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Kurzfassung

Da sowohl durch wirtschaftliche als auch durch gesetzliche Vorgaben die Fahrzeugeffi-
zienz bei der Entwicklung in den Vordergrund riickt, ist es erforderlich, spezialisierte
Methoden anzuwenden, die einerseits eine Optimierung des Gesamtsystems und ande-
rerseits die Untersuchung von innovativen Antriebskonzepten ermdoglichen.

Zwei Beispiele sollen die Entwicklung solcher Methoden zeigen; einerseits ein Nutz-
fahrzeugprojekt, bei dem ein detailliertes Motormodell mit einem reaktionskinetischen
Modell des Abgasnachbehandlungssystems gekoppelt wurde und andererseits ein Pkw-
Projekt, bei dem ein Modell eines direkteinblasenden Erdgasmotors mit einem Gesamt-
fahrzeugmodell gekoppelt wurde. Bei beiden Motormodellen stand der Einsatz von phé-
nomenologischen Verbrennungsmodellen im Mittelpunkt.

Im angesprochenen Nfz-Projekt wurde ein direkteinspritzender doppelt aufgeladener
10,51 Dieselmotor fiir Euro VI inklusive Abgasanlage am Priifstand vermessen und mit
Hilfe der Software G'T-Suite in einem Simulationsmodell abgebildet. Das Modell bein-
haltet ein priadiktives Strahlaufbruchmodell nach Hiroyasu fiir die Verbrennung und ein
Reaktionskinetikmodell zur Simulation des Abgasnachbehandlungssystems. Neben der
Kalibrierung der einzelnen Teilmodelle wurden dieselben zu einem Gesamtmodell kom-
biniert, das an Hand von Messergebnissen in Stationdrpunkten wie auch in transienten
Zyklen validiert wurde.

Im Gegensatz zu herkdmmlichen Methoden wurde in diesem Fall ein pradiktives,
phénomenologisches Motormodell mit dem Abgasnachbehandlungsmodell gekoppelt,
wodurch detaillierte Untersuchungen auf Systemebene moglich sind. Diese umfassen
die Betrachtung verschiedener Aufbaukonfigurationen der Abgasanlage und der AGR-
Kiihlung sowie die numerische Systemoptimierung, bei der sowohl Motorbetriebspara-
meter als auch Kenngréfen des Abgasnachbehandlungssystems optimiert wurden. Im
Zuge des Aufbaus dieses Modells konnte gezeigt werden, wie das pridiktive Verbren-
nungsmodell effizient kalibriert werden kann.

Mit dem so gewonnenen Modell wurden die Aufbaukonfiguration des Motors wie auch
die Einstellung wesentlicher Parameter fiir den Betrieb zuerst mit dem detaillierten
Modell und anschlieffend mit Hilfe eines Mittelwertmodells optimiert.

Im zweiten Teil wurde ein monovalenter, direkteinblasender Erdgasmotor untersucht,
der im Rahmen eines Gesamtfahrzeugprojekts zur Entwicklung eines vollwertigen Ul-
traleichtfahrzeugs mit COg-Emissionen im NEFZ unter 50 gkm ™! zum Einsatz kam.
Erdgas bietet neben dem giinstigeren C/H-Verhiltnis weitere Vorteile gegeniiber her-
kommlichem Ottokraftstoff, die durch eine Festlegung auf monovalenten Erdgasbetrieb
voll ausgeschopft werden konnten.

Auch hier wurde ein préidiktives Motormodell auf Basis des fiir ottomotorische Ver-
brennung weit verbreiteten Entrainment-Modells generiert. Da fiir dieses Modell zur



Anwendung an kleinen, schnelllaufenden Motoren nur Daten fiir herkémmlichen Otto-
kraftstoff verfiigbar sind, wurden verschiedene Ansétze zur Beschreibung der laminaren
Flammenausbreitungsgeschwindigkeit von Methan analysiert. Der am besten geeigne-
te Ansatz kam in einem detaillierten Motormodell zum Einsatz. Im Anschluss wurde
gezeigt, wie dieser weiterentwickelte Ansatz in den Entwicklungsprozess integriert wer-
den kann, indem eine Auswahl fiir einen optimierten Abgasturbolader getroffen wer-
den konnte. Weiters konnte mit diesem Modell eine geeignete Nockenwelle fiir einen
Atkinson-Zyklus ausgelegt werden.

Abschliefend wurde dieses Modell mit einem Gesamtfahrzeugmodell gekoppelt, wo-
durch deutlich realistischere Ergebnisse hinsichtlich Fahrdynamik und Fahrzeugeffizienz
als mit einem herkémmlichen kennfeldbasierten Ansatz erzielt werden konnten.
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Abstract

Economic as well as legislative demands lead to an increased focus on vehicle efficiency.
Therefore, specialized approaches are essential that on the one hand are able to opti-
mize the overall system and on the other hand allow to evaluate innovative propulsion
concepts.

This thesis shows the development of such approaches on the basis of two examples:
the coupling of a detailed heavy duty engine model with a reaction kinetics model of
an aftertreatment system and the combination of a direct injection natural gas engi-
ne with a model of a complete vehicle. Both engine models have been built up with
phenomenologic combustion models.

The heavy duty project consisted of a 10,51 compression ignition engine with direct
injection and twin turbochargers capable of Euro VI which has been built up on the
engine dyno including the complete aftertreatment system and consequently simulated
in a simulation model created with GT-Suite. For the combustion model the Hiroyasu
spray model has been used and the afterteatment system was simulated using chemi-
cal reaction kinetics. After calibration of the single submodels a complete model has
been created which has been validated with results of steady-state and transient cycle
measurements.

In contrast to conventional methods, in this case a predictive, phenomenological en-
gine model has been coupled to the exhaust aftertreatment model. Therefore, detailed
investigations on a system level are possible as different configurations of the exhaust
system and the EGR cooling system as well as numerical system-level optimization
where engine operation parameters and exhaust aftertreatment parameters have been
optimized simultaneously. During the build-up of this model it could be shown how the
predictive combustion model can be calibrated efficiently.

The resulting model has been used together with a mean value model to optimize the
configuration and the operating strategies of the system.

The second project focused on the investigation of a natural gas-dedicated engine
with direct injection which has been used for a full-fledged ultra-light vehicle capable of
reducing C Og-Emissions in the NEDC to below 50 g km~!. Natural gas offers not only
an advantageous C /H ratio but also other potentials compared to conventional gasoline
fuel which could be gained due to the monovalent layout of the vehicle.

A predictive engine model has been created by the use of the widely-used entrain-
ment model. Due to the fact that for this model data for small high-speed engines is
only available for gasoline various approaches for the laminar flame speed of Methane
available from literature have been evaluated. The most promising one has been applied
in a detailed engine model and the layout of the turbocharger and the camshaft for an
Atkinson cycle has been developed to show how this approach can be utilized in the
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development process.

In the final step the engine model has been integrated into a complete vehicle model to
evaluate the single measures regarding vehicle dynamics and efficiency. This approach of
an integrated model with predictive combustion modeling leads to more realistic results
compared to conventional map-based approaches.

VI B16016



Inhaltsverzeichnis

1 Einleitung

1.1 Motivation . . . . . . . . e
1.2 Zielsetzung . . . . . . . o

Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs
2.1 Versuchstrager und Prifstand . . . . . . .. ... o000
2.2 Theoretische Grundlagen des Verbrennungsmodells . . . . ... ... ..
2.2.1 Strahlaufbruchmodell . . . . ... ..o
2.2.2  Stickoxidmodell . . . . ..o
2.3 Implementierung des Verbrennungsmodells . . . . . . . . . ... ... ..
2.4 Abgasnachbehandlungsmodell . . . . . . . .. ... .. ... ... ...
2.4.1 Aufbau und theoretische Grundlagen . . . . . . . . ... ... ..
2.4.2 Implementierung des Abgasnachbehandlungsmodells . . . . . . .
2.5 Gesamtmodell . . . . . .. Lo
2.5.1 Detailliertes Motormodell — Stationédre Betriebspunkte . . . . . .
2.5.2 Kombination von Motor- und Abgasnachbehandlungsmodell . . .
2.5.3 Transienter Zyklus . . . . .. . .. Lo oL
2.6 Optimierung mittels Aufbauvarianten . . . . . . . . .. ... ... ...
2.6.1 Varianten Abgasanlage . . . . . . .. ... L L.
2.6.2 AGR-Kihlung . . .. ... . ...
2.7 Numerische Systemoptimierung . . . . . . . . .. .. ... .. ...
2.7.1 Erstellung eines Mittelwertmodells . . . . . . ... ... ... ..
2.7.2  Optimierung mithilfe des Mittelwertmodells . . . . . . . ... ..
2.7.3 Validierung der Optimierungsergebnisse . . . . .. ... ... ..

Simulation eines Erdgasantriebs mit Direkteinblasung
3.1 Projektbeschreibung . . . . . . .. ..o
3.2 Verbrennungsmodell . . . .. ... oo
3.2.1 Theoretische Grundlagen . . . . ... ... ... ... ... ..
3.2.2 Untersuchungen zur laminaren Flammengeschwindigkeit . . . . .
3.2.3  Auswahl des Modells fiir die laminare Flammengeschwindigkeit
und Kalibrierung des Verbrennungsmodells . . . . ... ... ..
3.3 Auslegung des Motorkonzepts . . . . . . . ... L L oL
3.3.1 Detailliertes Motormodell . . . . . . ... ... .. ... ... ..
3.3.2 Turbolader . . . . . . . . ...
3.3.3 Nockenwelle — Atkinson-Zyklus . . . . ... ... ... ... ...

DO —

- ot >

11
16
16
19
28
28
36
36
42
42
43
44
45
49
50



Inhaltsverzeichnis

3.4 Gesamtfahrzeugmodell . . . . . . .. ... oL 92
3.4.1 Integration des prédiktiven Motormodells in das Fahrzeugmodell 92

3.4.2 Beschleunigung . . . . . . ... L oL 96

3.4.3 Transienter Fahrzyklus . . . . . . . .. ... ... 00 98

4 Zusammenfassung und Ausblick 103
4.1 Zusammenfassung . . .. ... Lo 103
4.2 Ausblick . . . . . 105
Literaturverzeichnis 107
Lebenslauf 114

X B16016



Abkiirzungsverzeichnis

Abkiirzungen
AGR Abgasriickfiithrung
ATL Abgasturbolader
CFD computational fluid dynamics, numerische Stromungsmechanik
CNG compressed natural gas, komprimiertes Erdgas
CRT-PM continuously regenerating trap — particulate matter, kontinuierlich regenerie-

render Dieselpartikelfilter

CULT Cars’ Ultralight Technology
DOC diesel oxidation catalyst, Diesel-Oxidationskatalysator
DoE design of experiments, statistische Versuchsplanung
DOHC double overhead camshaft, zwei obenliegende Nockenwellen
DPF Diesel-Partikelfilter
ESC european stationary cycle
HWL Harnstoff-Wasser-Losung
KW Kurbelwinkel
LNG liquified natural gas, verflissigtes Erdgas
NEDC new european driving cycle, neuer europaischer Fahrzyklus
NEFZ neuer europdischer Fahrzyklus
Nfz Nutzfahrzeug
SCR selective catalytic reduction, selektive katalytische Reduktion
SOI start of injection, Einspritzbeginn
VDA Verband der Automobilindustrie e. V.
WHSC worldwide harmonized stationary cycle
WHTC worldwide harmonized transient cycle

Formelzeichen
« isobarer Temperaturexponent —
B Ordnung der Abhéngigkeit von der Sauerstoffkonzentration —
15} isothermer Druckexponent —
Bp Dichteexponent —
Anrw Wirkungsgradverlust durch realen Ladungswechsel —
Anyy Wirkungsgradverlust durch realen Verbrennungsablauf —
Anyy Wirkungsgradverlust durch unvollstdndige Verbrennung —
Anww Wirkungsgradverlust durch Wandwérmeiibergang —
m* bezogener Massenstrom kgs™!
my reduzierter Massenstrom kgs K% kPa~!
Me eingebrachter Ladungsmassenstrom kgs!

Xl



Abkiirzungsverzeichnis

hlL,a
mL b
hlL,w
my,

Czv

Xl

Lufteinbringungsrate nach Entflammung
Lufteinbringungsrate vor Entflammung

Lufteinbringungsrate nach Auftreffen auf die Brennraumwand kgs™

Lufteinbringungsrate
Massenumsatzrate
Brennstoffmasse im Paket
Turbinenwirkungsgrad
Verdichterwirkungsgrad
indizierter Wirkungsgrad
Brennrate

empirische Konstante

Luftzahl

Luftzahl im Paket

Taylorlange

turbulente Reynoldszahl
stochiometrische Zahl
quadratischer Mittelwert der Differenz zweier Brennverldufe
Aquivalenzverhiltnis
Verdichterdruckverhéltnis
Turbinendruckverhiltnis
Konzentration

kritische Konzentration

Dichte

Dichte der unverbrannten Zone bei Referenzbedingungen
Dichte der unverbrannten Zone
charakteristische Verbrennungszeit
Ziindverzugszeit

Belegung der aktiven Zentren
Kurbelwinkel

Einspritzbeginn

Massenanteil

Flache der Flammenfront
spezifischer Verbrauch
Konzentration

Kounstante fiir charakteristische Lénge

kJs™!

°KW
KW

CIH2

gkW—th=!

