 6.3.2
beschrieben, ist es dazu notwendig, nach einem Kaltstart in moglichst kurzer Zeit eine
Temperatur von 250 °C im Abgasnachbehandlungssystem zu tiberschreiten. Der Einfluss
der internen und externen Abgasriickfiihrung auf die Abgastemperatur ist in Abbildung
7-8 fiur einen niedrigen Lastpunkt (1200 min' - 75 Nm) gezeigt. Zu sehen sind drei
Variationen der externen Abgasriickfithrung bei unterschiedlichen Auslasshiiben. Die
unterste Linie repréisentiert eine reine externe Abgasriickfiihrung ohne ,second event® im
3vvt-Betrieb. Dafiir wurde die Exzenterwelle auf 7 °EW gestellt. Die mittlere Linie zeigt

eine Variation der externen AGR bei einem ,,second event® mit einem 1 mm Maximalhub
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Abbildung 7-8: Einfluss des zweiten Auslasséfinen auf die Abgastemperatur
ber 1200 min’ - 75 Nm
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(63 °EW). Entsprechend dazu, wurde fir die oberste Linie die externe AGR bei
maximalem ,second event“ (2 mm Hub) variiert (114 °EW).

Es ist zu sehen, dass durch das alleinige Hinzuschalten des ,second event® eine
Temperaturerhohung von 232 °C auf 248 °C erreichbar ist. Damit kann die Light-off-
Temperatur der Abgasnachbehandlung bei noch niedrigeren Lasten als im 3zyl-Betrieb
erreicht werden. Gleichzeitig konnen die NOx-Rohemissionen von 7,6 g/kWh auf
5,4 g/kWh reduziert werden. Im 3zyl-Betrieb wurde bei diesem Lastpunkt eine NOx-
Konzentration von 3,7 g/kWh bei 239 °C Abgastemperatur gemessen. Durch eine
Kombination der internen und externen Abgasrickfiihrung kann eine Erhéhung der
Abgastemperatur um weitere 10 K bei gleichbleibenden NOx-Rohemissionen erzielt
werden. In der Referenzvermessung wurden NOx-Emissionen von 3,8 g/kWh gemessen,
allerdings bei einer Abgastemperatur von nur 202 °C. Somit ist hier eine
Temperaturerhohung um 48 K bei gleichen spezifischen NOx-Konzentrationen
realisierbar.

Bei hoheren Lasten ist der Einfluss des ,second event® auf die Abgastemperatur noch
deutlicher zu erkennen. So kann bei 1600 min™ - 200 Nm die Abgastemperatur um 52 K
(von 396 °C auf 448 °C) angehoben werden (siche Abbildung 7-9). Die NOx-
Konzentration kann dabei von 6,4 g/kWh (kein ,second event®) auf 3,9 g/kWh
(maximales ,second event“) reduziert werden. Im 3zyl-Betrieb wurden 2,4 g/kWh
gemessen (Basisbetrieb: 2,3 g/kWh). Um dieses Niveau zu erreichen, muss ebenfalls die
externe AGR mit der internen AGR kombiniert werden. In diesem Lastpunkt ist mit der

Variation des ,second events* die Abgastemperatur zwischen 419 °C und 458 °C

einstellbar.
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Abbildung 7-9: Einfluss des zweiten Auslasséfinen auf die Abgastemperatur
ber 1600 min™” - 200 Nm
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7.3.2 NOx-Partikel Trade-Off

Im Folgenden soll der NOx-Partikel Trade-Off zwischen interner AGR (intAGR) und
externer AGR (exAGR) im 3vvt-Betrieb diskutiert werden.

Die Rate der externen Abgasriickfithrung konnte am Priifstand durch die Messung des
COs-Gehalts unmittelbar vor den Einlassventilen ermittelt werden. Eine Bestimmung der
internen AGR-Rate ist messtechnisch nur schwer realisierbar. Deshalb wurde ein GT-
Power 1D-Simulationsmodell zur Ermittlung dieser AGR-Anteile aufgebaut. Grundlage
fir das Modell war das TPA-Modell, welches fiir die Verlustanalyse des 3zyl-Betriebs
entwickelt wurde (siche Kapitel 5.4). Es wurde um die Funktionalitdt des variablen
Ventiltriebs erweitert, sodass die Simulation mit unterschiedlichen
Auslassventilhubkurven durchgefithrt werden kann. Wie fiir die Verlustanalyse des 3zyl-
Betriebs, werden Messdaten fiir die Durchfithrung der Simulation bendtigt. Dazu wurden
am Motorenpriifstand AGR-Variationen tiber die externe AGR-Strecke, sowie interne
AGR-Variationen und Kombinationen aus Beiden vermessen.

Eine Variation der internen und externen AGR-Rate bei dem Lastpunkt 1600 min® -
200 Nm zeigt Abbildung 7-10. In der linken Bildhélfte ist die Beziehung der NOx-
Rohemissionen zur AGR-Rate aufgetragen. Die hier gezeigten AGR-Raten umfassen
sowohl internes, als auch externes Restgas, welches nach dem Schlieflen der Einlassventile
im Zylinder verbleibt. Dazu gehort also auch das Restgas, welches im
Kompressionsvolumen des Zylinders im Ladungswechsel-OT verbleibt. Diese minimale
AGR-Rate betriagt bei dem gezeigten Lastpunkt 6,5 %. Auf der rechten Bildhalfte ist die
AGR-Rate tiber den Partikel-Rohemissionen aufgetragen.

Vergleicht man die beiden Systeme bei derselben AGR-Rate, so wird ersichtlich, dass die

interne AGR gegeniiber der externen AGR hohere NOx-Emissionen bei niedrigeren
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Abbildung 7-10: AGR-Rate tiber NOx- und Partikel-Rohemissionen
fiir interne und externe AGR bei 1600 min’ - 200 Nm
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Partikel-Emissionen zur Folge hat. Dies ist auf die hohere Brennraumtemperatur
zurlickzufithren. Da das intern zuriickgefithrte Restgas nicht gekiihlt wird, ist die
Kompressionsstart- und Kompressionsendtemperatur verglichen mit der externen AGR
erhoht. Damit findet die Verbrennung auf einem hoheren Temperaturniveau statt.
Dementsprechend sind die Spitzentemperaturen im Brennraum hoéher und die
NO-Bildung nach dem Zeldovich-Mechanismus (vgl. Kapitel 4.2.1 und 6.3.4) wird
begiinstigt. Gleichzeitig fordert die hohe Brennraumtemperatur die Ruffoxidation in der
reaktionskinetisch kontrollierten Verbrennungsphase, sodass die Partikel-Emissionen
niedriger ausfallen.

Bei gleichem NOx-Niveau, werden dennoch mehr Partikel-Emissionen mit der internen
AGR emittiert. Diesen Sachverhalt verdeutlichen die in Abbildung 7-10 eingezeichneten
Pfeile. Um mit der internen AGR ein vergleichbares Niveau des Stickstoffoxidausstofles
zu erreichen, muss eine hohere AGR-Rate gefordert werden. Die Partikel-Emissionen bei
dieser erhohten internen AGR-Rate fallen hoher aus als die bei der externen AGR.

Der Vergleich der Systeme im NOx-Partikel Trade-Off fasst dieses Verhalten zusammen
(siche Abbildung 7-11). Es ist ersichtlich, dass eine hohere Konzentration der Partikel-
Emissionen bei gleichen NOx-Emissionen gemessen wurde.

Es ist aulerdem zu erwéhnen, dass die maximal mogliche interne AGR-Rate im
diskutierten Lastpunkt 18,2 % betragt. Mit der externen AGR sind hohere Raten
moglich, im gezeigten Lastpunkt bis zu 24,7 %. Dies wirkt sich auf den Bereich aus, in
dem der NOx-Partikel Trade-Off im Betrieb gestellt werden kann und ist der Grund
dafiir, dass durch reine interne AGR keine niedrigere NOx-Konzentration realisierbar war
(siehe durchgezogene Linie in Abbildung 7-11).

Durch eine Kombination der internen und der externen Abgasriickfiihrung kann der

Vorteil der erhohten Abgastemperatur (siche Kapitel 7.3.1) dennoch genutzt werden.
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Abbildung 7-11: Vergleich des NOx-Partikel Trade-Off
fiir interne und externe AGR bei 1600 min' - 200 Nm
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Abbildung 7-11 zeigt auch den Trade-Off fiir zwei kombinierte Félle. Eine Variation der
externen AGR mit einem ,second event“ von 1 mm Maximalhub ergibt die mittlere
Kurve in der Abbildung (exAGR,SE1). Die obere Kurve ist zeigt den Zusammenhang
einer Variation der externen AGR mit maximalem ,second event” (exAGR,SE2).