Faktor fiir die Lufteinbringungsrate nach Entflammung des Pakets —
Faktor fiir die Lufteinbringungsrate vor Entflammung des Pakets —
Konstante fiir turbulente Flammengeschwindigkeit in der ersten Phase der

Flammenausbreitung
Konstante fiir turbulente Flammengeschwindigkeit
Kalibrierfaktor fiir die Magsenumsatzrate

Faktor fiir die Lufteinbringungsrate nach Auftreffen auf die Wand —

Kalibrierfaktor fiir die Ziindverzugszeit

B16016



Abkiirzungsverzeichnis

Pi,HD
Pi,Lw

Oktober 2016

Konstante fiir Taylorldnge
Aktivierungsenergie
spezifische Stickoxidemissionen

Korrekturfunktion fiir Ladungsverdiinnung

unterer Heizwert

Ventilhub
Reaktionsgeschwindigkeitskonstante
Lénge

stochiometrisches Luftverhaltnis
charakteristische Lange

Molmasse

Masse

dampfformige Brennstoffmasse
Brennstoffmasse

Luftmasse im Paket

Luftmasse

verbrannte Masse

Drehmoment

Drehzahl

Stoffmenge

Anzahl brennender Pakete
Zylinderdruck

Zylinderdruck bei Referenzbedingungen
effektiver Mitteldruck

Mitteldruck der Hochdruckschleife
Ladungswechselmitteldruck
Indizierter Mitteldruck
Reibmitteldruck
Reaktionsgeschwindigkeitskoeffizient
Radius der Flammenfront
universelle Gaskonstante
Strahlausbreitung

Temperatur

Zeit

adiabate Flammentemperatur
Pakettemperatur

Temperatur der unverbrannten Zone bei Referenzbedingungen

Temperatur der unverbrannten Zone
Abgastemperatur
Substrattemperatur

Volumen

Geschwindigkeit

Turbulenzintensitét
Anfangsgeschwindigkeit

kJ kmol 1
gkW—th!

kJkg~!

mol

bar

bar

bar

bar

bar

bar

bar

m?3 kmol 1 s7!
m

kJmol ' K1

X E R R QF

O
QQ

=]
—_ = =W

cms—
cms—
cms—

X1



Abkiirzungsverzeichnis

Ve Einbringgeschwindigkeit cms—

N laminare Flammengeschwindigkeit bei Referenzbedingungen cms™!
V] laminare Flammengeschwindigkeit cms ™!
Vg turbulente Flammengeschwindigkeit cms !
TRG Restgasgehalt —

A\ B16016



1 Einleitung

1.1 Motivation

In den letzten Jahren bringt die internationale Gesetzgebung die Fahrzeugeffizienz durch
die Fokussierung auf die treibhausrelevanten Kohlendioxidemissionen noch mehr in den
Mittelpunkt des Interesses, als sie dies aus Okonomischen Gesichtspunkten ohnehin
schon ist. Neben einigen anderen Technologien bietet Erdgas beste Voraussetzungen,
sowohl die COg-Emissionen zu reduzieren als auch die Kosten fiir Mobilitat zu senken.
Finerseits reduziert allein der Ersatz von herkdmmlichem Ottokraftstoff durch Erdgas
ohne sonstige Mafnahmen die COs-Emissionen durch das giinstigere C/H-Verhéltnis
von Methan um bis zu ein Viertel. Andererseits ist Erdgas bezogen auf seinen Ener-
giegehalt um 30 % giinstiger als Dieselkraftstoff und 50 % giinstiger als Ottokraftstoff
(Deutschland, 2014). Unter diesen Voraussetzungen amortisieren sich die Mehrkosten
fiir den Kunden je nach Fahrzeugklasse schon weit unter der entsprechenden durch-
schnittlichen Jahresfahrleistung. [1] Dass der Anteil an Erdgasfahrzeugen in der EU
trotzdem unter 2 % liegt |2], legt den Schluss nahe, dass im Bereich der Pkw auch an-
dere als 6konomische Aspekte eine wichtige Rolle spielen. [3] Abbildung 1.1 zeigt die
gesetzliche Zielsetzung fiir die Flottenemissionen von COy von Pkw in der EU 2015 und
2020 und vergleicht mit dem tatséchlichen Verlauf.

Auch wenn die Marktakzeptanz fiir Erdgasfahrzeuge noch nicht voll ausgeprégt ist,
gibt dieser Ausblick auf die kommenden COs-Grenzwerte geniigend Motivation fiir
Fahrzeughersteller sowie fiir Forschungseinrichtungen, sich mit dem Thema Erdgas als
Kraftstoff intensiv auseinanderzusetzen.

Bei schweren Nutzfahrzeugen verlangt der Markt schon aus ékonomischen Griinden
nach effizienten Fahrzeugen, da der Kraftstoffverbrauch im Transportbereich einen we-
sentlichen Finfluss auf das wirtschaftliche Ergebnis hat.

Wihrend Erdgas in Form von CNG fiir Pkw als geeignete Technologie erscheint, ist
ohne Verfliissigung zu LNG auf Grund der Energiedichte kein sinnvoller Einsatz in Nfz
im Fernverkehr zu erwarten. Abbildung 1.2 zeigt einen Vergleich verschiedener fahrzeug-
gebundener Tanksysteme. Deutlich erkennt man, dass Tanksysteme fiir herkémmliche
fliissige Kraftstoffe die Transportkapazitit von Nutzfahrzeugen am geringsten beein-
trachtigen.

Umso mehr konzentrieren sich die Anstrengungen bei schweren Nfz im Fernverkehr
darauf, die Effizienz herkdmmlicher Dieselantriebe auch unter Einhaltung der immer
strengeren Schadstoffemissionsgrenzwerte zu optimieren.

Schwere Nutzfahrzeuge werden fiir 70 % (USA) bis 75 % (EU) der Transportaufgaben
eingesetzt. Im Transportsektor der USA sind sie fiir 20 % der Treibhausgasemissionen
verantwortlich. Die weltweiten Treibhausgasemissionen von schweren Nutzfahrzeugen
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Abbildung 1.1: Flottenverbrauch Pkw in der EU [2]

steigen rasch an und werden 2030 die Emissionen von Personenkraftwagen iibertreffen.
[5], [6]

Unter diesem Gesichtspunkt ist auch der Gesetzgeber bestrebt, die treibhausrele-
vanten Emissionen von schweren Nutzfahrzeugen einzuschrinken und bereitet dhnliche
Regelungen vor, wie sie fiir Personenkraftwagen bereits gelten. 7], [1]

1.2 Zielsetzung

Die immer strenger werdenden Abgasvorschriften fiir Nutzfahrzeuge betreffend C Oz und
Schadstoffe verlangen also immer komplexere Abgasnachbehandlungssysteme sowie ei-
ne weitere Steigerung der Effizienz der Antriebe. Dabei ist es unumgénglich, neben der
Betrachtung der Interaktion der Abgasnachbehandlungssysteme mit dem Verbrennungs-
motor eine moglichst effiziente Betriebsstrategie fiir das Gesamtsystem zu entwickeln.

Auch bei Personenkraftwagen ist, ohne die Auswirkung der einzelnen Mafnahmen auf
das Gesamtsystem zu betrachten, keine zufriedenstellende Optimierung des Antriebs
moglich. [8]

Fiir die Bearbeitung dieser Aufgaben mit Hilfe der Motorprozessrechnung sind még-
lichst flexible Motormodelle erforderlich, die pradiktiv auf die Randbedingungen des
Motormodells und die Eingangsgrofen an den Schnittstellen zum Gesamtmodell reagie-
ren. Um diese Anforderungen zu erfiillen, sind phinomenologische Verbrennungsmodelle
notwendig, die die physikalischen Gesetzméifigkeiten bei der motorischen Verbrennung
beriicksichtigen.

Nachfolgend soll die Entwicklung einer solchen Methodik am Beispiel zweier For-
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1.2 Zielsetzung
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Abbildung 1.2: Vergleich von fahrzeuggebundenen Speichersystemen hinsichtlich
Gesamtvolumen und -masse [4]

schungsprojekte beschrieben werden. Die Ziele fiir die Simulation im Rahmen dieser
Dissertation waren:

e New Diesel (Nutzfahrzeugprojekt):

Finsatz eines geeigneten phanomenologischen Verbrennungsmodells

Entwicklung einer Methodik fiir folgende Aufgabenstellungen:

% Abstimmung des Verbrennungsmodells hinsichtlich Verbrauch und Stick-
oxidemissionen

% Abstimmung des Abgasnachbehandlungsmodells mit dem Fokus auf Stick-
oxidreduktion

* Koppelung der beiden Modelle zu einem Gesamtmodell
Verifikation der Methodik

Optimierung der Antriebseffizienz unter Einhaltung der Schadstoffgrenzwer-
te.

e CULT (Erdgas-Pkw-Projekt):
— Einsatz eines geeigneten phidnomenologischen Verbrennungsmodells:

x Untersuchung verschiedener Ansétze zur Modellierung der laminaren
Flammenausbreitungsgeschwindigkeit

* lmplementierung der Modelle fiir die laminare Flammenausbreitungsge-
schwindigkeit in das Verbrennungsmodell

Oktober 2016 3



1 Einleitung

x Vergleich der verschiedenen Modelle fiir die laminare Flammenausbrei-
tungsgeschwindigkeit und Auswahl des am besten geeigneten Ansatzes

— Validierung des Verbrennungs- und Motormodells

— Entwicklung einer Methodik zur Integration des detaillierten Motormodells
in das bestehende Gesamtfahrzeugmodell zur Durchfithrung folgender Auf-
gaben:

* Beurteilung des dynamischen Verhaltens

x Optimierung des Kraftstoffverbrauchs

Die folgenden Ausfithrungen sind in zwei grofe Kapitel entsprechend den beiden zuvor
beschriebenen Projekten gegliedert (Kapitel 2 und Kapitel 3). Innerhalb dieser Kapitel
werden — soweit es zum weiterfithrenden Verstdndnis und zur Definition der Modelle not-
wendig erscheint — zuerst kurz die allgemein bekannten und verfiigbaren Basiskenntnisse
in den mit »theoretische Grundlagen« bezeichneten Abschnitten zusammengefasst.

Die iiber die bestehenden FErkenntnisse hinausgehenden Kernaufgaben der durch-
gefithrten Untersuchungen, das heifst die Erweiterung der bekannten Ansétze auf die
Aufgabenstellung, die Implementierung in die Simulationsmodelle und die Modellkali-
brierung sowie die Methodik zur Erstellung und zum Einsatz der Gesamtmodelle aus
detailliertem Motormodell und in einem Fall dem Abgasnachbehandlungsmodell und
im anderen Fall dem Fahrzeugmodell werden jeweils in den nachfolgenden Abschnitten
beschrieben.
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2 Integrierte Betrachtung eines
Nutzfahrzeugantriebs

2.1 Versuchstrager und Priifstand

Als Versuchstriger wurde ein Motor samt Abgasnachbehandlung der MAN Truck & Bus
AG gewihlt. Es handelt sich hierbei um einen Motor vom Typ D2066L.UH, ein Reihen-
sechszylindermotor mit 10,5 dm? Hubraum, der zum Einbau in Stadtbusanwendungen
vorgesehen ist. Die technischen Basisdaten sind in Tabelle 2.1 angefiihrt.

Groke Einheit Wert
Hubraum dm? 10,518
Bohrung mm 120
Hub mm 155
Zylinderzahl - 6
Ventile pro Zylinder - 4
Nennleistung kW 206

bei Drehzahl min~? 1900
Maximales Drehmoment Nm 1300

bei Drehzahl min~!  1000...1400

Tabelle 2.1: Technische Daten des Versuchstrigers

Der Viertakt-Dieselmotor verfiigt iiber eine Hochdruck-Direkteinspritzung nach dem
Common-Rail-Prinzip, die Steuerung erfolgt iiber ein Bosch EDC17 Steuergerit. [9]
Weiters kommt eine zweistufige Abgasturboaufladung mit Ladeluftkiihlung nach jeder
Stufe sowie eine gekiihlte Hochdruck-Abgasriickfithrung (AGR) zum Einsatz.

In der untersuchten Konfiguration wird eine Abgasnachbehandlungsanlage mit einem
Diesel-Oxidationskatalysator (DOC), einem kontinuierlich regenerierenden Dieselpar-
tikelfilter (CRT-PM) und einem System zur selektiven katalytischen Reduktion von
Stickoxiden (SCR) eingesetzt. Diese Ausfithrung ist zum Erreichen der Stufe EURO VI
der europiischen Abgasgesetzgebung in der Lage. [10]

Die fiir die vorliegenden Untersuchungen gewdhlten stationéren Betriebspunkte sind
aus Abbildung 2.1 ersichtlich. Die Auswahl der Betriebspunkte orientiert sich an den
Betriebspunkten des European Stationary Cycle (ESC, rot im Diagramm eingetragen)
und des Worldwide Harmonized Stationary Cycle (WHSC, blau). Um eine vollsténdige
Abdeckung des Kennfeldes zu erreichen, wurden diese Punkte um die griin markierten
Betriebspunkte ergidnzt. Zur weiteren Charakterisierung des Brennverfahrens wurden
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Abbildung 2.1: Stationdre Betriebspunkte im Kennfeld mit Volllastkurve und den
Kurven fiir 25%, 50% und 75% Last, die Betriebspunkte entspre-
chen den in den stationdren Zertifizierungszyklen verlangten.

zusétzlich in den Betriebspunkten 7, 13, 15, 20, 21 und 22 Variationen des Einspritzbe-
ginns und der Luftzahl durchgefiihrt (Abbildung 2.2).

Das Regelkonzept dieses Motors sieht vor, dass die Abgasriickfiihrrate keine direkte
Fithrungsgrofie darstellt und somit auch nicht durch direkten Zugriff im Steuergerét
eingestellt werden kann. Vielmehr wird kennfeldgesteuert durch eine Ladedruckvorga-
be eine Ladungsmasse eingestellt. Die Zusammensetzung der Ladung wird durch eine
Vorgabe aus dem Lambda-Kennfeld iiber die Offnung des AGR-Ventils als Stellgrofe
geregelt.

Die Regelstruktur des verwendeten Steuergerétes ist einspritzmengenbasiert. Das be-
deutet, dass eine Fahrpedalstellung, die einer Drehmomentvorgabe durch den Fahrer
entspricht, in eine entsprechende Einspritzmenge umgesetzt wird und alle weiteren Soll-
wertvorgaben fiir die einzelnen Einstellgréfien werden aus Einspritzmengen-Drehzahl-
Kennfeldern entnommen. Die wesentlichen Einstellgréfsen fiir den Motorbetrieb sind
Ladedruck, Luftzahl, Einspritzdruck sowie Einspritzzeitpunkt und Anteil der Einspritz-
menge der einzelnen Einspritzereignisse.