Es ist zu sehen, dass sich der Trade-Off bei dem kombinierten Betrieb mit 1 mm ,second
event“ vergleichbar zur reinen externen AGR zeigt. Dennoch sind hohere
Abgastemperaturen zu verzeichnen (siche Abbildung 7-9).

Bei einem Betrieb des Motors in einem Fahrzeug kann also nicht auf die externe
Abgasriickfiihrung verzichtet werden, da die zuriickgefithrte Restgasmenge zu gering
ausfallt. Zudem zeigt sich, dass durch die fehlende Kiihlung des Restgases deutlich hohere
NOx-Emissionen entstehen. Der kombinierte Betrieb aus interner und externer
Abgasruckfihrung zeigt jedoch deutlich erhohte Abgastemperaturen bei einem nur

geringfiigig verschlechtertem NOx-Partikel Trade-Off.

7.3.3 Spezifischer Kraftstoffverbrauch

Im 3vvt-Betrieb ohne ,second event® fillt der Haupt-Hub eines Auslassventils kleiner als
der andere aus. Verglichen mit dem Haupt-Hubverlauf mit ,second event® wird die
Steuerzeit, sowie die Hubhohe reduziert (vgl. Abbildung 7-4). Dies wirkt sich unmittelbar
auf die Ladungswechselarbeit aus.

Abbildung 7-12 zeigt drei Ladungswechselschleifen des vierten Zylinders bei dem
Lastpunkt 2000 min™ - 200 Nm. Wie schon in den vorhergehenden Kapiteln, wurde durch
das Verdrehen der Exzenterwelle die Hohe des SE-Hubs variiert. In der Grafik ist zu

sehen, dass die Ladungswechselschleife durch das Verstellen des Hubs deutlich beeinflusst
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wird. Die auf den Hubraum bezogene gemittelte Ladungswechselarbeit ohne ,second
event” liegt bei -1,60 bar, mit 1 mm Maximalhub reduziert sie sich auf -1,21 bar. Mit
voll eingestelltem ,second event® und damit mit maximalem Haupt-Hub, belduft sie sich
auf -0,90 bar.

Bei niedrigeren Drehzahlen verringert sich der Einfluss des ,second events“ auf die
Ladungswechselarbeit. Exemplarisch ist in Abbildung 7-13 die gleiche SE-Variation bei
1200 min™! - 200 Nm gezeigt. Hier éndert sich die Ladungswechselarbeit von -0,49 bar
(SE=0 mm), iiber -0,35 bar (SE=1 mm) zu -0,25 bar bei maximalem ,second event®.
Durch die verkiirzte Steuerzeit kommt es nach dem Expansionstakt zu einer vergroflerten
Ausschiebearbeit und im Ladungswechsel-OT zu einer Rekompression. Dieser Effekt ist
aufgrund des mit der Drehzahl steigenden Luftmassenstroms bei hohen Drehzahlen
ausgepragter als bei niedrigen Drehzahlen. Zudem beginnt die Rekompression auf einem
hoheren Druckniveau, sodass die Druckspitze im Ladungswechsel-OT grofler ausfallt, was
wiederrum die Ladungswechselschleife und damit die dafiir aufgewandte Arbeit
vergrofert.

Um eine Aussage tiber den Einfluss der verkiirzten Steuerzeit zu bekommen, wurde das
Kennfeld des 3/4vvt-Betriebs ohne ,second event®, aber mit externer AGR vermessen.
Dies ermoglicht einen direkten Vergleich mit den Messdaten des 3/4zyl-Betriebs. Das
Ergebnis der Messung ist in Abbildung 7-14 gezeigt. Wie beschrieben, ist der Einfluss

der Drehzahl im Kennfeld zu sehen. Zudem kann eine Lastabhangigkeit erkannt werden.
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Sowohl im 3-, als auch im 4vvt-Betrieb sind die Ladungswechselarbeiten grofler als im
3/4zyl-Betrieb (siche Abbildung 7-15). Dies wirkt sich wiederum direkt auf den
Kraftstoffverbrauch des Motors aus.

Wird das ,second event“ zugeschaltet, reduziert sich die Ladungswechselarbeit
entsprechend den obigen Erklarungen. Dies wirkt sich vor allem bei hohen Drehzahlen
positiv auf den Kraftstoffverbrauch aus. So wurde bei 2000 min™ - 200 Nm ohne ,second
event“ ein spezifischer Kraftstoffverbrauch von b, = 266,8 g/kWh gemessen, mit

maximalen ,second event“ nur noch b, = 256,9 g/kWh.
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8 Potenziale im Traktor

Je nach Anwendungsgebiet des Traktors kann es sinnvoll sein, dessen Motor mit dem
hier vorstellten Konzept auszustatten oder nicht. Dabei ist entscheidend, ob die Konzepte
dem Benutzer einen finanziellen Vorteil gegeniiber dem Referenzmotor bringen koénnen.
Im Rahmen dieses Kapitels soll untersucht werden, fiir welche Anwendungsgebiete die
grofiten Vorteile zu erwarten sind.

In den vorangehenden Kapiteln wurden die Vor- und Nachteile dieses Motorenkonzepts
vorgestellt. Dabei wurde sowohl auf den Kraftstoffverbrauch, als auch auf die Emissionen
eingegangen. Es wurde gezeigt, dass hinsichtlich des NOx-Rohemissionsverhaltens bei
mittleren Drehzahlen noch Forschungsbedarf besteht. In den Kennfeldbereichen, in denen
der grofite Kraftstoffverbrauchsvorteil gemessen wurde, ist das Emissionsverhalten des
Konzeptmotors mit dem Referenzmotor allerdings vergleichbar.

Da die durch die gednderte Kurbelwelle induzierten Schwingungen nicht Teil der
Forschung dieser Arbeit waren, kann deren Auswirkungen nicht beriicksichtigt werden.
Es ist dennoch zu erwahnen, dass auch auf diesem Gebiet noch Forschungsbedarf
herrscht. Der in dieser Arbeit nicht genutzte Lanchester-Ausgleich bietet dabei grofies
Potenzial fiir einen optimierten Massenausgleich (siche Kapitel 6.2).

Der vorgestellte mechanisch vollvariable Ventiltrieb eignet sich fiir die Umschaltung
zwischen 3- und 4-Zylinderbetrieb. Die Eigenschaft des reduzierten Auslasshubs im
Betrieb ohne ,second event“ muss fiir die volle Ausschopfung des Potenzials noch
eliminiert werden.

Die grofiten Potenziale hinsichtlich Kraftstoffverbrauch bietet der reine 3/4-Zylinder-
Betrieb (siche Kapitel 6.3.1). Dieser soll als Grundlage fir die nachfolgenden
Uberlegungen dienen.

Da die in den bisherigen Kapiteln gezeigte Zylinder-Zuschalt-Linie allein nach dem
Kriterium des optimalen Kraftstoffverbrauchs im Stationérbetrieb ermittelt wurde und
den Energiebedarf des Umschaltens nicht berticksichtigt, ist sie nicht unmittelbar fiir den
realen Betrieb geeignet. Insbesondere muss die Linie derart gestaltet sein, dass der Motor
im realen Betrieb moglichst selten zwischen den Betriebsmodi wechselt. Die ZZS-Linie

wurde zu diesem Zweck geglattet.



84
Potenziale im Traktor

8.1 Ergebnisse im DLG-PowerMix

Eine in der Landwirtschaft verbreitete Priifmethode zur Ermittlung des spezifischen
Kraftstoffverbrauches ist der DLG-PowerMix [95, 96]. Dieser besteht aus 12 Feldzyklen
und wurde 2014 um 2 Transportzyklen erweitert [97]. Mit jedem Zyklus soll eine
realitdtsnahe Arbeit eines Traktors simuliert werden. Es werden nach einem
vorgegebenen Muster die 14 Zyklen nacheinander durchfahren. Im DLG-Testzentrum
wurde dafiir ein Rollenpriifstand installiert, mit welchem die Prifungen reproduzierbar
wiederholt werden konnen [98]. Dieser Test gilt als Standard in der deutschen
Landtechnik und wird von vielen Landmaschinenherstellern, genutzt um die
Eigenschaften ihrer Maschinen der Offentlichkeit zuginglich zu machen [99].