Der beschriebene Motor wurde am Institut fiir Fahrzeugantriebe und Automobiltech-
nik (IFA) der Technischen Universitit Wien (TU Wien) an einer Wirbelstrombremse
betrieben. Die eingesetzte Messtechnik umfasste folgende Komponenten:

e Zylinder- und Ladeluftindizierung zur Charakterisierung der Verbrennung und des
Ladungswechsels

6 B16016
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Abbildung 2.2: Stationdre Betriebspunkte fir psor- und \-Variationen

e Luftmassenmessung mittels Heikfilmanemometrie
e Kraftstoffmassenmessung nach dem Coriolisprinzip

e Nichtdispersive Infrarotspektroskopie zur Bestimmung des COs-Anteils im Saug-
rohr

e Fouriertransformierte Infrarotspektroskopie zur Analyse des Rohabgases
e Smokemeter zur Erfassung von Schwérzungszahl und Rufkonzentration

e Chemolumineszenzdetektoren zur Bestimmung der Stickoxidkonzentrationen im

Abgas

e Temperatur- und Druckaufnehmer zur Bestimmung von Gasdriicken, sowie Gas-
und Materialtemperaturen in den Ladeluft- und Abgasleitungen

2.2 Theoretische Grundlagen des Verbrennungsmodells

Eine Vorausberechnung des Motorverhaltens — insbesondere im dynamischen Betrieb
— ist mit der Vorgabe eines Brennverlaufs, der aus gemessenen Zylinderdruckdaten
gewonnen wird [11], nicht zufriedenstellend moglich. Da mit dieser Methode nur Be-
triebspunkte, die tatsdchlich am Motorpriifstand vermessen wurden, in der Simulation
abgebildet werden kdnnen, ist mit dieser Methode das Modell nicht in der Lage, auf

Oktober 2016 7
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gednderte Betriebsbedingungen zu reagieren. So wire es einerseits wiinschenswert, den
Einfluss der Einstellparameter des Motors wie Einspritzzeitpunkt, Ladedruck, Luft-
zahl und Abgasriickfithrrate in beliebigen Kombinationen auf den Motorbetrieb vorher-
zusagen. Andererseits lassen sich die bei stationéiren Betriebsbedingungen ermittelten
Brennverldufe nicht auf die unterschiedlichen Verhiltnisse bei dynamischem Motorbe-
trieb anwenden.

Daher muss ein Verbrennungsmodell zum Einsatz kommen, das in der Lage ist, die
augenblicklichen Zustidnde im Brennraum und den Einfluss des Einspritzvorgangs bei
der Berechnung eines Brennverlaufs zu beriicksichtigen. Eine Kategorisierung der ver-
fiigbaren Modelle lésst sich wie in [12]| beschrieben vornehmen.

Thermodynamische oder nulldimensionale Modelle nehmen den Brennraum zu jedem
Zeitpunkt ideal durchmischt an und beruhen auf empirischen Ansétzen fiir die Brenn-
rate. Ein Beispiel hierfiir ist der Einsatz eines Ersatzbrennverlaufs nach Vibe [13]. Die
Vibe-Parameter Brennbeginn, Brenndauer und der Formfaktor [11] kénnen hierbei iiber
Neuronale Netze [12, 14| abhéngig von den relevanten Gréfen wie Ladungsmasse und
-temperatur, Ladungsbewegung, Einspritzbeginn, -druck und -dauer und Abgasriick-
fiihrrate bestimmt werden. Durch das Vorhandensein eines vorgemischten und eines
nicht-vorgemischten Anteils sowie mehrerer Einspritzereignisse bei der Dieselverbren-
nung kann der Brennverlauf durch einen einfachen Vibe-Verlauf nicht ausreichend genau
abgebildet werden. Abhilfe schaffen hier Doppel- oder Mehrfach-Vibe-Funktionen, die
jedoch erheblichen Abstimmungsaufwand mit sich bringen.

Im Gegensatz dazu stehen multidimensionale oder CEFD-Modelle (computational fluid
dynamics), die auf detaillierten physikalischen und chemischen Teilmodellen basieren
und das turbulente dreidimensionale Stromungsfeld explizit l6sen.

Als Mittelweg zwischen diesen Methoden lassen sich phidnomenologische oder qua-
sidimensionale Modelle einordnen. Sie berechnen Verbrennung und Schadstoffbildung
in Abhéngigkeit von {ibergeordneten physikalischen und chemischen Phinomenen wie
Strahlausbreitung, Gemischbildung, Reaktionskinetik und Ziindung voraus. Dazu wird
der Brennraum rdumlich in Zonen verschiedener Temperatur und Zusammensetzung
aufgeteilt.

Phé&nomenologische Verbrennungsmodelle bieten die grofte Flexibilitéit und das grofs-
te Potenzial zur quasidimensionalen Berechnung des Brennverlaufs. Ein solches Modell,
das in der Lage ist, Strahlaufbruch, Verdampfung, Gemischbildung und Verbrennung
zu berechnen, ist von Hiroyasu beschrieben worden [15, 16, 11].

Im folgenden Abschnitt wird kurz auf die theoretischen Grundlagen des Modells ein-
gegangen, um darzustellen, mittels welcher Faktoren dieses Modell kalibriert werden
kann.

In Abschnitt 2.3 wird die Methodik vorgestellt, mit Hilfe derer das Modell im vorlie-
genden Projekt abgestimmt wurde. Abschliefsend werden die Ergebnisse dieser Abstim-
mung gezeigt.
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2.2.1 Strahlaufbruchmodell

In diesem Modell wird der Einspritzstrahl in mehrere Pakete aufgeteilt (Abbildung 2.3).
In jedem Zeitschritt wird die entsprechende Kraftstoffteilmenge auf — im konkreten Fall
fiinf — ringférmige Pakete gleicher Masse aufgeteilt, die stindig Kontakt miteinander
haben, ohne sich zu iiberlappen. Die Masse in den axialen Abschnitten des Strahls ergibt
sich aus dem Einspritzverlauf.

2 ()
<=2 ©

Abbildung 2.3: Strahlmodell nach Hiroyasu [16]. Strahldiskretisierung

Wihrend zwischen den einzelnen Paketen kein Austausch von Masse, Wirme oder
Impuls stattfindet, wird mit der Umgebung Wirme ausgetauscht und unmittelbar nach
der Einspritzung beginnt der Lufteintrag aus der Umgebung in jedes einzelne Paket und
der Kraftstoff beginnt zu verdampfen. Sobald die Voraussetzungen fiir die Selbstziindung
in dem als homogen betrachteten Paket erfiillt sind, beginnt die Verbrennung, worauf
eine starke Expansion und die weitere Durchmischung mit Luft folgt (Abbildung 2.4).
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Abbildung 2.4: Schematische Darstellung des Strahlmodells [15]

Die Strahlausbreitung S wird durch empirische Gleichungen beschrieben. Die Luf-
teinbringungsrate folgt aus der Impulserhaltung fiir jedes einzelne Paket. Aus dem Im-
pulssatz fiir ein Paket mit der Brennstoffmasse mg, der Anfangsgeschwindigkeit vy und
der aufgenommenen Luftmasse my,

MBvy = (mB + mL)U (21)
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folgt die Lufteinbringungsrate mr,

L vo
Diese wird durch Kalibrierfaktoren angepasst. Vor der Ziindung und bevor der Kraft-
stoffstrahl auf die Zylinderwand auftrifft wird folgende Gleichung angewendet:

iy, = Cpm,. (2.3)
Nach der Entflammung des Pakets gilt

my, o = Camy,, (2.4)
und nach dem Aufprall des Pakets auf die Zylinderwand

m,w = Cwiny,. (2.5)

Die Faktoren Cy,, Cy, und C, wurden zur Kalibrierung des Modells eingesetzt. Der
Beginn der Verbrennung wird iiber den Ziindverzug definiert. Die Ziindverzugszeit ist
definiert als Zeit vom Eintreten jedes einzelnen Pakets in den Brennraum bis zum Beginn
der Verbrennung und berechnet sich tiber einen Arrhenius-Ansatz [17] fiir jedes einzelne
Paket zu

Czv _125 000 .
AT f(re) fir Ap < 3 2.6
™= G e ! e - f(ry) fiir Ap< (2.6)
und
7y =00 fir Ap > 3. (2.7)

Dabei ist p der Zylinderdruck, Tp die Temperatur im betrachteten Paket, f(ry) eine
Korrekturfunktion zur Erfassung des Einflusses der Ladungsverdiinnung und Czy ein
Kalibrierfaktor. [18]

Die Luftzahl im Paket Ap wird wie folgt berechnet:

mL,p

Ay = P
b )
mB.dLst

(2.8)
mit der Luftmasse im Paket mp, p, der dampfférmigen Brennstoffmasse mgp q und dem
st6chiometrischen Luftverhiltnis Lg;.

Im Gegensatz zu [16] weist die Abhéngigkeit der Ziindverzugszeit vom Luftverhaltnis
ein Minimum bei Ap = 1 auf und geht fiir Ap — 0 und Ap — 3 gegen Unendlich. Es
kommt nun zur Ziindung, wenn der Wert des Ziindintegrals

LY (2.9)
TV

gleich 1 wird.
Die Massenumsatzrate wird ebenfalls iiber einen kinetischen Ansatz bestimmt: [18]

d __ 4000
% =Cy-Ap-(3=Ap)2-p*P.e Tr (2.10)
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mit der Brennstoffmasse im Paket dmpp und dem Kalibrierfaktor Cy. Damit ergibt
sich der Brennverlauf zu

Nb
d@s dmp.p
— =H, 2 2.11
%y, 5t o

mit dem unteren Heizwert H, und der Anzahl brennender Pakete V.

Die wesentlichen Kalibrierfaktoren fiir das Verbrennungsmodell sind demnach Cy, Cl,
Cyw, Czyv und Cy. Gemif dem Vorschlag in [18] werden Cy, = 1,3 und Cy = 2 gesetzt.
Damit werden C},, Cy und Czy wie in Abschnitt 2.3 beschrieben zur Kalibrierung des
Modells verwendet.

2.2.2 Stickoxidmodell

Das Modell, das im verwendeten Softwarepaket zur Berechnung der Stickoxide einge-
setzt wurde, basiert auf dem erweiterten Zeldovich-Mechanismus [19, 20, 21]. Die Bil-
dung von — im verbrennungsmotorischen Betrieb iiberwiegendem — thermischem Stick-
stoffmonoxid NO durch Oxidation des Luftstickstoffs 1auft {iber folgende Reaktionen
ab:

1: O4+Ny=NO +N (2.12)
2: N+0O2=NO+0 (2.13)
3: N+OH=NO+H (2.14)

Die entsprechenden Geschwindigkeitskoeffizienten fiir die Hin- (4+) und Riickreaktionen
(—) sind (in m3kmol~ts1) [22]:

—38000
rf =7,6-10" exp ( T > (2.15)
T =1,6-10% 2.16
1 )
—3150
ri =6,4-10° Texp < = > (2.17)
—19500
ry = 1,5-10° Texp ( 7 ) (2.18)
ri =4,1-10" (2.19)
—23650
ry =2,0- 10" exp < T ) (2.20)

Die Modellqualitat des Stickoxidmodells l&sst sich in Abbildung 2.27 und Abbildung 2.31
ablesen.

2.3 Implementierung des Verbrennungsmodells

Zur Bewertung eines Parametersatzes wird der berechnete mit dem gemessenen Brenn-
verlauf verglichen. Als Mafk flir die Abweichung zwischen gemessenem und berechnetem
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2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs

Brennverlauf wird der quadratische Mittelwert der Differenz der beiden Brennverldufe

gebildet:
— 1 te dQB r dQB m 2
i = — — : dt. 2.21
OB aiff \/te e /t0 ( 1 i (2.21)

Dabei wird von Brennbeginn ¢y bis Brennende t. integriert, Index r steht fiir den
berechneten, m fiir den gemessenen Brennverlauf.

Mit den gewéhlten Parametern wurde ein Versuchsplan nach der Latin-Hypercube-
Methode erstellt, um eine méglichst gute Verteilung der unabhéngigen Grofen im mehr-
dimensionalen Parameterraum sicherzustellen. [23, 24] Fiir jede Parameterkombination
in diesem Versuchsplan wurde in jedem Betriebspunkt ein Brennverlauf simuliert. Die
Parametergrenzen sind aus Tabelle 2.2 ersichtlich.

Parameter Min. Max.

Cy 0,6 2,2
Ca, 0,25 1,0
Cyv 0,25 1,2

Tabelle 2.2: Parametergrenzen des Versuchsplans

Zur Auswertung der Ergebnisbrennverldufe wurde der arithmetische Mittelwert von
@Bdiﬁ iiber alle Betriebspunkte bestimmt. Die Parameterséitze mit den 30 kleinsten
Werten wurden fiir die weitere Auswertung herangezogen. Die Parameter wurden iiber
den Werten von @Bdiff aufgetragen. Um eventuelle » Ausreifser« nicht zu stark in die
Auswertung einfliefsen zu lassen, wurde eine Ausgleichsgerade mit der Methode der
kleinsten Fehlerquadrate bestimmt und mittels dieser der Wert des Parameters be-
stimmt. Abbildung 2.5 zeigt die Werte von C,, Abbildung 2.6 von Cy, und Abbildung 2.7
von Czy fiir die 30 kleinsten Werte von @B’diﬁ, jeweils mit Ausgleichsgerade und gew&hl-
tem Parameterwert in rot. Tabelle 2.3 zeigt die Ergebnisse der einzelnen Parameter.

Parameter Wert

Ch 0,03
C, 0,455
CZV 076

Tabelle 2.3: Ergebnis fiir die Kalibrierfaktoren des Verbrennungsmodells
Als Ergebnis der Kalibrierung sind in Abbildung 2.8 und Abbildung 2.9 Zylinderdruck

und Brennverlauf des Modells mit Messdaten in zwei verschiedenen Betriebspunkten
verglichen.
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Abbildung 2.5: C, iber dem quadratischen Mittelwert der Differenz von gemesse-
nem und berechnetemn Brennverlauf
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Abbildung 2.6: Cy, iiber dem quadratischen Mittelwert der Differenz von gemesse-
nem und berechnetem Brennverlauf
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Abbildung 2.7: Czy iber dem quadratischen Mittelwert der Differenz von gemes-
senem und berechnetem Brennverlauf
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Abbildung 2.8: Vergleich von Zylinderdruck und Brennverlauf aus dem Modell mit
Messdaten. Die grime Kurve gibt den Einspritzverlouf wieder. Be-
triebspunkt n = 900min~!, My = 822N m

B16016



2.3 Implementierung des Verbrennungsmodells

_ 120
3
> 100 //-\
S /
o 80
T 60 SN
e
= 40'/
>,
N
20
~ 0,150
" O |
Y 0,125 f \ M ||
o ' / \ essung
o .Em 0,100 e Simulation .
% 9 0,075 // I Einspritzverlauf | |
c & 0,050
5 = 0,025 )
2 0,000 —
W 0,025

20 -10 0 10 20 30
Kurbelwinkel ¢/deg

Abbildung 2.9: Vergleich von Zylinderdruck und Brennverlauf aus dem Modell mit
Messdaten. Die griine Kurve gibt den Einspritzverlouf wieder. Be-
triebspunkt n = 1020min~!, My = 677N m
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2.4 Abgasnachbehandlungsmodell

2.4.1 Aufbau und theoretische Grundlagen

Die Abgasanlage des Versuchsaufbaus ist in Abbildung 2.10 schematisch dargestellt.
In der Abgasleitung nach der Niederdruckturbine befindet sich eine Stauklappe, die
den Massenstrom im Leerlauf reduziert. In einem gemeinsamen Gehéuse befinden sich
ein Diesel-Oxidationskatalysator (DOC) und ein Diesel-Partikelfilter (DPF). Daran an-
schliefend folgt die Dosierung der Harnstoff-Wasser-Losung (HWL) und die Misch-
strecke. Der SCR-Katalysator besteht aus zwei in einem Gehéduse zusammengefassten
Keramikmonolithen mit Vanadiumbeschichtung.

= il C s —q

Abbildung 2.10: Schematische Darstellung der Abgasanlage

Die Modellierung erfolgte mit den entsprechenden Komponenten in GT-Suite (sie-
he Schema Abbildung 2.11). Die Rohrstiicke wurden mit den passenden Werkstoffen
und Materialstirken modelliert, die Katalysatoren mit Monolithen der entsprechenden
Zelldichte und Wandstérke und luftspaltisolierten Stahlblechgehéusen.

Regelung HWL-Dosierung

DOC-Reaktionskinetik
Thermo- /Hydrolyse

Messblécke
Messbldcke

Messbldcke
‘ SCR-Reaktionskinetik

Abbildung 2.11: Simulationsmodell Abgasnachbehandlungssystem, Schema

Da das NOgy/NO,-Verhiltnis fiir das Verhalten des SCR-Systems essentiell ist, wur-
de der DOC in Bezug auf die Umwandlung von Stickstoffmonoxid in Stickstoffdioxid

16 B16016



2.4 Abgasnachbehandlungsmodell

mithilfe eines vereinfachten Modells abgebildet. Zur selektiven katalytischen Reduk-
tion von Stickoxiden wird Ammoniak (NHs) bendtigt. Dieser wird im Fahrzeug aus
einer wissrigen Harnstoflosung (AdBlue®, eingetragene Marke des VDA) [25, 26] mit
einem Massenanteil §nm,),co von 32,5% Harnstoff iiber eine Thermolyse- und eine
Hydrolysereaktion im Abgasstrang gewonnen [9]:

(NH3)2CO — NH3 + HCNO (2.22)
HCNO + HyO — NHs + COq (2.23)

Demnach ist die Stoffmenge Ammoniak, die pro Mol Harnstoff entsteht

oNp = —NHs g (2.24)

T(NH3)2CO

Der Ammoniak-Molenstrom nym, betrdgt abhingig vom zudosierten Massenstrom an
Harnstoff-Wasser-Losung (HWL) rpgwr

a4 §(NH)2CO * TMHWL , 0,325 - mEwL
NHz — CUNHy = —————
’ MN1,),c0 ’ 60,06

2 =0,01082 - rgwr,  (2.25)

Katalysator
Gasphase

1 34,5

Abbildung 2.12: Schematische Darstellung der heterogenen Katalyse mit den
Schritten 1 — Stoffibergang der Edukte durch die Grenzschicht
an die Oberfliche des Katalysators, 2 — Diffusion in die Poren,
8 — Adsorption an einem aktiven Zentrum, 4 — Oberflichenre-
aktion, 5 — Desorption, 6 — Diffusion aus den Poren zur Ober-
fliche, 7 — Stoffiibergang der Produkte von der Oberfliche durch
die Grenzschicht. [27]

Abbildung 2.12 stellt schematisch den Ablauf einer heterogen katalysierten Oberfla-
chenreaktion dar. Die chemischen Reaktionen, die dem SCR-Katalysatormodell zugrun-
de liegen, sind in Gleichung (2.26) bis Gleichung (2.31) angefiihrt [28]. Darin bedeutet
(S) ein aktives Zentrum auf der katalytischen Oberflache. Ein (S) in einer Molekiilformel
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bedeutet, dass das entsprechende Molekiil an der katalytischen Oberfliche adsorbiert
ist.

NH; + (S) — NH;s(S)
NH;(S) — NH; + (8)
ANHs + 305 — 2N; + 6H,0
ANH;(S) + 4NO + Oy — 4Ny + 6H,0 + 4(S)
8NH;(S) + 6N Oy — TNy + 12H,0 + 8(S)
2NH;s(S) + NO 4+ NOy — 2N, + 3H,0 + 2(S)

Gleichung (2.26) und Gleichung (2.27) beriicksichtigen die Adsorption und Desorption
von Ammoniak, Gleichung (2.28) die Oxidation von Ammoniak. Gleichung (2.29) ist die
Standard-SCR-Reaktion mit der Reduktion von Stickstoffmonoxid und Gleichung (2.30)
ist die langsame SCR-Reaktion, bei der iiberschiissiges Stickstoffdioxid reduziert wird.
Diese Reaktion benétigt etwa 30% mehr Ammoniak als die beiden anderen Reaktionen.
Die letzte Gleichung beschreibt die schnelle SCR-Reaktion, bei der NOs und NO in
gleichem Mafle reduziert werden. Diese Reaktion ist die effizienteste und die in SCR-
Katalysatoren erwiinschte. Um einen moglichst grofien Anteil der Stickoxide iiber diese
Reaktion zu reduzieren, ist ein N Oy /N O,-Verhiltnis moglichst nahe bei 0,5 erforderlich.
Fiir die entsprechenden Reaktionsraten lassen sich in der Literatur verschiedene An-
sitze finden. Uberwiegend wird von einem nicht aktivierten Adsorptionsvorgang ausge-
gangen. Statt eines Langmuir-Ansatzes (Aktivierungsenergie F = const.) wird fir die
Desorption ein Temkin-Mechanismus (E = E*(1 — v0)) verwendet [29, 30, 31, 32, 33,

34]:
Tad = kad . CNH3 . (1 — @NH3) (2.32)

E: - (1—~0
Tde = Kde - €XP <_ e (R ; NH3)> '@NHS' (233)

Die Abhéngigkeit der Reaktionsgeschwindigkeit der Oxidation von Ammoniak ist
neben der Belegung der aktiven Zentren mit Ammoniak ©Onp, auch von der Sauerstofi-
konzentration ¢o, im Verhéltnis zu einer kritischen Konzentration 15, mit der Ordnung

[ abhingig: [33]
B
Tox = Kox - €Xp (— Eox > . <¢02> - ONH;- (2.34)

RaT )\ 05,

Thermisch oberflichenkatalysierte Reaktionen lassen sich nicht eindeutig einem der
idealisierten Grenzfélle Langmuir-Hinshelwood-Mechanismus oder Eley-Rideal-Mechanismus
zuordnen; diese Reaktionen weisen Merkmale sowohl des einen als auch des anderen
Grenzfalles auf. [35] Fiir die Standard-SCR-Reaktion wird ein Eley-Rideal-Mechanismus
angenommen: [36, 37]

E
ret = kgt - €XP (—R ! ) -ONO - ONH;- (2.35)
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2.4 Abgasnachbehandlungsmodell

Im vorliegenden Fall beinhaltet das Abgasnachbehandlungssystem einen DOC, der die
Abgaszusammensetzung auch in Bezug auf die Stickoxide verdndert. Die Stickoxidemis-
sionen nach DOC bestehen nicht mehr so wie direkt nach dem Motor zum iiberwiegen-
den Teil aus Stickstoffmonoxid NO, sondern enthalten auch einen signifikanten Anteil
an Stickstoffdioxid N Og, abhingig vom Motorbetriebspunkt auch grofer als 50%. Des-
halb miissen bei der Simulation eines kompletten Abgasnachbehandlungssystems auch
die schnelle und die langsame SCR-Reaktion beriicksichtigt werden. Auch in diesem
Fall wird ein Eley-Rideal-Mechanismus angenommen. [33] Im Gegensatz zu [34] wird
bei der schnellen Reaktion eine Reaktion erster Ordnung in Bezug auf N Oz und zweiter
Ordnung in Bezug auf die Belegung der aktiven Zentren Onp, gewahlt:

Ex,
T = Kpa - €XP (—R fT> .COno - Cno, - Odp, (2.36)
Eq
7o = kg - €Xp (—R 1T> - CONO, - ONHy- (2.37)

Dabei sind r die Reaktionsgeschwindigkeiten, k£ die Geschwindigkeitskonstanten und
E die Aktivierungsenergien mit den Indizes fiir die jeweilige Reaktion: Adsorption (ad),
Desorption (de), Ammoniakoxidation (ox), Standard- (st), langsame (sl) und schnelle
(fa) SCR-Reaktion. C ist die Konzentration der jeweiligen im Index bezeichneten Spezies
in der Gasphase und Onn, die Beladung der aktiven Zentren mit Ammoniak. 7" ist die
Temperatur und 8 und v sind Konstante.

2.4.2 Implementierung des Abgasnachbehandlungsmodells

Validierung des thermischen Verhaltens Zur Abbildung des Abgasnachbehandlungs-
systems im Simulationsmodell ist es zunichst notwendig, das thermische Verhalten
des Systems zu beschreiben. [38] Damit die katalytischen Reaktionen ablaufen kon-
nen, ist eine bestimmte Anspringtemperatur (Light-Off-Temperatur) erforderlich. In
SCR-Systemen ist die ausreichende Verdampfung von Wasser aus der Harnstoff-Wasser-
Lésung erst ab einer Temperatur von etwa 180 °C gewdhrleistet und die SCR-Reaktionen
bendtigen Temperaturen von mehr als 200 °C. [39, 40, 41]

Zur Charakterisierung des Light-Off-Verhaltens wurden verschiedene Lastspriinge
vermessen. Abbildung 2.13 bis Abbildung 2.16 zeigen einen Vergleich der gemessenen
und der simulierten Temperaturverldufe. Der Lastsprung wurde bei einer Motordrehzahl
von n = 1200min~! durchgefithrt. Das Motordrehmoment wurde, nachdem bei My =
680 Nm ein stationdrer Zustand erreicht wurde, sprunghaft auf My = 136 Nm abge-
senkt. Abbildung 2.13 zeigt dabei die Substrattemperatur des DOC, Abbildung 2.14 die
Abgastemperatur vor dem SCR-Katalysator und Abbildung 2.15 und Abbildung 2.16
die Temperaturen der Monolithen des SCR-Katalysators.
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2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs
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Abbildung 2.15: Thermisches Verhalten der Abgasanlage: Substrattemperatur ers-
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2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs

Kalibrierung und Validierung des Abgasnachbehandlungsmodells Die Parameter,
die sich aus den vorstehenden Gleichungen fiir die Reaktionsgeschwindigkeiten ergeben
und die zur Beschreibung des SCR-Katalysators nétig sind, sind in Tabelle 2.4 zusam-
mengefasst.

In einer isolierten Herangehensweise, bei der — wie in der Verfahrenstechnik iiblich —
allein der SCR-Katalysator betrachtet wird, werden Untersuchungen zur Charakterisie-
rung der katalytischen Reaktionen an einem Heiflgaspriifstand durchgefiihrt. [34] Zur
Kalibrierung der Parameter des Reaktionskinetikmodells kénnen in einer solchen Konfi-
guration die jeweiligen Reaktionen einzeln behandelt werden, wobei neben der Gastem-
peratur und der Raumgeschwindigkeit vor allem die Gaszusammensetzung frei gewahlt
werden kann. Beispielsweise wird zur Beschreibung des Adsorptions- und Desorptions-
verhaltens ein Gasgemisch aus Helium, Sauerstoff, Wasser und Ammoniak eingesetzt.

Am Motorpriifstand bestehen diese Méglichkeiten nicht. Hier sind in jedem Betriebs-
punkt alle Schadstoffkomponenten im Abgas vorhanden, lediglich die HWL-Dosierrate
kann frei gewédhlt werden. Auch Raumgeschwindigkeit und Abgastemperatur lassen sich
nicht beliebig kombinieren. Die Herausforderung besteht also darin, durch eine geeig-
nete Auswahl von Versuchsabldufen trotz der beschriebenen Einschrinkungen zu einer
zuverlassigen Kalibrierung zu kommen.

Als gut geeignet haben sich folgende Versuche in Stationdrpunkten herausgestellt:
Der Motor samt Abgasanlage wird bei konstanten Bedingungen (Abgastemperatur,
Abgasmassenstrom /Raumgeschwindigkeit, Abgaszusammensetzung) betrieben. Sobald
sich ein stationdrer Zustand einstellt, wird flir einen bestimmten Zeitraum Harnstoff-
Wasser-Losung {iberstochiometrisch zudosiert. Dabei beobachtet man den Zeitpunkt
des Ammoniakdurchbruchs, der von der Speicherkapazitit des Katalysators abhéingt
und den Verlauf des Ammoniakschlupfs, sowie Verlauf und Hohe der Umsatzrate der
Stickoxide. [42] Die Abbildungen 2.17 bis 2.22 zeigen solche Versuche in verschiedenen
Betriebspunkten.

Ausgehend von den fiir verschiedene Katalysatorvarianten in der Literatur verfiig-
baren Parametern fiir das Reaktionskinetikmodell wurde in mehreren Kalibrierungs-
schritten die Abstimmung des Modells an die bestehende Konfiguration angepasst. Die
Vorgehensweise wurde hierbei &hnlich wie in Abschnitt 2.3 gewahlt: Der Verlauf der
Messdaten der verschiedenen Schadstoffkomponenten am Ausgang des Abgasnachbe-
handlungssystems wurde mit den Werten aus der Simulation verglichen und entspre-
chend Gleichung (2.21) wurde ein quadratischer Mittelwert der Differenz gebildet. Die-
ser Wert diente als Basis zur Bewertung der in geeigneten Versuchspldnen berechneten
Parametervariationen.

Die so ermittelten Parameterwerte sind in Tabelle 2.4 zusammengefasst. In den Ab-
bildungen 2.17 bis 2.22 sind die mit diesem Parametersatz berechneten Simulations-
ergebnisse fiir die Ammoniakkonzentration nach SCR-Katalysator in roter Farbe den
Messergebnissen in Schwarz gegeniibergestellt.
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2.4 Abgasnachbehandlungsmodell

Reaktion Geschwindigkeits-  Aktivierungs- v, B Kritische
konstante k energie Konzentration
molm3s~! kJ mol !