Im Rahmen der 12 Feldzyklen werden sowohl reine Zugarbeiten als auch Kombinationen
aus Zug- und Zapfwellenarbeiten sowie Kombinationen aus Zug-, Zapfwellen- und
hydraulischen Arbeiten durchgefithrt. In Tabelle 8-1 ist nach [95] eine Ubersicht der
Zyklen dargestellt. Die Lastpunkte sind abhangig von der maximalen Leistung des
Traktors. Auflerdem ist zu erkennen, dass die Fahrtgeschwindigkeiten und
Zapfwellendrehzahlen vorgegeben sind. Damit sind die Motorlastpunkte vom verbauten
Getriebe und dem Gesamtwirkungsgrad der Maschine abhangig.

Fiir eine Bewertung des vorgestellten Motorkonzepts standen Messdaten eines John
Deere Traktors zur Verfiigung, welcher den 12 Feldzyklen des DLG-PowerMix

unterzogen wurde (siche Kapitel 6.1). Verglichen mit dem untersuchten Referenzmotor,

Tabelle 8-1: Feldzyklen des DLG PowerMix nach [95]

Zyklus Zapfwellen- Fahr- Zyklus-

drehzahl geschwindigkeit dauer
[min] [km/h] [s]
Z1P Pfliigen 100 % - 9 320
72P Pfliigen 60 % - 9 320
Z1G Grubbern 100 % - 12 320
72G Grubbern 60 % - 12 320
Z3K Kreiseln 100 % 900 6 320
Z4K Kreiseln 70 % 900 6 320
Z5K Kreiseln 40 % 900 6 320
Z3M Méahen 100 % 900 16 320
Z4M Mahen 70 % 900 16 320
Z5M Mahen 40 % 900 16 320
Z6MS  Miststreuen 1000 7 570

Z7PR | Pressen 1000 10 570
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verfiigt der Vergleichstraktor tiber eine gednderte Volllastkurve. Der verbaute Motor ist
jedoch baulich identisch mit dem untersuchten Motor. Wie in Kapitel 6.3.3 beschrieben,
wurde der Versuchsmotor bei jeder Motordrehzahl jeweils bis zur maximal zulassigen
Last betrieben. Im Fahrzeug wiirde der Motor mit einer dem Vergleichstraktor
entsprechenden Volllastkurve ausgestattet werden, um die Bauteile zu schonen und die
fr ~den entsprechenden Einsatz optimale Volllastkurve aufzuweisen. Die
Betriebsstrategie innerhalb des Kennfelds kann dabei jedoch erhalten bleiben. Somit
kénnen die Messdaten als Grundlage zur Bewertung des vorgestellten Motorenkonzepts
herangezogen werden.

Wahrend des Durchfahrens der Zyklen wurden diverse Parameter auf dem
Motorsteuergerat des Vergleichstraktors aufgezeichnet. Darunter auch die Motordrehzahl
sowie das geforderte Drehmoment. Pro Zyklus wurden 115 Lastpunkte (in den Zyklen
LZ6MS* und ,Z7PR* je 205 Lastpunkte) aufgezeichnet. Fir jeden Lastpunkt wurde der
momentane Kraftstoffverbrauch aus den Messdaten (siche Kapitel 6.3.1) errechnet, mit
den entsprechenden Zeitschritten multipliziert und akkumuliert. Somit ergibt sich der
absolute Kraftstoffverbrauch je Zyklus und Betriebsmodus. Der Vergleich mit den Daten
von der Referenzvermessung zeigt dabei einen Verbrauchvorteil des 3/4-Zylinder-
Konzeptes vor allem bei den Niedriglastzyklen.

Die Lastpunktverteilung der einzelnen Feldzyklen kann zur Veranschaulichung auch in
das Differenzkennfeld des spezifischen Kraftstoffverbrauches eingetragen werden.

Beispielhaft ist in Abbildung 8-1 die Zeitverteilung der Lastpunkte des Zyklus
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Abbildung 8-1: Zeitverteilung des Zyklus ,, Kreiseln 40 % im Differenzkennteld
spezifischer Kraftstoffverbrauch, Basis - 3/4zyl
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LKreiseln 40 % gezeigt. Dies ist der Zyklus, bei welchem der grofite Verbrauchsvorteil
berechnet werden konnte. Es ist zu sehen, dass der Zyklus ohne Umschalten im reinen
3zyl-Betrieb fahrbar ist. Da die Motordrehzahlen vergleichsweise hoch sind, bewegt sich
der Zyklus ausschliellich in Gebieten, in denen das neue Motorenkonzept effizienter als
der Referenzmotor arbeitet. Somit ergibt sich fiir diesen Zyklus ein
Kraftstoffverbrauchsvorteil von 5,2 % gegentiber dem Referenzmotor.

Im Feldzyklus ,,Méahen 40 %*“ wurde eine Ersparnis von 3,9 % ermittelt. Ein weiterer
Zyklus mit hohem Einsparpotenzial ist der Zyklus ,Ballenpressen“ (3,0 %). Diese drei
Zyklen weisen im Test das hochste Potenzial hinsichtlich Kraftstoffverbrauch auf. Die
Gemeinsamkeit der genannten Zyklen sind hohe Motordrehzahlen bei niedrigen bis
mittleren Lasten. Wird das Mittel tiber alle Zyklen des DLG-PowerMix gebildet, ergibt
sich ein Kraftstoffverbrauchsvorteil von 0,6 % gegeniiber dem Referenzmotor. Eine
Ubersicht iiber die mittleren Motordrehmomente, die mittleren Motordrehzahlen und die

Verbrauchsvorteile der jeweiligen Zyklen ist in Tabelle 8-2 zu sehen.

Tabelle 8-2: Ergebnisse des Vergleichs zwischen Basis- und 3/4zyl-Betrieb im

DLG-PowerMix
mittlere mittleres Verbrauchsersparnis
Zyklus Motordrehzahl Motordrehmoment 3/4zyl

fmin] [N %]
Z1P Pfliigen 100 % 1468 491 -1,9
72P Pfliigen 60 % 1186 418 -1,0
7Z1G Grubbern 100 % 1861 459 -0,5
72G Grubbern 60% 1384 438 -1,4
Z3K Kreiseln 100 % 1667 460 -0,7
Z4K Kreiseln 70 % 1712 352 0,8
Z5K Kreiseln 40 % 1735 249 5,2
Z3M Mahen 100 % 1728 477 -0,9
Z4M Mahen 70 % 1706 403 -0,4
Z5M Mahen 40 % 1730 297 3,9
Z6MS  Miststreuen 1896 398 1,2

Z7PR  Ballenpressen 1924 345 3,0
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8.2 Vergleich zu einem alternativen Abschaltbetrieb

Um das Potenzial hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs einordnen zu kénnen, welches
sich durch das 3/4-Zylinder-Konzept ergibt, wurde wie in Kapitel 6.3.1 erwdhnt ein
weiteres Motorenkennfeld vermessen. Hierfiir wurde der Basismotor mit drei aktiven
Zylindern (Zylinder 2, 3 und 4) und geschlossenem Ladungswechsel des ersten Zylinders
am Prifstand vermessen. Nachdem die aktiven Zylinder in der 4-Zylinder-Ziindfolge
befeuert wurden, ergab sich ein unregelméfliger Ziindabstand, welcher zu einem
schlechteren Wirkungsgrad verglichen zum 3zyl-Betrieb verursachte. Dies fiihrte
einerseits zu einem geringen Verbrauchsvorteil im Abschaltbetrieb und andererseits zu
einem kleineren Kennfeldbereich, in dem ein Abschaltbetrieb sinnvoll ist.

Aus dem resultierendem Kennfeld konnte ebenfalls der Kraftstoffverbrauch der
DLG-PowerMix-Feldzyklen — errechnet werden. In  Abbildung 82 ist die
Verbrauchseinsparung der 12 Zyklen im 3-Zylinder/Basis-Betrieb, im Vergleich zu dem
des 3/4zyl-Betriebs aufgetragen. Die Ergebnisse sind dabei nach dem mittleren
Drehmoment der jeweiligen Zyklen sortiert. Nachdem der Zuschaltbetrieb des
3-Zylinder/Basis-Betriebs der Referenzmessung entspricht, kénnen dessen Werte in
dieser Darstellung nicht negativ werden.