Adsorption kaq = 1038 - - -

Desorption kae = 8,725-1010  E* =1242 ~=0,285 -

NHs-Oxidation  kox = 2,2 - 1010 Ex=1390 pB=1.2 ¥5, = 0,06

Standard kst = 8,808 - 1021 Ey = 246,1 - -

Schnell kga = 3,908 - 108 FEg, = 10,87 - -

Langsam kg = 42,5 FEg =84 - -

Tabelle 2.4: Werte der Parameter fiir das Reaktionskinetikmodell des SCR-

500

400

300

200

100

Ammoniakkonzentration vor SCR ¢, ./ppm

Katalysators
g 100
Q.
o
-

z —— Messung
= 80 = Simulation
) —— NH3 vor SCR
w
ey

[§]
a 60
o
c
.Q
© /T om
t 40
(O]
N
c
o
X
= /
= 20
(]
E f
£
<
0 Ayt 0
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800
Zeit t/s

Abbildung 2.17: Adsorptions- und Desorptionsverhalten der SCR-Katalysatoren

Oktober 2016

23
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2.4 Abgasnachbehandlungsmodell

Zur Validierung des Modells und um zu zeigen, dass auch das dynamische Verhalten
des Abgasnachbehandlungssystems wiedergegeben wird, wird die im Worldwide Har-
monized Transient Cycle (WHTC) ,am Motorpriifstand gemessene Beaufschlagung des
SCR-Katalysators im Simulationsmodell vorgegeben. Die Stickoxidkonzentration am
Ausgang wird dann mit dem gemessenen Wert verglichen. [43] Abbildung 2.23 zeigt
das entsprechende Ergebnis im relevanten zeitlichen Bereich des Zyklus: Das obere Dia-
gramm zeigt einen Vergleich von gemessener und berechneter Substrattemperatur und
die HWL-Dosiermenge. Das mittlere Diagramm gibt die Stickoxidkonzentrationen im
Simulationsmodell vor und nach SCR-Katalysator wieder. Das untere Diagramm ver-
gleicht Messwerte und Simulationsergebnisse der Stickoxidkonzentration am Katalysa-
torausgang.
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2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs

2.5 Gesamtmodell

2.5.1 Detailliertes Motormodell — Stationire Betriebspunkte

Das Verbrennungsmodell und das Modell zur Vorhersage der Stickoxidemissionen wer-
den nun in einem ersten Schritt in einem vollstdndigen Motormodell, das den gesamten
Luftpfad abbildet, eingesetzt. Dieses Motormodell umfasst die zweistufige Abgastur-
boaufladung mitsamt Ladeluftkiihlung in jeder Stufe sowie eine gekiihlte Hochdruck-
abgasriickfiihrung (Abbildung 2.24). Die Kernaufgabe eines solchen Modells ist die
zuverldssige Wiedergabe von Drehmoment, Verbrauch und — im vorliegenden Fall —
Stickoxidemissionen.

AGR-Strecke

— I Ansaugkriimmer
—e
b [ |— e
— fol B e
B L = = a/g@:\gﬂ Zylinder mit Injektoren
: Abgaskriimmer
N Hochdruck-

Abgasturbolader mit
Ladeluftkiihlung

Niederdruck-
Abgasturbolader mit
Ladeluftkiihlung

Auswerte- und
Regelblocke

Abbildung 2.24: Simulationsmodell Motor, GT-Suite Bildschirmfoto

Abbildung 2.25 zeigt einen Vergleich der Messdaten mit den berechneten Werten
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2.5 Gesamtmodell

des Volllastdrehmoments. Abbildung 2.26 zeigt den spezifischen Verbrauch und Ab-
bildung 2.27 die Stickoxidemissionen. Die beiden Betriebspunkte bei 900 min~! und
1020 min~! weisen deutliche Abweichungen auf. Der Grund dafiir ist in Abbildung 2.28
zu erkennen: Die Vorgabewerte fiir die Luftzahl konnten in diesen beiden Punkten im
Modell nicht erreicht werden. Der Komplexitit des Modells mit zweistufiger Abgastur-
boaufladung und gekiihlter Hochdruck-AGR geschuldet konnte hier das Druckgefille
iiber die AGR-Leitung nicht exakt nachgebildet werden.

1400
v $
1300 L H
|
S
[ ]
i 1200
=
=
2 1100 = [ ]
) ®
IS
=
2 1000
)
900 L] l\/.lessung.g L
® Simulation
800 T T T T T y
800 1000 1200 1400 1600 1800 2000

Drehzahl n/min*

Abbildung 2.25: Vergleich von Messung und Simulation, Volllastdrehmoment

Die entsprechenden Werte bei einer Last von 50% sind in Abbildung 2.29 bis Abbil-
dung 2.31 gezeigt.

Nach einer Uberpriifung des Modells in den gezeigten stationiren Betriebspunkten
ist aukerdem von Interesse, wie weit das Modell in der Lage ist, den Einfluss der we-
sentlichen Einstellgrofien wiederzugeben. Zu diesem Zweck wurden die in einigen Teil-
lastpunkten (Abbildung 2.2) durchgefiihrten Variationen von Luftzahl und Einspritz-
zeitpunkt mit dem Motormodell nachgerechnet.

Abbildung 2.32 und Abbildung 2.33 zeigen eine Variation der Luftzahl bei konstantem
Ladedruck und Einspritzzeitpunkt. Wie zuvor beschrieben ergibt sich mit der eingesetz-
ten Regelstrategie bei gefinderter Luftzahl auch eine Anderung der AGR-Rate. Steigt
die Luftzahl, sinkt die AGR-Rate und umgekehrt. Die AGR-Rate hat mafgeblichen
Einfluss auf die Stickoxidemissionen [11]. Das riickgefiihrte Abgas hat im Vergleich
zur Luft, die durch das Abgas ersetzt wird, eine héhere Wirmekapazitdt und senkt
so die Verbrennungstemperaturen. Da die Bildung von Stickoxiden in erster Linie von
den Spitzentemperaturen im Brennraum abhingt, kénnen so die Stickoxidemissionen
wirkungsvoll verringert werden. Abbildung 2.33 zeigt dementsprechend eine deutliche
Erhohung der Stickoxidemissionen mit steigender Luftzahl und damit sinkender AGR-
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Abbildung 2.26: Vergleich von Messung und Simulation, Spezifischer Verbrauch
bei Volllast

Rate.

Im Gegensatz dazu ist der Einfluss der Luftzahl auf den spezifischen Verbrauch im
betrachteten Bereich nicht nennenswert.

Mit dem Einspritzbeginn wird die Lage des Verbrennungsschwerpunkts festgelegt.
Eine zu spite Schwerpunktlage bedeutet, dass mehr Energie aus dem Kraftstoff als
notwendig mit dem Abgas ungenutzt den Brennraum verldsst. Durch einen zu frithen
Schwerpunkt steigen die Wandwérmeverluste im Brennraum an. Das Wirkungsgradop-
timum liegt also bei einer »mittleren« Schwerpunktlage, in Abbildung 2.34 bei einem
Einspritzbeginn von etwa 4 °KW vor dem oberen Totpunkt. Der Einfluss der Schwer-
punktlage auf die Stickoxidemissionen ist aus Abbildung 2.35 zu sehen: Je spéter die
Verbrennung liegt, desto niedriger sind auf Grund sinkender Spitzentemperaturen auch
die Stickoxidemissionen.

Anhand der beispielhaft gezeigten Simulationsergebnisse kann sichergestellt werden,
dass das Modell das Verhalten des Motors im Stationdrbetrieb richtig wiedergibt.
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2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs

2.5.2 Kombination von Motor- und Abgasnachbehandlungsmodell

Nachdem nun ein detailliertes physikalisches Modell sowohl vom Motor als auch vom
Abgasnachbehandlungsmodell zur Verfiigung steht, ist der néchste Schritt, diese beiden
Teilmodelle zu einem umfassenden Gesamtmodell zu kombinieren. [44]

Die eingesetzte Software bietet dazu ein Werkzeug namens » Circuit Splitter«, das
erlaubt, das Modell in zwei Stromungsdoménen aufzuteilen (Abbildung 2.36). Dabei
werden Druck, Temperatur und Gaszusammensetzung zwischen den beiden Stromungs-
kreisldufen ausgetauscht und ein PID-Regler regelt den Massenstrom. [45]

Der Vorteil dieser Vorgangsweise liegt in der Méglichkeit, fiir jeden Stromungskreislauf
einen individuellen Gleichungsléser und Zeitschritt zu verwenden. Dadurch kann bei
konstanter Ergebnisqualitit der Rechenaufwand reduziert werden.

F)))
=

00d0

= o

Circuit Splitter

Abbildung 2.36: Kombination von Motormodell und Abgasnachbehandlungsmo-
dell zu einem Gesamtmodell [46]

2.5.3 Transienter Zyklus

Um das Modell in einem transienten Zyklus verwenden zu konnen, muss nun gezeigt
werden, dass auch das dynamische Verhalten des Motors vom Simulationsmodell wie-
dergegeben werden kann.

Abbildung 2.37 zeigt den in den vorliegenden Untersuchungen verwendeten transien-
ten Zyklus. Als Basis diente dabei der Worldwide Harmonized Transient Cycle (WHTC),
der um die Abschnitte reduziert wurde, die mit dem gegebenen Aufbau nicht fahrbar
waren. Im Speziellen waren das alle Schubphasen und die groften Dynamikspitzen, die
mit der eingesetzten Wirbelstrombremse nicht realisiert werden konnten.

Die wesentlichen Grofen, die das Gesamtmodell in der Lage sein muss wiederzugeben,
sind Kraftstoffverbrauch und Stickoxidemissionen. Abbildung 2.38 zeigt den kumulier-
ten, Abbildung 2.39 den spezifischen Kraftstoffverbrauch iiber dem transienten Zyklus.
In den Diagrammen wird jeweils das Messergebnis (schwarz) mit dem Simulationser-
gebnis (rot) verglichen.

Weiters werden die gemessenen mit den berechneten Stickoxidemissionen verglichen,
Abbildung 2.40 zeigt die Rohemissionen vor SCR-Katalysator und Abbildung 2.41 die
Auspuffemissionen.
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2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs

Um die Sensitivitdt des Modells auf die relevanten Betriebsparameter zu iiberprii-
fen, wurden diese variiert und der Einfluss auf die Ergebnisse im transienten Zyklus
wurde analysiert. Die Abbildungen 2.42 bis 2.44 zeigen eine Variation der Luftzahl im
transienten Zyklus. Dafiir wurde ein sogenannter » Lambdafaktor« eingefiihrt, der einen
Multiplikator fiir das gesamte Lambda-Sollwertkennfeld darstellt. Dieser Faktor wurde
sowohl am Priifstand implementiert als auch im Simulationsmodell.

Wie bereits in den Stationdrergebnissen beobachtet hat die Verdnderung der Luftzahl
keinen signifikanten Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch (Abbildung 2.42). Mit steigen-
der Luftzahl sinkt jedoch die Abgasriickfiithrrate, was in steigenden Stickoxidemissionen
resultiert. Daher steigen sowohl die Stickoxid-Rohemissionen (Abbildung 2.43) als auch
die Auspuffemissionen (Abbildung 2.44).
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Abbildung 2.42: Spezifischer Kraftstoffverbrauch bei Lambdavariation im transi-
enten Zyklus
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2.6 Optimierung mittels Aufbauvarianten

Nachdem im vorangegangenen Abschnitt gezeigt werden konnte, dass das kombinier-
te Gesamtmodell aus Motormodell und Abgasnachbehandlung in der Lage ist, sowohl
stationiire Betriebspunkte als auch transiente Zyklen hinreichend genau abzubilden,
wird dieses Modell in weiterer Folge dazu verwendet, verschiedene Aufbauvarianten zu
vergleichen und um Optimierungen durchzufiihren.

2.6.1 Varianten Abgasanlage

Wie aus Abbildung 2.23 ersichtlich erreicht das SCR-System die Temperatur, die fiir das
Anspringen der Katalysereaktionen erforderlich ist, erst zu einem sehr spiten Zeitpunkt
im Zyklus. Eine Reduktion der Stickoxide findet erst im letzten Viertel des Zyklus statt,
dann wird jedoch relativ schnell ein Umsatzgrad von zumindest 90 % erreicht.

Ein vielversprechender Ansatz, die Stickoxidemissionen zu verringern ist daher, die
Zeit bis zum Anspringen des SCR-Systems zu verringern, indem die Abgasanlage schnel-
ler aufgeheizt wird. Eine Moglichkeit, dies zu erreichen, ist, die Abgasenergie zu erho-
hen. Das ist jedoch mit einer Verschlechterung des thermischen Wirkungsgrades der
Verbrennungskraftmaschine verbunden, weshalb diese Moglichkeit hier nicht weiter be-
trachtet wird. Im vorliegenden Fall wird mit verschiedenen Mafsnahmen versucht, den
Enthalpieverlust des Abgases entlang der Abgasanlage zu verringern.

Das kann einerseits durch eine Verkiirzung der Abgasanlage erreicht werden und an-
dererseits durch eine bessere Isolierung der Rohrleitungen. Abbildung 2.45 zeigt die
untersuchten Varianten. Die oberste Variante zeigt den bestehenden Aufbau, wie er in

0

HWL

I = (1 G R

Luftspaltisolierung Luftspaltisolierung

( (il

Abbildung 2.45: Untersuchte Varianten der Abgasanlage

Abschnitt 2.4 beschrieben ist. Darunter ist eine Anlage mit reduzierter Rohrlinge ge-
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zeigt. Die beiden letzten Varianten sind mit einer Luftspaltisolierung am Teilstiick direkt
vor dem SCR-Katalysator beziehungsweise iiber die ganze Rohrlinge ausgestattet.

Die Simulationsergebnisse mit dem Gesamtmodell sind in Tabelle 2.5 zusammen-
gefasst. Wie zu erwarten haben die gezeigten Verdnderungen der Abgasanlage keinen
signifikanten Einfluss auf den Verbrauch oder die Rohemissionen. Durch den erhéhten
Wirmeeintrag in den SCR-Katalysator kann jedoch deutlich frither mit der Zudosierung
von Harnstoff-Wasser-Losung und damit mit der Reduktion der Stickoxide begonnen
werden. Die letzte Spalte zeigt eine mehr als eine Minute friihere Startzeit in allen Va-
rianten und bei der Variante » Luftspaltisolierung 11« das beste Ergebnis mit einer um
77s frither gestarteten HWL-Dosierung.