In der Abbildung ist zu sehen, dass sich durch das Abschalten eines Zylinders auch ohne
Modifikation der Kurbelwelle Verbrauchsvorteile ergeben. Diese fallen allerdings
verglichen mit dem 3/4-Zylinder-Konzept deutlich geringer aus. Bis zu einem mittleren
Drehmoment von ca. 400 Nm wird ein Grofiteil des jeweiligen Zyklus im 3-Zylinder-
Betrieb absolviert. Dieser gestaltet sich aufgrund der gleichméfligen Zindfolge im
3zyl-Betrieb effizienter als im 3-Zylinder/Basis-Betrieb. Speziell bei niedrigen Lasten
zeigt das 3/4-Zylinder-Konzept erhebliche Vorteile. Die grofite Differenz der beiden
Betriebsmodi wurde in dem Feldzyklus ,Méhen 40 %“ errechnet. Wahrend mit dem
3/4-Zylinder-Konzept 3,9 % Kraftstoffersparnis prognostiziert wurde, koénnte ein
Abschaltbetrieb mit der Basis-Kurbelwelle nur einen Vorteil von 1,2 % erreichen.

In den Hochlastzyklen mit einem mittleren Drehmoment von zwischen 400 Nm und
500 Nm zeigt das 3/4-Zylinder-Konzept Nachteile im Kraftstoffverbrauch gegeniiber dem
Basis-Betrieb und damit gegentiber dem 3-Zylinder/Basis-Betrieb. Dies ist auf den
erhohten Kraftstoffverbrauch im 4zyl-Betrieb zurtickzufithren (vgl. Kapitel 6.3.1). Nach
Kapitel 6.3.3 konnen allerdings im 4zyl-Betrieb hohere Lasten als im Basis-Betrieb bei
mittleren Drehzahlen dargestellt werden. Dementsprechend kénnten mit einem Traktor

welcher mit dem 3/4-Zylinder-Konzept ausgestattet ist, Arbeiten durchgefithrt werden,
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die mit dem Referenzmotor nicht moglich wéren. Dies ist jedoch mit einem erhohten
Kraftstoffverbrauch im gesamten 4zyl-Betrieb verbunden.

Grundsatzlich zeigt sich also, dass durch die modifizierte Ziindfolge des 3/4-Zylinder-
Kozepts das Potenzial der Zylinderabschaltung deutlich gesteigert werden kann.

O 3/4-Zylinder-Konzept O 3-Zylinder/Basis
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Abbildung 8-2: Vergleich der
DLG-PowerMix Feldzyklen zwischen 3/4zyl- und 3-Zylinder/Basis-Betrieb

8.3 Wirtschaftliche Anwendungsgebiete

Wie im vorhergehenden Kapitel beschrieben, sind die gréofiten Verbrauchsvorteile bei
hohen Drehzahlen im 3zyl-Betrieb zu erwarten. Ferner ist ein haufiger Wechsel zwischen
3zyl-Betrieb und 4zyl-Betrieb aus energetischer Sicht zu vermeiden, da jeder
Umschaltvorgang mit dem Verstellen des Ventiltriebs und der Anpassung an den
gednderten Betriebsmodus verbunden ist. Dieser Effekt kann in den Rechnungen nicht

beriicksichtigt werden, muss aber in der realen Anwendung bewertet werden.
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Die ersten vier Zyklen des DLG-PowerMix (vgl. Kapitel 8.1) bestehen aus reiner
Zugarbeit bei hohen Leistungen, wobei sich die Betriebspunkte fast ausschlieSlich im
4zyl-Betriebsbereich befinden. Hier ist mit Verbrauchsnachteilen gegeniiber dem
Referenzmotor zu rechnen. Ein Traktor, welcher fiir schwere Feldarbeiten eingesetzt
wird, kann mit diesem Motorkonzept demnach nicht in seiner Effizienz gesteigert werden.
Betrachtet man dagegen den Kraftstoffverbrauch der anderen Zyklen ergibt sich im
Mittel ein Verbrauchsvorteil von rund 1,4 % gegeniiber dem Basis-Betrieb. Dies ist auf
den hohen 3zyl-Betriebsanteil zurtckzufiihren, welcher durch das Konzept effizienter
ausfallt (vgl. Kapitel 6.3.1).

Aus den Messung liasst sich ableiten, dass Arbeiten wie Ballenpressen, Miststreuen,
Maéhen von mittlerem bis niedrigem Gras oder flaches Kreiseln mit dem 3/4-Zylinder-
Konzept effizienter als mit dem Referenzmotor durchgefithrt werden koénnen. Bei
Transportarbeiten ist aulerdem mit einem erheblichen Verbrauchsvorteil zu rechnen, da
bei der reinen Straflenfahrt relativ hohe Motordrehzahlen erreicht werden und der
Leistungsbedarf bei der Geradeausfahrt meist relativ gering ausfillt [100]. So bewegen
sich die Motorbetriebspunkte genau in dem Bereich, indem der 3zyl-Betrieb deutlich

effizienter als der Referenz-Betrieb arbeitet.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurden zwei aufeinander aufbauende Motorkonzepte
untersucht und deren maximales Potenzial hinsichtlich Kraftstoffverbrauchersparnis in
einem Traktor aufgezeigt.

Das 3/4-Zylinder-Konzept zeigt ein hohes Potenzial, Kraftstoff im Teillastgebiet
einzusparen. Durch die verringerte Ladungswechselarbeit kann vor allem bei hohen
Drehzahlen  der effektive  Wirkungsgrad  verbessert  werden. Die  innere
Lastpunktverschiebung der aktiven Zylinder sorgt zudem fiir einen erhohten indizierten
Wirkungsgrad.

Mit dem vorgestellten variablen Ventiltrieb ist es moglich, durch ein zweites
Auslassoffnen in der Einlassphase eine interne Abgasriickfithrung darzustellen. Dies kann
fiir ein verbessertes Temperaturmanagement genutzt werden, da die Abgastemperatur
gesteuert werden kann. Durch beide Systeme konnen die Abgastemperaturen angehoben
werden, um die Warmlaufphase des Motors zu verkiirzen. Das Auskiihlen von
Abgasnachbehandlungskomponenten kann damit ebenfalls verzogert oder gar vermieden
werden. So kann zuséatzlich zu den Verbrauchsvorteilen welche mit dem 3zyl-Betrieb
einhergehen, indirekt weiterer Kraftstoff eingespart werden, da effizienzmindernde
Motorbetriebszustinde, die das Ziel einer kiinstlichen® Abgastemperaturerhohung
haben, vermieden werden konnen.

Im 3zyl-Betrieb konnten Verbrauchsvorteile gegeniiber dem Referenz-Betrieb von bis zu
18 % ermittelt werden. Es wurde nachgewiesen, dass in fiir Traktoren relevanten
transienten Zyklen des DLG-PowerMix eine Kraftstoffersparnis von tiber 5 % zu erwarten
ist. Ferner ist das Emissionsverhalten in den Kennfeldbereichen des grofiten
Kraftstoffeinsparpotenzials gegentiber dem Grundmotor verbessert. Es wurde gezeigt,
dass das reale Einsatzspektrum des Fahrzeugs einen erheblichen Einfluss auf das
Kraftstoffeinsparpotenzial hat. So ist bei Niedriglast-Arbeiten mit dem grofiten
Verbrauchsvorteil zu rechnen.

Trotz der gezeigten Vorteile hinsichtlich Kraftstoffverbrauch und Abgasemissionen des
vorgestellten Motorkonzepts gegeniiber dem Referenzmotor besteht fiir einen moglichen
Serieneinsatz noch weiterer Forschungsbedarf.

Durch die neue Kurbelwelle treten erhohte Motorvibrationen auf. Wie in Kapitel 6.2
gezeigt, entstehen vornehmlich freie Krafte und Momente der ersten Motorordnung.
Diese kénnen zu einer frithzeitigen Schadigung des Antriebsstrangs im Fahrzeug fiihren.
Ein Ansatz dieses Verhalten zu unterbinden bietet der vorhandene, aber nicht

verwendete Lanchester-Ausgleich. Durch eine Anderung in dessen Antriebskonstruktion
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konnten die Ausgleichwellen mit einfacher, statt doppelter Motordrehzahl betrieben
werden. Dies kann durch ein geschicktes Platzieren von Ausgleichsgewichten auf den
Wellen dazu beitragen die freien Krafte und Momente der ersten Motorordnung géanzlich
zu unterdriicken.

Im Zuschaltbetrieb zeigte das Motorkonzept einen um ca. 2 % gestiegenen
Kraftstoffverbrauch gegentiber dem Referenzmotor. Dieses Verhalten wurde in Kapitel
6.3.1 ndher beschrieben und ist auf den zeitgleichen Ausschiebevorgang der Zylinder 1
und 4 zuriickzufithren. Um dieses Phdnomen zu umgehen, konnten die Zylinder um
360 °KW versetzt befeuert werden. Alternativ dazu koénnte im Rahmen einer
Neukonstruktion der Kurbel- und Nockenwellen ein Versatz der Kurbelwellenkrépfung
von Zylinder 1 gegeniiber Zylinder 4 realisiert werden, was zu einer Reduzierung der
Ladungswechselverluste fithren konnte.