Durch dieses frithere Anspringen des SCR-Systems kdnnen die Stickoxidemissionen
nach Katalysator von 2,4gkWh™! um bis zu 19 % auf 1,94 gkWh~! gesenkt werden.

Spezifischer  Spezifische Spezifische  Startzeit HWL-

Verbrauch NOg-Emis- NO,-Emissi- Dosierung
be sionen roh  onen Auspuff tHWL
gkWh! gkWh! gkWh! s

Basisvariante 237,6 2,97 2,40 1243
Reduzierte 238,1 2,96 2,06 1179
Lange +0,2% —-0,3% —-14% -5,1%
Luftspalt- 237,3 2,96 2,08 1182
isolierung I -0,1% -0,3% —-13% —4.9%
Luftspalt- 237.,8 2,95 1,94 1166
isolierung 1T +0,1% -0,7% -19% —6.2%

Tabelle 2.5: Vergleich der Varianten der Abgasanlage. Ergebnisse im transienten
Zyklus.

2.6.2 AGR-Kiihlung

Wie bereits in Abschnitt 2.5.1 ausgefiihrt konnen durch Abgasriickfithrung die Spitzen-
temperatur wihrend der Verbrennung und damit auch die Stickoxidemissionen gesenkt
werden. Das riickgefithrte Abgas hat jedoch eine erheblich hohere Temperatur als die
Zylinderladung, was den positiven Effekt auf die Stickoxide wieder reduzieren wiirde.
Daher wird durch einen Warmetauscher in der AGR-Leitung die Temperatur des Ab-
gases vor der Einleitung in den Brennraum gesenkt.

Mit dem Gesamtmodell kann nun das Potenzial einer verbesserten AGR-Kiihlung
ermittelt werden. Im Modell wird die mittlere AGR-Temperatur in zwei Stufen weiter
abgesenkt. Die Absenkung betrigt ATacr = —40 K und ATaAgr = —53 K. Eine Tempe-
raturreduktion dieser Grofienordnung lésst sich unter den Bedingungen im Fahrzeug nur
mit grokem Aufwand erreichen, kann aber gut das Potenzial einer solchen Mafnahme
aufzeigen.

Oktober 2016 43



2 Integrierte Betrachtung eines Nutzfahrzeugantriebs

Tabelle 2.6 zeigt die Ergebnisse im transienten Zyklus: Bei einer Absenkung der AGR-
Temperatur um 53 K kénnen die Rohemissionen um 19 % auf 2,41 gkWh~! und damit
auf das Niveau der Auspuffemissionen der Basisvariante reduziert werden. Durch die
geringere Verbrennungstemperatur steigt auch der thermische Wirkungsgrad und der
Verbrauch kann um etwa ein Prozent gesenkt werden.

Einen signifikant negativen Effekt hat diese Mafknahme jedoch auf das Abgasnach-
behandlungssystem: Durch die AGR-Kiihlung wird dem Prozess Abgasenthalpie ent-
zogen und {iber das Kiihlmedium an die Umgebung abgefiihrt. Diese Enthalpie steht
damit nicht mehr zur Aufheizung des SCR-Katalysators zur Verfiigung, weshalb die
Anspringtemperatur deutlich — um bis zu 89 s — spéter erreicht wird. Die Reduktion der
Stickoxide durch das SCR-System liegt dadurch unter 4 % im Gegensatz zu 24 % bei
der Basisvariante.

Spezifischer  Spezifische Spezifische  Startzeit HWL-

Verbrauch NO,-Emis- NO,-Emissi- Dosierung
be sionen roh  onen Auspuff tHWL

gkWh™! gkWh! gkWh! S
Basisvariante 237,6 2,97 2,40 1243
AGR-Temperatur 236.,6 2,53 2,34 1308
ATagr = —40K —-0,4% —15% —-25% +5,2%
AGR-Temperatur 2354 2,41 2,31 1332
ATrqr = —53K —-0,9% —19% -3,8% +7.2%

Tabelle 2.6: Einfluss einer verbesserten AGR-Kiihlung auf Verbrauch und Stick-
oxidemissionen. Ergebnisse im transienten Zyklus.

2.7 Numerische Systemoptimierung

Méchte man mit dem bisherigen Modell Optimierung mit numerischen Methoden betrei-
ben wie zum Beispiel statistische Versuchsplanung (Design of Ezperiments, DoE) [47]
oder Verfahren, die auf heuristischen Algorithmen basieren [48], stoft man mit dem
Simulationsmodell in der beschriebenen Modelltiefe auf Grund der Rechenzeit rasch
an Grenzen. Zur sinnvollen Anwendung der erwdhnten Methoden sind zumindest eini-
ge hundert, besser einige tausend Berechnungsergebnisse erforderlich, diese kénnen mit
dem bisherigen Modell in {iblichen Simulationsumgebungen nicht generiert werden. Da-
her kommt fiir solche Aufgaben eine Methodik zum Einsatz, die auf dem detaillierten
Simulationsmodell basiert, dieses vereinfacht, phdnomenologische durch mathematische
Teilmodelle ersetzt und so die Rechenzeiten dramatisch verkiirzt.
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2.7.1 Erstellung eines Mittelwertmodells

Die Geometrie der Stromungskomponenten des Mittelwertmodells (Mean Value Model)
wurde wesentlich vereinfacht und die physikalischen Zylindermodelle durch einen ein-
zigen Mean Cylinder ersetzt. Die charakteristischen Eigenschaften des Motors wurden
durch neuronale Netze [49] reprisentiert, die definierte Eingangsgrofien wie Einspritz-
menge, Einspritzzeitpunkt, Temperatur Einlasskanal, Driicke in Ein- und Auslasskanal,
AGR-Rate und Drehzahl mit einzelnen Zielgrofen mathematisch verkniipfen [50]. Die
durch neuronale Netze abgebildeten Zielgréfien sind

o Indizierter Mitteldruck
e Reibmitteldruck

e Luftaufwand

e Abgastemperatur

e NO-Emissionen

e N Oy-Emissionen.

Eine schematische Darstellung eines solchen neuronalen Netzes ist in Abbildung 2.46
zu sehen. Zum Trainieren der neuronalen Netze wurden insgesamt 15000 stationdre
Betriebspunkte mit dem Vollmodell gerechnet.

Einspritz-
menge

Einspritz-
zeitpunkt

X 77 />
SSSIFELLS
XN K F
NROSK FBX
LK REMZX o<
SR DHE S
K LS
S XK R 25
ZR2PNERS
XA N
Druck A RA 2R X
Auslasskanal S22 25K R

S S
=\

Temperatur
Einlasskanal

Druck

Einlasskanal Ausgangsgrole

AGR-Rate

Drehzahl

Abbildung 2.46: Schema der eingesetzten neuronalen Netze
Der gesamte Berechnungsprozess zur Darstellung des Verbrennungsprozesses im Zy-

linder ist in Abbildung 2.47 dargestellt. Die Rechenzeit verkiirzt sich durch diesen An-
satz dramatisch, ein transienter Zyklus von 30 min Linge, der im detaillierten Modell
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15h zur Berechnung braucht, wird vom Mean Value Model in 45 min berechnet, also
anndhernd in Echtzeit. Dadurch lésst sich die fiir Optimierungsverfahren erforderliche
Anzahl an Berechnungen in vertretbaren Zeitrdumen bewiltigen.

Reib-
mitteldruck

Indizierter

Mitteldruck Luftaufwand

NO-
Emissionen

Abgas-
temperatur

NO,-
Emissionen

Abbildung 2.47: System der neuronalen Netze

Mit dem wie zuvor beschrieben aufgebauten Mean Value Model wurde zur Validierung
ein transienter, WHTC-basierter Zyklus berechnet. Die Ergebnisse wurden dann den
Ergebnissen mit dem detaillierten Modell und den Messergebnissen gegeniibergestellt.
Abbildung 2.48 zeigt den kumulierten Kraftstoffverbrauch im transienten Zyklus, die
Abbildungen 2.49 und 2.50 die kumulierten Stickoxidemissionen vor und nach dem SCR-
Katalysator. Im Vergleich zwischen Mean Value Model und Messergebnissen zeigte sich
eine zufriedenstellende Ubereinstimmung.
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Abbildung 2.48: Kumulierter Kraftstoffverbrauch im transienten Zyklus. Ver-
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Abbildung 2.49: Kumulierte Stickoxid-Rohemissionen im transienten Zyklus.
Vergleich detailliertes und Mean-Value-Model, Messergebnis
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Abbildung 2.50: Kumulierte Stickoxid-Auspuffemissionen im transienten Zy-
klus. Vergleich detailliertes und Mean-Value-Model, Messergeb-
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2.7.2 Optimierung mithilfe des Mittelwertmodells

Mithilfe dieses Mittelwertmodells kann nun eine Optimierung des Gesamtsystems vorge-
nommen werden. Dazu wurden Parameter gewéhlt, die sowohl direkt den Motorprozess
als auch das Abgasnachbehandlungssystem beeinflussen:

e Lambdamultiplikator
e Ladedruckmultiplikator
e Linge des SCR-Katalysators

Der Lambdamultiplikator und der Ladedruckmultiplikator skalieren die Sollwertkenn-
felder fiir die Luftzahl beziehungsweise den Ladedruck. Auferdem wird die Linge des
SCR-Katalysators variiert.

Fiir diese Parameter als unabhéngige Variablen wurde ein vollfaktorieller (die un-
tersuchten Wertebereiche der einzelnen Parameter werden in gleichméfige Intervalle
geteilt und fiir jede daraus entstehende Parameterkombination wird die Zielgroke be-
rechnet) statistischer Versuchsplan mit insgesamt 720 Simulationsdurchlaufen erstellt.
Die Ergebnisse aus diesen Simulationen wurden zum Trainieren von neuronalen Netzen
verwendet, die ihrerseits als Zielfunktionen fiir Verbrauch und Stickoxidemissionen in
einer modellbagierten Optimierung dienten.

Die Abbildungen 2.51 bis 2.53 zeigen die Abhingigkeit der Zielgréken von der jeweili-
gen unabhéngigen Variable, wihrend die beiden anderen konstant bei ihrem Mittelwert
gehalten werden.
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Abbildung 2.51: Zielfunktionen  fiir  spezifischen  Kraftstoffverbrauch — und
Stickoxid-Auspuffemissionen diber Lambdamultiplikator
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Abbildung 2.52: Zielfunktionen  fiir  spezifischen  Kraftstoffverbrauch — und
Stickozid- Auspuffemissionen iber Ladedruckmultiplikator

Der Lambdamultiplikator hat den groffiten Einfluss auf die Zielgrofen.Der Kraftstoff-
verbrauch steigt merklich mit steigender Luftzahl und hat ein Minimum bei einem etwas
magererenn Wert als bei der urspriinglichen Kalibrierung. Die Stickoxidemissionen stei-
gen mit steigendem Lambda, da mit steigender Luftzahl die Abgasriickfiihrrate sinkt.

Der Ladedruckmultiplikator hat einen kaum merkbaren Einfluss auf Verbrauch und
Emissionen.

Wird die Liange des SCR-Katalysators erhéht, steigt das Katalysatorvolumen. Die
Raumgeschwindigkeit sinkt und damit steigt die Verweildauer der Abgase im Kataly-
sator. Dadurch sinken die Stickoxid-Auspuffemissionen leicht, allerdings steigt mit der
Lange auch der Stromungswiderstand des Katalysators und damit der Kraftstoffver-
brauch.

Mithilfe dieser Zielfunktionen wurde eine Optimierung zur Minimierung des Kraft-
stoffverbrauchs durchgefiihrt unter der Randbedingung, dass die Stickoxid-Auspuffemissionen
kleiner oder gleich der urspriinglichen Variante sein miissen.

Als optimale Parameterkombination hat sich ein Lambdamultiplikator von 1,037 und
ein Ladedruckmultiplikator von 1,47 herausgestellt, wahrend die Katalysatorlinge um
18 % erhoht wurde.

2.7.3 Validierung der Optimierungsergebnisse

Um die Optimierungsergebnisse zu validieren und auferdem die Genauigkeit zu erhéhen,
wurde mit der beschriebenen Parameterkombination ein Zyklus mit dem detaillierten
Modell simuliert.
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Abbildung 2.53: Zielfunktionen  fiir  spezifischen  Kraftstoffverbrauch — und
Stickoxid-Auspuffemissionen iber Katalysatorlinge

Um moglichst viel des vorhandenen Potenzials auszuschépfen, wurde dieses Ergebnis
mit einer Variante aus Abschnitt 2.6 kombiniert. Da wie zuvor schon beschrieben ei-
ne derart leistungsfahige AGR-Kiihlung unter Fahrzeugbedingungen kaum verwirklicht
werden kann, wurde die Variante » Luftspaltisolierung I1« gewéhlt. Die Ergebnisse dieser
Optimierung sind aus Tabelle 2.7 ersichtlich.

Optimierungs-
ergebnis
rbranels ~2,1%
;D(iil;?;(ii:s_ionen —4,9%
itlil(:;(ljlﬁjr_nissionen —4,0%

Tabelle 2.7: Optimierungsergebnis; Validierung mit dem detaillierten Modell

Der spezifische Kraftstoffverbrauch im transienten Zyklus konnte um 2,1 % und die
Stickoxid-Rohemissionen um 4,9 % gesenkt werden. Auch die Stickoxid-Auspuffemissionen
konnten signifikant gesenkt werden und zeigen eine Verbesserung um 4,0 % verglichen
mit der urspriinglichen Variante.
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3 Simulation eines Erdgasantriebs mit
Direkteinblasung

3.1 Projektbeschreibung

Im Rahmen des Forschungsprojektes CULT [51, 52] wurde am Institut fiir Fahrzeugan-
triebe und Automobiltechnik der TU Wien ein Antrieb fiir ein hocheffizientes Fahrzeug
entwickelt. Die Zielvorgabe fiir dieses viersitzige Fahrzeug im Pkw-A-Segment waren
COg-Emissionen unter 50gkm™! im NEFZ. Um dieses Ziel zu erreichen wurde ein
Ultraleicht-Fahrzeug mit einer Gesamtmasse unter 600 kg konzipiert.

Als Antrieb wurde ein erdgasbetriebener Motor ausgewahlt. Im Vergleich zum Be-
trieb mit herkémmlichem Ottokraftstoff erschliefst Methan durch das giinstigere C /H-
Verhiltnis ohne sonstige Mafnahmen Vorteile bei den CQOs-Emissionen von mehr als
20 %. Dariiber hinaus bietet Methan mit einer deutlich hoheren Klopffestigkeit, merk-
lich weiteren Ziindgrenzen und einer besseren Gemischbildung noch weitere Vorteile im
ottomotorischen Betrieb. [1], [53]

Um das gesamte Potenzial von Erdgas als Kraftstoff auszuschépfen, wurde das Fahr-
zeug auf monovalenten Erdgasbetrieb ausgelegt. Ohne Beriicksichtigung eines vollwer-
tigen Betriebs mit Ottokraftstoff [54] kann ein hoheres Verdichtungsverhéltnis gewéhlt
werden, wodurch der thermische Wirkungsgrad steigt. Auferdem kann durch Wegtfall
der Komponenten fiir Benzinbetrieb Gewicht gespart werden. Abbildung 3.1 zeigt den
eingesetzten Motor.

Um das Drehmoment im unteren Drehzahlbereich anzuheben, wurde bei diesem Mo-
tor Erdgas-Direkteinblasung eingesetzt. [55] An der Volllast ist es mit diesem Verfahren
moglich, nur Luft anzusaugen und den Kraftstoff erst nach dem Schliefen des Einlass-
ventils einzublasen. Da anders als bei Gemischansaugung der Kraftstoff wiahrend des
Ansaugvorgangs nicht einen Teil der Luft verdrangt, steigt dadurch der Liefergrad und
damit das Drehmoment. In der Teillast kann durch saugsynchrone Einblasung entdros-
selt werden.

Da nur Luft angesaugt wird, kann ein spiilender Ladungswechsel [56, 57| realisiert
werden, da nicht wie bei gemischansaugenden Motoren ein Teil des Kraftstoffs wahrend
des Ladungswechsels in den Auslasstrakt gelangt und so Verbrauch und Kohlenwas-
serstoffemissionen erhéht. Durch das Spiilen des Brennraums kann die Zylinderfiillung
verbessert werden, da mit dieser Mafsnahme der Restgasgehalt der Ladung minimiert
und auferdem der Betriebspunkt des Verdichters optimiert wird. Beim untersuchten
Motor wurde ein Niederdruck-Einblasverfahren angewendet, bei dem der Kraftstoff mit
etwa 8...20 bar eingeblasen wird. Dadurch kann die Tankkapazitit des Fahrzeugs besser
ausgeniitzt werden.
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3 Simulation eines Erdgasantriebs mit Direkteinblasung

Abbildung 3.1: CULT-Antrieb, CAD-Rendering.

Als Basismotor diente ein kleinvolumiger aufgeladener Dreizylindermotor, wie er in
japanischen Kei-Cars verwendet wird. Abbildung 3.2 zeigt die fiir den direkteinblasen-
den Erdgasbetrieb modifizierten Komponenten.

Der Zylinderkopf wurde modifiziert, um die Erdgasinjektoren aufnehmen zu kénnen.
Ein fiir Erdgas ausgelegter Druckregler versorgt iiber eine gemeinsame Druckleitung
die Injektoren. Ein Kunststoffsaugrohr ersetzt aus Bauraum- und Gewichtsgriinden das
Seriensaugrohr aus Aluminium. Der Verstellmechanismus der Einlassnockenwelle der
Saugmotorvariante wurde an den Zylinderkopf der turboaufgeladenen Variante ange-
passt. Das Verdichtungsverhéltnis wurde durch modifizierte, verstirkte Kolben erhoht.
Gemeingsam mit verstidrkten Pleueln erlauben sie eine Steigerung des Spitzendrucks von
80 auf 100 bar. Hochleistungsziindspulen stellen die gesteigerte Ziindenergie bei Erdgas-
betrieb mit erhohter Verdichtung bereit.

Tabelle 3.1 zeigt die wesentlichen Kenngrofen des eingesetzten Motors.
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3.2 Verbrennungsmodell

Abbildung 3.2: CULT-Motor: Modifizierte Baugruppen, CAD-Rendering.

3.2 Verbrennungsmodell

3.2.1 Theoretische Grundlagen

Wie bereits in Abschnitt 2.2 ausgefiihrt ist in einem transienten Modell der Einsatz
eines phinomenologischen Verbrennungsmodells notwendig, das auch aufserhalb der fiir
die Abstimmung des Modells verwendeten Messpunkte in der Lage ist, den Brennverlauf
hinreichend genau vorherzusagen.

Im vorliegenden Fall der vorgemischten Verbrennung des Erdgas-Otto-Brennverfahrens
wurde ein mischungskontrolliertes Verbrennungsmodell angewandt [11, 22, 58]. Folgende
vereinfachende Annahmen sind hier zuléssig [22]:

Zylinderzahl 3
Ventile/Zylinder 4

- DOHC,
Ventiltrieb Einlassphasensteller
Hubraum 658 mm?>
Bohrung 60,4 mm
Hub 68 mm
Verdichtungsverhaltnis 13,6

Tabelle 3.1: CULT-Motor; wesentliche Motorkenngréifien
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3 Simulation eines Erdgasantriebs mit Direkteinblasung

(1) Luft, Kraftstoff und Restgas sind im Anfangszustand vollstindig homogen durch-
mischt.

(2) Die Reaktionszone, in der die Verbrennung stattfindet ist klein verglichen mit
dem Brennraumvolumen; die fortschreitende Flammenfront wird zwar durch die
turbulente Stromung stark gefaltet und verschachtelt (s. Abbildung 3.3), ist jedoch
infinitesimal diinn.

(3) Der Inhalt des Brennraums wird in eine verbrannte und eine unverbrannte Zone
aufgeteilt, die durch die Flammenfront getrennt werden.

Unburned

Abbildung 3.3: Mischungskontrolliertes Verbrennungsmodell: Ausbreitung der
Flammenfront [22].

Die Umsetzung dieses Modells beruht auf [59, 60, 61]. Die Flammenfront breitet
sich vom Ziindfunken ausgehend kugelférmig aus. Durch die turbulente Strémung bil-
det sich eine zerkliiftete Oberfliche aus, die gegeniiber der Kugeloberfliche deutlich
vergrofert ist. In Abbildung 3.4 (Detail X) ist die Verbindung vieler laminarer Flam-
men in der Reaktionszone dargestellt, wodurch die Flammenfront die Geschwindigkeit
der turbulenten Flamme erreicht. An der Brennraumwand erlischt die Flamme durch
Quenching-Effekte, die Brennraumgeometrie inklusive Ziindkerzenposition ist daher fiir
dieses Modell erforderlich.

Zunéchst wird wieder auf die theoretischen Grundlagen eingegangen, soweit das fiir
die Kalibrierung des Modells erforderlich ist. Im néchsten Schritt (Abschnitt 3.2.2)
werden Untersuchungen zur laminaren Flammengeschwindigkeit vorgestellt; die ver-
schiedenen Ansitze aus der Literatur werden zur Verwendung im Entrainment-Modell
aufbereitet und anschlieffend in das Verbrennungsmodell implementiert und die Ergeb-
nisse verglichen (Abschnitt 3.2.3).

Ausbreitung der Flammenfront Die Ausbreitung der Flammenfront ergibt sich durch
das Einbringen (Entrainment) von unverbrannter Ladung. Die Kontinuitatsgleichung
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3.2 Verbrennungsmodell

ergibt:
Me = puAeve. (3.1)

Dabei bedeutet me den eingebrachten Ladungsmassenstrom, p, die Dichte der unver-
brannten Zone, A die Fliche der Flammenfront und v, die Einbringgeschwindigkeit.
Diese 1asst sich darstellen als

Ve = U] + Ut (3.2)

mit der laminaren Flammengeschwindigkeit v; als Diffusionskomponente und der tur-
bulenten Flammengeschwindigkeit vy als konvektiver Komponente.

| Detail X

verbrannte Zone X unverbranntes Endgas

Abbildung 3.4: Mischungskontrolliertes Verbrennungsmodell: schematische Dar-
stellung [11]. Das Bezeichnungsschema im Text weicht teilweise
von [11] ab; die laminare Flammengeschwindigkeit ist hier mit
vy bezeichnet, die Taylorlinge (oder Mikrolinge) mit L.

Abbildung 3.3 zeigt die Mikrostruktur der einzelnen Turbulenzballen mit der cha-
rakteristischen Linge [;. Diese charakteristische Lange ist {iber folgende Funktion mit
der Taylorlinge Ar, die die Spannung mit der Turbulenzintensitit in Beziehung setzt,
verkniipft [59]:

L
vV Ret

mit der turbulenten Reynoldszahl Re und der Konstanten C). Mit Hilfe der Taylorlinge
wird die charakteristische Verbrennungszeit 7 definiert:

Ar = Cy (3.3)

AT
=4

T

(3.4)

Die gesamte zu einem Zeitpunkt ¢; nach der Ziindung verbrannte Masse m, errechnet
sich nach [61] zu:

t1 _
my = / (1 — e*%) puAevedt = me — Ty (3.5)
0

mit der gesamten zum Zeitpunkt ¢; eingebrachten Masse

t1
me:/ puAevedt (3.6)
0
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3 Simulation eines Erdgasantriebs mit Direkteinblasung

und der Massenumsatzrate

1 t t1—t
My = / e 7 pudevedt. (3.7)
0

T

Nach [61] wird hier eine exponentielle Verteilung der Brenndauern der einzelnen Tur-
bulenzballen angenommen, um die frithe Flammenausbreitung besser abzubilden. Zu
Beginn der Flammenausbreitung dominiert die laminare Flammengeschwindigkeit den
Vorgang des Masseneintrags in die Flammenfront. Die turbulente Flammengeschwin-
digkeit wird daher nach [59] wie folgt ausgedriickt:

1
v=Co [1—- ——|. (3.8)

7‘2
1+ Cizr

mit der Turbulenzintensitit v’, dem Radius der Flammenfront r¢ und den Konstan-
ten Cy und Cy. Mit Hilfe dieser beiden Konstanten und Cy wird das Modell wie in
Abschnitt 3.2.3 beschrieben kalibriert.

3.2.2 Untersuchungen zur laminaren Flammengeschwindigkeit

Als wesentliche Komponente zur Flammenausbreitung fehlt demnach noch die laminare
Flammengeschwindigkeit. Fiir herkémmliche Ottokraftstoffe hat sich hierbei ein Ansatz
wie in [11] oder [22] bewahrt (Gleichungen 3.9, 3.11-3.13). Fiir Methan gibt es keine
vergleichbar gesicherten Ansitze, weshalb im folgenden Abschnitt verschiedene in der
Literatur verfligbare Ergebnisse zur laminaren Flammengeschwindigkeit so aufbereitet
werden, dass sie im verwendeten Verbrennungsmodell eingesetzt werden kénnen. Im
nachsten Schritt werden die verschiedenen Ansitze dann miteinander verglichen und
der am besten geeignete wird fiir die weiterfithrenden Untersuchungen ausgewihlt.
Die laminare Flammengeschwindigkeit wird in [62] und [63] durch eine Gleichung der

Form
) ()
v =9 | =— — 3.9
O<Tuo Po (3.9)

Ty >°‘ ( Pu )5’)
U = v — — 3.10
— (Tuo - (3.10)

angendhert. Darin sind die laminare Flammengeschwindigkeit bei Referenzbedingungen
V)9, der isobare Temperaturexponent o und der isotherme Druckexponent 3 beziehungs-
weise der Dichteexponent 3, Funktionen von Kraftstoffart und Luftzahl A. T, ist die
Temperatur der unverbrannten Zone, Ty die Temperatur der unverbrannten Zone bei
Referenzbedingungen, p ist der Zylinderdruck, pg der Zylinderdruck bei Referenzbedin-
gungen, py ist die Dichte der unverbrannten Zone und pyg die Dichte der unverbrannten
Zone bei Referenzbedingungen.

sowie in [64] durch
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3.2 Verbrennungsmodell

Fiir vjg, o und § werden fiir Benzin in [62] folgende Abhéngigkeiten verwendet:
v = 30,554,921 —1,21)2 (3.11)

a = 240271\ (3.12)
B = —0,357+0,14\"277, (3.13)

48 T T

46 Benzin (Rhodes) [
44 Methan (Liao) |

-1

42
40 -~ ——

3 / N
2 / AN
32 ' \\

30
28
26 N\
24
22
20

18+— : : : - - : -
06 07 08 0,9 1,0 1,1 1,2 1,3 1,4

Luftzahl x

—

Laminare Flammengeschwindigkeit

bei Referenzbedingungen vlo/cm s

Abbildung 3.5: Laminare Flammengeschwindigkeit bei Referenzbedingungen fiir
Benzin [62] und Methan [63]

Abbildung 3.5 zeigt eine Gegeniiberstellung der laminaren Flammengeschwindigkeit
bei Referenzbedingungen fiir Benzin [62] und Methan [63] in Abhéngigkeit von der
Luftzahl. Aufféllig ist hier die unterschiedliche Lage der Maxima: Wihrend die grofte
Flammengeschwindigkeit bei Benzin bei A = 0,83 auftritt, verschiebt sich das Maximum
bei Methan zu magereren Gemischen, ndmlich A = 0,96.

Fiir die durchgefiihrten Untersuchungen zu einem Erdgas-Brennverfahren kénnen die
Beziehungen Gleichung (3.11) bis Gleichung (3.13) fiir die laminare Flammengeschwin-
digkeit von Benzin nicht verwendet werden. Beitrége zur Beschreibung der laminaren
Flammengeschwindigkeit von Methan finden sich unter anderem bei Liao [63], Meth-
galchi [64] und Gu [65].

Liao und Gu verwenden einen Ansatz der Form 3.10 mit den Referenzbedingungen
po = lbar und Ty = 300K, wihrend Methgalchi die laminare Flammengeschwindig-
keit durch Gleichung (3.9) mit den Referenzbedingungen py = 1atm = 1,013 bar und
Ty = 300K annghert. In [63] wird die laminare Flammengeschwindigkeit bei Referenz-
bedingungen durch ein Polynom dritter Ordnung angenéhert:

v = —177,43¢% + 340,77¢% — 123,666 — 0,2297. (3.14)
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Methgalchi [64] hingegen verwendet folgendes Polynom vierter Ordnung:
v = —56,2¢% + 40,794° + 74,88¢% — 34,92¢ + 11,64. (3.15)

Dabei entspricht das in der englischsprachigen Literatur gebriuchliche Aquivalenzver-
héltnis ¢ dem Kehrwert der Luftzahl .