Die in Kapitel 7.2.2 vorgestellte Verstellcharakteristik des Ventiltriebs zeigt einen
verringerten Haupt-Hub ohne ,second event® gegeniiber dem maximal méglichen Haupt-
Hub mit zugestelltem ,second event“. Diese Charakteristik gilt es zu tiberarbeiten, um
das maximale Potenzial hinsichtlich Kraftstoffverbrauch auch mit dem vorgestellten
Ventiltrieb zu erreichen.

Zwar wurde im Rahmen des Projektes HDMK der vorgestellte Motor erfolgreich in ein
Fahrzeug integriert, um dessen prinzipielle Funktion in der realen Anwendung zu
demonstrieren, es miissen dennoch mogliche Kontakt- und Schadstellen identifiziert
werden, um einen sicheren Betrieb, auch hinsichtlich der Dauerhaltbarkeit zu
gewdhrleisten. Ferner muss fiir einen Serieneinsatz eine nutzerfreundliche
Umschaltstrategie zwischen Zu- und Abschalt-Betrieb entwickelt und optimiert werden.
Der voll-variable Ventiltrieb mit ,second event“ offenbart grofle technische
Optimierungspotenziale am Dieselmotor. Gleichwohl dirfte er in der untersuchten
Konfiguration konstruktiv zu aufwendig und damit nicht wirtschaftlich realisierbar sein.
Um die Wirtschaftlichkeit herzustellen, miissten zentrale Eigenschaften aus dem Design-
Konzept herausgelost und in vereinfachter Form umgesetzt und analysiert werden.
Ahnliches gilt fiir das 3/4-Zylinder-Konzept, das sehr hohe Kraftstoffeinsparpotenziale
aufzeigt. In weiteren Forschungsentwicklungsprojekten miissten Losungsansatze wie oben
skizziert entwickelt, konstruiert und wissenschaftlich analysiert werden. Eine weitere
Optimierung des in dieser Arbeit untersuchten Dieselmotorkonzepts lasst dann eine
deutliche Verringerung des Kraftstoffverbrauchs erwarten und kénnte eine Teillosung zur

Erreichung zukiinftiger CO»-Emmissionsreduktionsziele bei Dieselmotoren darstellen.
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IV e Grad Exzenterwinkel
N e s Grad Kurbelwinkel
3/4vvt...3- oder 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung und variablem

Ventiltrieb, je nach Lastpunkt

3/4zyl............ 3- oder 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung, je nach Lastpunkt
1 TaTa TR 3-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung und variablem Ventiltrieb
SZYL e 3-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung
AVVEaiiiiiiinns 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung und variablem Ventiltrieb
AZY] o 4-Zylinder-Betrieb in 3/4-Zylinder Anordnung
ACT e Active Cylinder Technology
AGRARALE .. Abgasriuckfiihrrate
A e Auslass Offnen
G e Ethan
O3 b oo Propen
O3 S ceiiii Propan
CaHp oo 1,3 Butadien
(O 5 VI PP PP UUPT RPN Methan
0 e Kohlenstoffmonoxid
GO e Kohlenstoffdioxid
DI-Dieselmotor ..........c.......... engl.: direct injection - Dieselmotor mit Direkteinspritzung
DLG e Deutsche Landwirtschafts-Gesellschaft
DOC . diesel oxidation catalyst — Dieseloxidationkatalysator
DOHO . Double overhead camshaft
D e Dieselpartikelfilter
DS e Dynamic Skip Fire

ECU engine control unit - Motorsteuergerat
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EGR ..o engl.: exhaust gas recirculation - Abagsriickfithrung
B e Einlass Schlieflen
EXAGR e externe AGR
FAO oo, Frithes Auslass Offnen
B A S e Frithes Auslass Schlielen
BB Friithes Einlass Schlieflen
FTIR-Spektrometer ...........cccccuvvuiiiiininnnin. Fourier-Transformations-Infrarotspektrometer
HoO o e Wasser
INBAGR interne AGR
LAF oo Lehrstuhl fiir Antriebe in der Fahrzeugtechnik
LWOT e Ladungswechsel-OT
N D et Stickstoffdioxid
NMHC .....ccoceeee. non methane hydrocarbons — Alle Kohlenwasserstoffe bis auf Methan
N et Stickstoffmonoxid
INO 2 e Stickstoffdioxid
INRISC e non road steady state cycle
NRTC oo non road transient state cycle
Ot Sauerstoff
OHV e Overhead valve
SCR .o selective catalytic reduction — Selektive katalytische Reduktion
SE (oo Second Event - zweites Auslass Offnen in der Einlassphase
SEO e Spites Einlass Offnen
S S Spates Einlass Schlieflen
TPA-Modell.................... three pressure analysis - Simulationsmodell zur Verlustanalyse
L OO SUPPPPPRRRPN unterer Totpunkt
VIOM e Variable Cylinder Management

ZIOT e Zind-OT



101
Abkitirzungsverzeichnis

15 Literaturverzeichnis

1]

NOAA National Centers for Environmental information: Climate at a Glance:
Global Time Series. [Online| Verfiigbar unter:
https://www.ncdc.noaa.gov/cag/global /time-
series/globe/land__ocean/ytd/12/1950-

20187trend=true&trend base=10&firsttrendyear=1880&lasttrendyear=2018.
Zugriff am: Nov. 23 2018.

Européische Kommission, Pariser Ubereinkommen. [Online] Verfiigbar unter:
https://ec.europa.eu/clima/policies/international /negotiations/paris_ de. Zugriff
am: Nov. 23 2018.

Européische Kommission, CO2-arme Wirtschaft bis 2050. [Online| Verfiigbar
unter: https://ec.europa.eu/clima/policies/strategies/2050_de#tab-0-0. Zugriff
am: Nov. 23 2018.

Mahle GmbH, Ventiltrieb: Systeme und Komponenten. Wiesbaden: Springer
Vieweg, 2013.

M. Kliting, R. Flierl, A. Grudno und C. Luttermann, , Drosselfreie Laststeuerung
mit vollvariablen Ventiltrieben, M7TZ Motortech Z, Jg. 60, 7-8, S. 476-485, 1999.
A. Temp, ,Potenziale einer variablen Auslasssteuerzeit mit Ventilhubphasing und
eines 2nd Events des Auslassventils an einem Commonrail Dieselmotor®.
Dissertation, Technische Universitat Kaiserslautern, Kaiserslautern, 2014.

K. M. Schaffer, ,Mafinahmen zur Verbesserung des Arbeitsprozesses und des
Reibungsverhaltens von Pkw Dieselmotoren®. Dissertation, Institut fiir
Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik, Technische Universitidt Graz,
Graz, 2011.

M. Fiebig, A. Wiartalla, A. Kolbeck und S. Kiesow, ,,Wechselwirkungen zwischen
Dieselmotortechnik und -emissionen mit dem Schwerpunkt auf Partikeln®, Zb/
Arbeitsmed, Jg. 63, Nr. 1, S. 4-22, 2013.

D. Kovécs, S. Gehrke und P. Eilts, ,Potenzial von Luftpfadvariabilititen am Nfz-
Motor*, MTZ Motortech Z, Jg. 76, Nr. 11, S. 76-83, 2015.

W. de Ojeda, Hg., Effect of Variable Valve Timing on Diesel Combustion
Characteristics: SAE paper 2010-01-1124.

S. Schneider und S. Naujoks, ,,Variable valve timing of intake valves of a heavy-
duty Diesel engine as a way to improve fuel consumption® in Proceedings, 16.

Internationales Stuttgarter Symposium: Automobil- und Motorentechnik, M.



102
Abkitirzungsverzeichnis

Bargende, H.-C. Reuss und J. Wiedemann, Hg., Wiesbaden: Springer Vieweg,
2016, S. 705-720.

[12] S. Schneider, P. Genieser, S. Birke und C. Biicker, ,Potenziale eines Variablen
Ventiltriebs beim Pkw-Dieselmotor, M7TZ Motortech Z, Jg. 73, Nr. 3, S. 198-205,
2012.

[13] G. P. Merker, Grundiagen Verbrennungsmotoren. Wiesbaden: Springer
Fachmedien, 2009.

[14] H.-O. Herrmann, B. Nielsen, C. Gropp und J. Lehmann,  Mittelschwerer Nfz-
Motor von Mercedes-Benz* in ATZ / MTZ-Fachbuch, Bd. 1, Energieeffiziente
Antriebstechnologien: Hybridisierung - Downsizing - Software und 1T, W.
Siebenpfeiffer, Hg., Dordrecht: Springer, 2013, S. 152-161.

[15] K. Reif, Dieselmotor-Management: Systeme, Komponenten, Steuerung und
Regelung, 5. Aufl. Wiesbaden: Vieweg+Teubner Verlag, 2012.

[16] C. Baumgarten, Mixture formation in internal combustion engines: With 9 tables.
Berlin: Springer, 2006.

[17] Higgins, B, Siebers, D., Aradi, A., Hg., Diesel-Spray Ignition and Premixed-Burn
Behavior: SAE paper 2000-01-0940, 2000.

[18] M. Dockhorn, ,Regelungskonzept zur energieeffizienten Abgasnachbehandlung von
Dieselmotoren®. Dissertation, Fakultat fiir Maschinenbau, Otto-von-Guericke-
Universitat Magdeburg, Magdeburg, 2012.

[19] K. Reif, Dieselmotor-Management im Uberblick: Finschlieflich Abgastechnik.
Wiesbaden: Vieweg+Teubner Verlag / GWV Fachverlage GmbH Wiesbaden,
2010.

[20] J. Schommers, H. Scheib, M. Hartweg und A. Bosler, ,,Reibungsminimierung bei
Verbrennungsmotoren*, M7TZ Motortech Z, Jg. 74, 7-8, S. 566-573, 2013.

[21] B. Lechner, G. Kiesgen, J. Kriese und J. Schopp, ,,Der neue Mini-Motor mit Twin-
Power-Turbo*, MTZ Motortech Z, Jg. 71, 7-8, S. 506-513, 2010.

[22] M. Bliimm, A. Baberg, F. T. H. Dérnenburg und D. Leitzmann, ,Innovative
Schaftbeschichtungen fiir Otto- und Dieselmotorkolben®, M7TZ Motortech Z, Jg.
77, Nr. 2, S. 54-59, 2016.

[23] J. Schmid, ,Reibungsoptimierung von Zylinderlaufflichen aus Sicht der
Fertigungstechnik”, M7TZ Motortech Z, Jg. 71, Nr. 6, S. 408-413, 2010.

[24] D. Lépez Martinez, M. Valverde, R. Rabuté und A. Ferrarese, ,Kolbenringpaket
fiir Reibleistungsoptimierte Motoren“, M7TZ Motortech Z, Jg. 71, 7-8, S. 494-498,
2010.



103
Abkitirzungsverzeichnis

[25] C. Artur, F. Lemaitre, F. Schneider und M. Kreisig, , Wélzgelagerte Nockenwelle
zur Reduzierung von Reibungsverlusten, M7TZ Motortech Z, Jg. 71, Nr. 3, S. 176—
183, 2010.

[26] H. Jensen, M. Janssen, G. Beez und A. Cooper, ,Kraftstoffeinsparpotenzial der
Geregelten Pendelschieberpumpe*, M7TZ Motortech Z, Jg. 71, Nr. 2, S. 104-109,
2010.

[27] J. Reichert und P. Schéfer, ,Reibungsreduzierende Motorabdichtung bei
Nutzfahrzeugmotoren, M7TZ Motortech Z, Jg. 71, Nr. 4, S. 258-264, 2010.

28] R. Flierl, S. Schmitt, G. Kleinert, H.-J. Esch und H. Dismon, ,Univalve — Ein
vollvariables mechanisches Ventiltriebsystem fiir zukiinftige
Verbrennungsmotoren®, M7Z Motortech Z, Jg. 72, Nr. 5, S. 380-385, 2011.

[29] T. Fink und H. Bodenstein, ,Moglichkeiten der Reibungsreduktion in
Kettentrieben®“, MTZ Motortech Z, Jg. 72, 7-8, S. 582-587, 2011.

[30] D. Sigg, J. Schneider und G. Andrieux, ,Neuer Valvetronic-Aktuator fir den
Turbomotor des Mini“, M7TZ Motortech Z, Jg. 71, Nr. 10, S. 712-717, 2010.

[31] W. Wenzel, J. Shutty und M. Becker, ,Neues Thermomanagement Beim
Dieselmotor”, MTZ Motortech Z, Jg. 74, Nr. 5, S. 406-411, 2013.

[32] R. Golloch, Downsizing bei Verbrennungsmotoren: Ein wirkungsvolles Konzept zur
Kraftstoffverbrauchssenkung. Berlin: Springer, 2005.

[33] D. Adolph et al, ;,Modernes Dieselbrennverfahren*, M7Z Motortech Z, Jg. 69, Nr.
1, S. 42-50, 2008.

[34] A. Mauch, J. Tophoven, T. Trzebiatowski und T. Raatz, ,Potenziale und Grenzen
des Downsizings beim Dieselmotor”, M7TZ Motortech Z, Jg. 72, 7-8, S. 530-537,
2011.

[35] J. Schommers, R. Weller, M. Bottcher und W. Ruisinger, ,,Downsizing beim
Dieselmotor”, MTZ Motortech Z, Jg. 72, Nr. 2, S. 100-105, 2011.

[36] R. Berndt, R. Pohlke, C. Severin und M. Diezemann, ,Mehrstufige Aufladung fiir
Downsizing mit abgesenktem Verdichtungsverhaltnis“, M7Z Motortech Z, Jg. 76,
Nr. 9, S. 26-35, 2015.

[37] H. Godeke und K. Prevedel, , Elektrisch unterstiitzter Turbolader, Cross-Charger®
— Turbo by Wire® in Proceedings, Ladungswechsel im Verbrennungsmotor 2015, J.
Liebl, Hg., Wiesbaden: Springer Fachmedien Wiesbaden, 2018, S. 1-21.

[38] J.-P. Zammit, M. J. McGhee, P. J. Shayler und I. Pegg, , The influence of cylinder
deactivation on the emissions and fuel economy of a four-cylinder direct-injection
diesel engine®, Proceedings of the Institution of Mechanical Engineers, Part D:
Journal of Automobile Engineering, Jg. 228, Nr. 2, S. 206-217, 2013.



104
Abkitirzungsverzeichnis

[39] H. Mo, Y. Huang, X. Mao und B. Zhuo, ,, The effect of cylinder deactivation on the
performance of a diesel engine“, Proceedings of the Institution of Mechanical
Engineers, Part D: Journal of Automobile Engineering, Jg. 228, Nr. 2, S. 199-205,
2013.

[40] S. Pillai, J. LoRusso und M. van Benschoten, ,,Analytical and Experimental
Evaluation of Cylinder Deactivation on a Diesel Engine* in 2015.

[41] J. Serrano et al., ,Methods of Evaluating and Mitigating NVH when Operating an
Engine in Dynamic Skip Fire“, SAE Int. J. Engines, Jg. 7, Nr. 3, S. 1489-1501,
2014.

[42] H. Middendorf, J. Theobald, L. Lang und K. Hartel, ,Der 1,4-L-TSI-Ottomotor
mit Zylinderabschaltung® in A7Z / MTZ-Fachbuch, Bd. 1, Energieeffiziente
Antriebstechnologien: Hybridisierung - Downsizing - Software und 1T, W.
Siebenpfeiffer, Hg., Dordrecht: Springer, 2013, S. 110-115.

[43] H. Faust und M. Scheidt, ,Méglichkeiten und Grenzen der Zylinderabschaltung im
Antriebsstrang”, MTZ Motortech Z, Jg. 77, Nr. 6, S. 82-87, 2016.

[44] K. Kiipper, J. Linsel, B. Pingen und C. Weber, , Zylinderabschaltung beim
Dreizylindermotor”, MTZ Motortech Z, Jg. 77, Nr. 12, S. 48-55, 2016.

[45] K. Eisazadeh-Far und M. Younkins, ,Fuel Economy Gains through Dynamic-Skip-
Fire in Spark Ignition Engines® in 2016.

[46] M. Grigo et al., ,Der neue 2,0--TFSI-Motor mit Audi valvelift system®, A7Z
Extra, Jg. 13, Nr. 2, S. 30-35, 2008.

[47] Guido Vent, Christian Enderle, Dr. Norbert Merdes, Fritz Kreitmann, Dr. Ralph
Weller, ,The New 2.01 Turbo Engine from the Mercedes-Benz 4-Cylinder Engine
Family* in 2Ist Aachen Colloquium Automobile and Engine Technology 2012.

[48] J. Bergmaier, G. Wachtmeister, P. Fischer, H. Pflaum und K. Stahl, ,Split-
crankshaft engine: Concept for a combustion engine with a two-piece disengageable
crankshaft® in Proceedings, 14. Internationales Stuttgarter Symposium: Automobil-
und Motorentechnik, M. Bargende, H.-C. Reuss und J. Wiedemann, Hg.,
Wiesbaden: Springer Vieweg, 2014, S. 953-970.