Die Messwerte fiir die laminare Flammengeschwindigkeit bei Referenzbedingungen
aus |65] sind in Tabelle 3.2 dargestellt. Zur Anndherung wird wie in [64] ein Polynom

Aquivalenz- Laminare
verhiltnis  Flammengeschwindigkeit

) vyp/cm s

0,6 11,9

0,7 20,5

0,8 26,0

0,9 34,4

1,0 35,9

1,1 36,8

1,2 31,4

Tabelle 3.2: Messwerte der laminaren Flammengeschwindigkeit bei Referenzbedin-
gungen fir verschiedene Werte des Aquivalenzverhdilinisses aus [65]

vierter Ordnung gewéhlt:
vio = cadt + c30° + 20> + 10 + ¢p. (3.16)

Die Koeffizienten cg . .. c4 der Gleichung (3.16) werden mit der Gaufsschen Methode der
kleinsten Fehlerquadrate bestimmt [66]: Das Gleichungssystem

vg=¢- ¢ (3.17)
oder
V10,1 1 ¢ ¢1 ¢f o]
V10,2 1 ¢o &3 ¢35 o3 Co
V10,3 1 ¢3 ¢35 &3 ¢4 c1
voa | =1 oa &7 #3 91| | (3.18)
V10,5 1 ¢5 @2 @3 of c3
V10,6 1 ¢6 o5 oF & c4
V10,7 1 ¢7r ¢2 ¢2 o¢F

fiihrt unter der Bedingung

n

Q(Co, ceey 04) = Z [U]()’i — (C4¢§l + ... +cag+ co)]2 — min (319)
=1

(2

60 B16016



3.2 Verbrennungsmodell

iiber die Normalengleichung

R R (3.20)
auf das Gleichungssystem
7,000 6,300 5,950 5,859 5,973 o 196,900
6,300 5,950 5,859 5,973 6,263 c1 187,310
5,950 5,859 5,973 6,263 6,715 | - | ca | = | 184,477 (3.21)
5,859 5,973 6,263 6,715 7,330 c3 187,132
5,973 6,263 6,715 7,330 8,116 c4 194,574
mit seinen Lésungen
cg = —43,341
c1 = 74,508
ca = 45,521
c3 = —11,395
cy = —28,998.

Die Gleichung der Regressionskurve lautet damit

v = —28,998q54 —11 395¢3 + 45,5212 + 74,508¢ — 43,341

1 1 (3.22)
= —28,998 —11 395* + 45,521 — + 74’508X —43,341.

2 A3 A2
In Abbildung 3.6 sind die verschiedenen Ansétze fiir die laminare Flammengeschwin-
digkeit bei Referenzbedingungen in Abhéngigkeit von der Luftzahl gegeniibergestellt.
Die beiden Exponenten a und  werden in [63] wie folgt angegeben:

1
a=5 75? 12’15X + 7,98 (3.23)

= 2 —1,473. .24
5= 0925 vl A AT3 (3.24)
In [64] werden die in Tabelle 3.3 gezeigten Messwerte any und B,y — abhéngig vom

Aquivalenzverhiltnis ¢ — angegeben. Durch diese Punkte wird eine Ausgleichskurve der
Form

1 1
a:ag¢2+a1¢)+a0:a2ﬁ+alx—l—ao (3.25)
beziehungsweise
1
Bp = bqu + b1+ by = b2 2 + blx + bo (326)

gelegt. Die Koeffizienten ag . .. as und by . . . by der Gleichungen 3.25 und 3.26 werden wie
zuvor mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate bestimmt: Das Gleichungssystem

N = ¢ - a (3.27)
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Abbildung 3.6: Laminare Flammengeschwindigkeit bei Referenzbedingungen fiir
Methan aus [63], [64] und [65]. Die Messwerte und die zugeho-

rigen Ausgleichskurven sind durch gleiche Farbe gekennzeichnet.

fithrt unter der Bedingung Q(ag, a1, a2) — min zu den Losungen

ag = 7,19
ap = —11,775
az = 5,875.

Analog ergeben sich die Koeffizienten fiir 3, zu

by = —3,26
by = 6
by = —3.

Aquivalenz- Isobarer Temperatur-  Dichte-

verhéltnis exponent exponent
o am BpM
0,8 1,53 -0,38
1,0 1,29 -0,26
1,2 1,52 -0,38

Tabelle 3.3: Exponenten der laminaren Flammengeschwindigkeit fiir verschiedene
Werte des Aquivalenzverhdltnisses aus [64]
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Damit lauten die Regressionsgleichungen

1 1
o = 5875¢% —11,775¢ + 7,19 = 5’875ﬁ — 11’775X + 7,19 (3.28)
1 1
B, = —3¢>+64—3,26= ~33 + 65 —3,26. (3.29)
3,0 T T T
28 Benzin (Rh_odes) ||
= Methan (Liao)
S 26 = - Methan (Methgalchi) | |
s = == Methan (Gu)
S 24
2 \
S22 :
2 \ o
g 2,0 ‘\ { ;7 -
E- 1,8 AN \\‘ 4';/
[ ’ N L4
o \\ \‘\s P> ‘/
¢ 16 NN s ~—
3 A it
g 14 ~ b -
= T~ o -7
1,2
1,0 T T T T . . . T
0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 11 1,2 1,3 1,4
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Abbildung 3.7: Isobarer Temperaturezponent fiir Benzin ([62]) und Methan ([63],
[64], [65])

In [65] sind die in Tabelle 3.4 eingetragenen Messwerte fiir die Laminare Flammenge-
schwindigkeit fiir ein Aquivalenzverhiltnis von ¢ = 1 angegeben. Um die Koeffizienten
der Ausgleichsfunktion Gleichung (3.9) zu bestimmen, wird diese zunéchst in ein linea-
res Problem tibergefiihrt:

T,
Inv; =Invgy + aln <u) + fBln <p> (3.30)
Two Po

Wie zuvor wird die Methode der kleinsten Fehlerquadrate angewandt. Ausgangspunkt

ist das Gleichungssystem
Y=X 'K (3.31)

mit den unabhéngigen Variablen X; = In (:,Zl“o> und Xs = In (p%), der abhéngigen
Variablen Y = Inwv; und den Koeffizienten K7 = Invyg, Ko = o und K3 = 3, also

Y; 1 X1 Xy

Ys 1 Xo1 Xoo Inwg
=1 e (3.32)
. . . . /8

Yig 1 Xig1 Xigpe
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Abbildung 3.8: Isothermer Druckexponent fir Benzin ([62]) und Methan ([635],
[65]), Dichteexponent fir Methan ([64])

beziehungsweise
0,144 1 297 10
0,320 1 404 5 In vy
, =1|. . I o . (3.33)
0,150 1 302 10
Die entsprechende Normalengleichung lautet
XxT.x K=xT.v (3.34)
oder
18,000 2,815 23,472 In vy —22,692
2,815 0,698 3,619 | - o = | —3,112 (3.35)
23,472 3,619 47,353 B —35,958

mit der Losung

Invyy = —1,024
a = 1,614
8 = —0,375.

Damit lautet die Funktion fiir die laminare Flammengeschwindigkeit bei ¢ = A =1

T 1,614 p -0,375
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Temperatur  Druck Laminare
d. unverbr. Z. Flammengeschw.
Tu/K p/bar uy/ms1
297 10 0,144
404 5 0,320
404 1 0,567
401 10 0,238
301 ) 0,201
360 1 0,473
356 10 0,205
404 1 0,561
360 1 0,503
350 5 0,263
359 5 0,274
359 10 0,206
301 1 0,368
397 5 0,313
301 1 0,358
301 2 0,190
402 10 0,234
302 10 0,150

Tabelle 3.4: Messwerte der laminaren Flammengeschwindigkeit fiir ¢ = 1 aus [65]

Die Werte fiir die anderen verfiigharen Aquivalenzverhiltnisse ergeben sich durch
analoge Vorgangsweise und sind in Tabelle 3.5 zusammengefasst.

Analog zu Gleichung (3.25) bis Gleichung (3.29) werden folgende Ausgleichsfunktio-
nen fiir & und § abhingig von ¢ beziehungsweise A bestimmt:

1 1

o = 11,175¢2 — 22,545¢ + 12,984 = 1117555 — 22,545 + 12,984 (3.37)
1 1

B = —2525¢2 + 52156 — 3,065 = 2,525 + 5,215 — 3,065 (3.38)

Die entsprechenden Kurven sind in Abbildung 3.7 und Abbildung 3.8 den Daten fiir
Benzin aus [62] und fiir Methan aus [63] und [64] gegeniibergestellt.

In [65] ist ein weiterer Ansatz auf physikalischer Basis angefiihrt. Dieser Ansatz hat
die Form

075’7 E

e _

v = e( 2Rme> (339)
Pu

mit der Aktivierungsenergie F, der universellen Gaskonstante Ryund der empirischen

Konstanten + sowie der adiabaten Flammentemperatur 73,. Diese wird im relevanten

Bereich von p, Ty, und ¢ bzw. A durch folgende Ausgleichsfunktion zweiter Ordnung
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Aquivalenz- Lam. Flammen- Isobarer Temperatur-  Dichte-

verhiltnis  geschw. bei Ref. exponent exponent
¢ vip/ms™! am BoM
0,8 0,260 2,100 -0,509
1,0 0,359 1,614 -0,375
1,2 0,314 2,022 -0,443

Tabelle 3.5: Konstanten der laminaren Flammengeschwindigkeit fiir verschiedene
Werte des Aquivalenzverhiltnisses abgeleitet aus [65]

angendhert, um diesen physikalischen Ansatz im Verbrennungsmodell einsetzen zu kén-
nen.

T, = f(¢, Tu, p) = cod*+csTa+crp*+cgTup+csdp+cadTu+czp+caTy+ciptco (3.40)

Die Werte fir die Koeffizienten cg . .. cg werden mit Hilfe der in [65] angefiihrten Mess-
werte bestimmt, die in Tabelle 3.6 zusammengefasst sind.

Mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate wird wieder die Ausgleichsfunktion
bestimmt. Die Normalengleichung 3.34 mit

1L pp Tuy &1 01Tun dipr Taipr p7 T2, &%

1 ps Tuz ¢2 02Tuz dop2 Tuope p3 T2, 63
x= |, 0 U h Tmme T onEm te e e (3.41)
1 pn Tu,n (Z)n (z)nTu,n ¢npn Tu,npn p% Tlin ¢%

fithrt auf folgende Losungen fiir die Koeffizienten von Gleichung (3.40):

o = —26204
o = 2,2874

ey = 0,8840

cs = 89095

ci = —0,04576
cs = 0,4422

e = 0,01010

cr = —0,3575

cs = —0,0003926
co = —4278,1.

Die Kurven von Ti, bei p = 1bar sind in Abbildung 3.9 beispielhaft fiir verschiedene
Werte von Ty, iiber ¢ aufgetragen und mit den Werten aus [67] verglichen.
Die anderen Parameter fiir Gleichung (3.39) sind in Tabelle 3.7 zusammengefasst. |65]
E

Zur Verwendung im numerischen Verbrennungsmodell werden fiir 7~ und v wiederum
m

66 B16016



3.2 Verbrennungsmodell

Aquivalenz- Temperatur Druck Adiabate
verhéltnis  der unverbr. Z. Flammentemperatur
1) T./K p/bar Ty, /K
0,8 300 1 1998
1 301 1 2227
1,2 300 1 2133
0,8 358 1 2036
1 360 1 2253
1,2 360 1 2169
0,8 402 1 2062
1 404 1 2273
1,2 403 1 2198
0,8 302 5 2000
1 301 5 2258
1,2 300 5 2137
0,8 358 5 2041
1 350 5 2289
1,2 355 5 2178
0,8 401 5 2071
1 404 5 2309
1,2 404 5 2208
0,8 310 10 2004
1 297 10 2267
1,2 300 10 2137
0,8 358 10 2045
1 356 10 2300
1,2 359 10 2179
0,8 404 10 2075
1 401 10 2326
1,2 402 10 2208

Tabelle 3.6: Werte fiir die adiabate Flammentemperatur aus [65]
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Abbildung 3.9: Adiabate Flammentemperatur aus Gleichung (3.40) und aus [67]

Ausgleichsfunktionen bestimmt:

—— =f(p)=ro+rlnp+r2In’p (3.42)
Ry,
mit
ro = 12530
r1 = 6407
ro = —1471
und
v=fpTy) =gsln’p+golnp+ 1T + go (3.43)
mit
go = 3,0063
g1 = 0,002719
go = 4,1756
g3 = —0,7320.

Die Ausgleichsfunktionen fiir % und v sind in Abbildung 3.10 und Abbildung 3.11
zusammen mit den Werten aus [65] dargestellt.

Abschliefsend werden die verschiedenen Modelle fiir die laminare Flammengeschwin-
digkeit in Abbildung 3.12 bei verschiedenen Bedingungen gegeniibergestellt. Die durch-

gezogenen Kurven stellen das Modell von Liao [63] dar, strichliert das empirische Modell
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3.2 Verbrennungsmodell

Druck Temperatur Reduzierte Empirische
der unverbr. Z. Aktivierungsenergie Konstante
p/bar T,/K }fm K y
1 300 12530 3,811
1 358 12530 3,995
1 400 12530 4,092
) 300 19030 8,674
5 358 19030 8,797
5 400 19030 8,893
10 300 19480 9,531
10 358 19480 9,724
10 400 19480 9,846

Tabelle 3.7: Parameter fir Gleichung (3.39) aus [65]

von Gu [65], punktiert das physikalische Modell von Gu [65] und strichpunktiert das
Modell von Methgalchi [64]. Die mittlere (schwarze) Gruppe entspricht den Referenz-
bedingungen, die obere (rote) Gruppe erhohter Temperatur T, = 360 K und die untere
(blaue) Gruppe erhéhtem Druck p = 5 bar.

Restgaseinfluss Fiir Benzin ist in [62] die Abh#ngigkeit der laminaren Flammenge-
schwindigkeit vom Restgasgehalt xgrg durch

vi(ZrG)
lvl(lgf - (1 —a- x§G> (3.44)

mit den Koeffizienten a = 2,06 und b = 0,773 angegeben. Der Restgaseinfluss bei
Methan wird in [63] wie folgt beriicksichtigt:

vi(zra)
vi(0)
Die Koeffizienten werden angegeben mit co = 5,4825, ¢c; = —4,1988 und ¢g = 0,9952. In
|64] und [65] finden sich keine Angaben zu Versuchen mit verdiinnten Proben. Abbil-
dung 3.13 zeigt die