[49] R. Flierl, D. Gollasch, A. Knecht, D. Pohl und W. Hannibal, ,Perspektiven des
vollvariablen Ventiltriebs Univalve auf Basis eines 2,0-1-Ottomotors®, M7Z7
Motortech Z, Jg. 67, 7-8, S. 560-567, 2006.

[50] R. Flierl und F. Lauer, ,Mechanisch Vollvariabler Ventiltrieb und
Zylinderabschaltung®, M7TZ Motortech Z, Jg. 74, Nr. 4, S. 334-341, 2013.



105
Abkitirzungsverzeichnis

[51] K. Deppenkemper, M. Giinther und S. Pischinger, , Potenziale von
Ladungswechselvariabilitdten beim Pkw-Dieselmotor 11, M7TZ Motortech Z, Jg.
78, Nr. 3, S. 70-75, 2017.

[52] S. Honardar, K. Deppenkemper, M. Nijs und S. Pischinger, ,Potenziale von
Ladungswechselvariabilitdten beim Pkw-Dieselmotor®, M7TZ Motortech Z, Jg. 75,
Nr. 9, S. 64-69, 2014.

[53] J. McCarthy, H. Theissl und L. Walter, , Improving commercial vehicle emissions
and fuel economy with engine temperature management using variable valve
actuation® in Proceedings, Internationaler Motorenkongress 2017: Mit Konferenz
Niz-Motorentechnologie und Neue Kraftstoffe, J. Liebl und C. Beidl, Hg.,
Wiesbaden: Springer Vieweg, 2017, S. 591-618.

[54] T. Laible, S. Pischinger und M. Giinther, , Light-off/out-Unterstiitzung beim
Katalysator von Dieselmotoren®, M7Z Motortech Z, Jg. 76, Nr. 11, S. 84-93, 2015.

[55] DIN 51900-1:2000-04, Priifung fester und fliissiger Brennstoffe - Bestimmung des
Brennwertes mit dem Bomben-Kalorimeter und Berechnung des Heizwertes - Teil
1: Allgemeine Angaben, Grundgerate, Grundverfahren, 2000.

[56] DIN 51900-2:2003-05, Priifung fester und fliissiger Brennstoffe - Bestimmung des
Brennwertes mit dem Bomben-Kalorimeter und Berechnung des Heizwertes - Teil
2: Verfahren mit isoperibolem oder static-jacket Kalorimeter, 2003.

[57] Jiirgen Bernath, ,Priifbericht: 2603448-1¢, ASG Analytik-Service Gesellschaft
mbH, Neuséss, Mai. 2018. Zugriff am: Nov. 04 2018.

[58] K. Mollenhauer und H. Tschoke, Hg., Handbuch Dieselmotoren, 3. Aufl. Berlin,
Heidelberg: Springer-Verlag Berlin Heidelberg, 2007.

[59] S. Pischinger, ,,Verbrennungsmotoren Band 2: Vorlesungsumdruck®, Lehrstuhl fur
Verbrennungskraftmaschinen Rheinisch-Westfélische Technische Hochschule
Aachen, Aachen, 2000.

[60] M. Lamping, T. Korfer und S. Pischinger, ,Zusammenhang zwischen
Schadstoffreduktion und Verbrauch bei Pkw-Dieselmotoren mit
Direkteinspritzung®, M7TZ Motortech Z, Jg. 68, Nr. 1, S. 50-57, 2007.

[61] J. Kolar, Hg., Stickstoffoxide und Luftreinhaltung: Grundlagen, Emissionen,
Transmission, Immissionen, Wirkungen. Berlin, Heidelberg: Springer Berlin
Heidelberg, 1990.

[62] M. Kampa und E. Castanas, ,Human health effects of air pollution® (eng),
Environmental pollution (Barking, Essex : 1987), Jg. 151, Nr. 2, S. 362-367, 2008.



106
Abkitirzungsverzeichnis

[63] G. P. Merker, C. Schwarz und R. Teichmann, Hg., Grundiagen
Verbrennungsmotoren: Funktionsweise, Simulation, Messtechnik ; mit 43 Tabellen,
6. Aufl. Wiesbaden: Vieweg + Teubner, 2012.

[64] J. B. Heywood, Internal combustion engine fundamentals. New York: McGraw-
Hill, 1988.

[65] J. Eitel, W. Kramer und R. Lutz, ,Abgasriickfihrung”, A77 Automobiltech Z, Jg.
105, Nr. 9, S. 856-859, 2003.

[66] U. Spicher, ,,Optimierung der Verbrennung im Nutzfahrzeugmotor®, M77
Motortech Z, Jg. 75, Nr. 15, S. 78-83, 2014.

[67] P. Mattes, W. Remmels und H. Sudmanns, ,, Untersuchungen zur
Abgasrickfiihrung am Hochleistungsdieselmotor”, MTZ Motortech Z, Jg. 60, Nr. 4,
S. 234-243, 1999.

[68] S. Miinz, C. Rémuss, P. Schmidt, K.-H. Brune und H.-P. Schiffer, , Dieselmotoren
mit Niederdruck-Abgasriickfithrung Abgasriickfithrung, M7TZ Motortech Z, Jg. 69,
Nr. 2, S. 124-130, 2008.

[69] 1. Glassman, ,Soot formation in combustion processes”, Symposium (International)
on Combustion, Jg. 22, Nr. 1, S. 295-311, 1989.

[70] K. Reif, Abgastechnik fiir Verbrennungsmotoren, 1. Aufl., 2015.

[71] M. Fiebig, M. Schénen, U. Griitering und S. Pischinger, , Einfliisse motorischer
Betriebsparameter auf die Reaktivitat von Dieselruss®, M7TZ Motortech Z, Jg. T1,
7-8, S. 524-531, 2010.

[72] S. Lindner, A. Massner, U. Gértner und T. Koch, ,Rufireaktivitat bei
Nutzfahrzeug-Dieselmotoren®, M7TZ Motortech Z, Jg. 75, Nr. 4, S. 74-79, 2014.

(73] Richtlinie 97/68/EG des europédischen Parlaments und des Rates vom 16.
Dezember 1997 zur Angleichung der Rechtsvorschriften der Mitgliedstaaten tiber
Mabnahmen zur Bekdmpfung der Emission von gasformigen Schadstoffen und
luftverunreinigenden Partikeln aus Verbrennungsmotoren fiir mobile Maschinen
und Geréte.

[74] Verordnung (EU) 2016/1628 des europdischen Parlaments und des Rates vom 14.
September 2016 tiber die Anforderungen in Bezug auf die Emissionsgrenzwerte fiir
gastormige Schadstoffe und luftverunreinigende Partikel und die Typgenehmigung
fiir Verbrennungsmotoren fiir nicht fiir den Straflenverkehr bestimmte mobile
Maschinen und Geréte, zur Anderung der Verordnungen (EU) Nr. 1024/2012 und
(EU) Nr. 167/2013 und zur Anderung und Authebung der Richtlinie 97/68/FG.

[75] Delegierte Verordnung (EU) 2017/654 der Kommission vom 19. Dezember 2016
zur Ergdnzung der Verordnung (EU) 2016/1628 des Europdischen Parlaments und



107
Abkitirzungsverzeichnis

des Rates hinsichtlich technischer und allgemeiner Anforderungen in Bezug auf die
FEmissionsgrenzwerte und die Typgenehmigung von Verbrennungsmotoren fiir nicht
fiir den Stralfenverkehr bestimmte mobile Maschinen und Gerate.

[76] John Deere Power Systems, Hg., ,,4045 PowerTech OEM Diesel Engines (Final
Tier 4/Stage IV platform): Component Technical Manuel 4.5 L OEM Diesel
Engines -Final Tier 4/Stage IV platform“. CTM120119, John Deere Power
Systems, U.S.A. CTM120119, Okt. 2015. Zugriff am: Nov. 05 2018.

[77] R. Pischinger, M. Klell und T. Sams, 7Thermodynamik der
Verbrennungskraftmaschine. Wien: Springer, 2009.

[78] Gamma Technologies, ,,GT-SUITE Engine Performance Application Manual:
version 2016“, Gamma Technologies, Westmont, IL USA, 2016.

[79] T. Topfer, C. Weiskirch, K. Behnk und R. Miiller, ,,Abgasnachbehandlungs-
konzepte zur Erfillung zukiinftiger Emissionsrichtlinien®, M7Z Motortech Z, Jg.
72, Nr. 2, S. 108-115, 2011.

[80] R. Flierl, W. Hannibal, A. Schurr und J. Neugértner, , Turbocharged Three-
cylinder Engine with Activation of a Cylinder*, M7Z Worldw, Jg. 75, Nr. 6, S. 22—
27, 2014.

[81] J. Neugértner, A. Scholz, A. Schurr, M. Gunthner und R. Flierl, ,Load point
shifting for Diesel engines — potentials for passenger car and truck engine
applications® in Proceedings, Internationaler Motorenkongress 2017: Mit Konferenz
Nitz-Motorentechnologie und Neue Kraftstoffe, J. Liebl und C. Beidl, Hg.,
Wiesbaden: Springer Vieweg, 2017, S. 43-61.

[82] R. Flierl, W. Hannibal, A. Schurr und J. Neugértner, ,Dreizylinder-Turbomotor
mit Zuschaltung eines Zylinders“, M7Z Motortech Z, Jg. 75, Nr. 6, S. 38-43, 2014.

[83] A. Schurr, M. Guenthner, R. Flierl, D. Woike und F. Mueller, ,Investigation of a
Cylinder Activation Concept for a Turbocharged Direct-Injection Gasoline Engine®
in 2018.

[84] A. Witt, ,Analyse der thermodynamischen Verluste eines Ottomotors unter den
Randbedingungen variabler Steuerzeiten®. Dissertation, Institut fir
Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik, Technische Universitiat Graz,
Graz, 1999.

[85] M. Wagner und H. FuBhoeller, ,Bewertung der Verfahren zur Aufteilung des
indizierten Mitteldrucks in Hochdruck- und Ladungswechselanteile; 2016. [Online]
Verfiigbar unter: https://www.kistler.com/?type=669&fid=384&model=download.
Zugriff am: Nov. 23 2018.



108
Abkitirzungsverzeichnis

[86] W. Monschein, P. Grabner, H. Eichlseder, M. Quasthoff und P. Kiwitz,
,Untersuchungen zur Zylinderabschaltung an einem Dieselmotor fiir den Einsatz in
mobilen Arbeitsmaschinen in Proceedings, 15. Internationales Stuttgarter
Symposium: Automobil- und Motorentechnik, M. Bargende, H.-C. Reuss und J.
Wiedemann, Hg., Wiesbaden: Springer Vieweg, 2015, S. 353-368.

[87] J. Dorfler und H.-L. Wenner, Grundlagen, Landtechnik, Bauwesen: Energie,
Schlepper, Bauwesen, Arbeitslehre. Miinchen: BLV Verlagsgesellschaft, 1980.

[88] Y. Terazawa, E. Nakai, M. Kataoka und T. Sakono, ,Der Neue Vierzylinder-
Dieselmotor von Mazda*, MTZ Motortech Z, Jg. 72, Nr. 9, S. 660-667, 2011.

[89] F. Himsel, W. Christgen und V. Schmidt, , Trends im Ventiltrieb. Variabilitdten
fiir zukiinftige Otto- und Dieselanwendungen® in VDI-Berichte, Bd. 2291,
Ventiltrieb und Zylinderkopf 2017: 7. VDI-Fachtagung ; Wiirzburg, 27. und 28.
Juni 2017, Diisseldorf: VDI Verlag GmbH, 2017, S. 7-26.

[90] R. Flierl, P. Lege, D. Hosse und A. Temp, , Néichste Entwicklungsschritte im
Ventiltrieb von Nutzfahrzeug- Dieselmotoren® in Proceedings, Internationaler
Motorenkongress 2014, J. Liebl, Hg., Wiesbaden: Springer Fachmedien Wiesbaden,
2014, S. 327-363.

[91] A. Scholz, ,,Potenziale eines vollvariablen Ventiltriebs mit Second Event an einem
Nutzfahrzeug Dieselmotor®. Dissertation, Lehrstuhl fiir Antriebe in der
Fahrzeugtechnik, Technische Universitdt Kaiserslautern, Kaiserslautern, vsl. 2019.

[92] H. TheiBl, T. Kraxner, H. F. Seitz und P. Kislinger, , Miller-Steuerzeiten fir
zukiinftige Nutzfahrzeug-Dieselmotoren, M7TZ Motortech Z, Jg. 76, Nr. 11, S. 18—
25, 2015.

(93] E. Schutting et al., ,Miller- und Atkinson-Zyklus am aufgeladenen Dieselmotor®,
MTZ Motortech Z, Jg. 68, Nr. 6, S. 480485, 2007.

[94] D. Weberskirch, D. Hyna, T. Malischewski, S. Hirschmann und T. Dressel,

, Variable Ventiltriebe in Heavy-Duty-Motoren — ermittelte Potenziale mit Miller-
Steuerzeiten* in Proceedings, Ladungswechsel im Verbrennungsmotor 2017:
FElektrifizierung im Umfeld Ladungswechsel : 10. MTZ-Fachtagung, J. Liebl, Hg.,
Wiesbaden: Springer Vieweg, 2018, S. 73-84.

[95] DLG e.V., DLG-Priifrahmen: DLG-PowerMix 2.0 - Betrachtung der Leistung und
Energieeffizienz von landwirtschaftlichen Zugmaschinen.

[96] O. Degrell und T. Feuerstein, ,DLG- PowerMix — Ein praxisorientierter
Traktoren- test in 61. Tagung Landtechnik Hannover, S. 339-345.

[97] Deutsche Landwirtschafts-Gesellschaft, DLG-PowerMix um Transportfahrten

erweitert. Frankfurt am Main, 2014.



109
Abkitirzungsverzeichnis

[98] Deutsche Landwirtschafts-Gesellschaft, Neuer DLG-PowerMix-Priifstand offiziell
libergeben, 2017.

[99] C. Pieke, W. Stark, F. Pfister und C. Schyr, ,DLG-PowerMix auf dem
Leistungspriifstand®, A 77 Offhighway, Jg. 10, Nr. 2, S. 26-31, 2017.

[100] C. Maack und W. Bischer, , Kraftstoffverbrauch beim landwirtschaftlichen
Transport“ (de), 2008.



	Titelblatt
	Vorwort
	Kurzfassung
	Abstract
	Inhalt
	1 Einleitung
	2 Stand der Technik
	2.1 Ventiltrieb
	2.2 Dieselmotorische Verbrennung
	2.3 Maßnahmen zur Kraftstoffverbrauchsreduktion
	2.3.1  Reibungsreduktion 
	2.3.2  Downsizing 
	2.3.3  Zylinderabschaltung


	3  Ziel der Arbeit 
	4  Grundlagen
	4.1  Berechnungsgrundlagen 
	4.2  Schadstoffbildung und -reduktion 
	4.2.1  Stickstoffoxide 
	4.2.2  Partikel 
	4.2.3  Kohlenstoffmonoxid 
	4.2.4  Kohlenwasserstoffe 
	4.2.5  Gesetzliche Rahmenbedingungen 


	5  Material und Methodik 
	5.1  Referenzmotor 
	5.2  Messtechnik 
	5.3  Referenzmessung 
	5.4  Simulationsmodelle 

	6  3/4-Zylinder-Konzept 
	6.1  Motivation 
	6.2  Konstruktion 
	6.3  Experimentelle und simulative Untersuchung 
	6.3.1  Spezifischer Kraftstoffverbrauch 
	6.3.2  Abgastemperatur 
	6.3.3  Volllastlinie 
	6.3.4  Stickstoffoxide 
	6.3.5  Partikel 
	6.3.6  Kohlenstoffmonoxid 
	6.3.7  Kohlenwasserstoffe 


	7  3/4-Zylinder-Konzept in Kombination mit variablem Ventiltrieb 
	7.1  Motivation 
	7.2  Konstruktion 
	7.2.1  Mögliche Funktionalitäten 
	7.2.2  Verwendete Funktionalitäten 

	7.3  Experimentelle und simulative Untersuchung 
	7.3.1  Abgastemperatur 
	7.3.2  NOx-Partikel Trade-Off 
	7.3.3  Spezifischer Kraftstoffverbrauch 


	8  Potenziale im Traktor 
	8.1  Ergebnisse im DLG-PowerMix 
	8.2  Vergleich zu einem alternativen Abschaltbetrieb 
	8.3  Wirtschaftliche Anwendungsgebiete 

	9  Zusammenfassung und Ausblick 
	10  Anhang 
	11  Abbildungsverzeichnis 
	12  Tabellenverzeichnis 
	13  Formelzeichenverzeichnis 
	14  Abkürzungsverzeichnis 
	15  Literaturverzeichnis 

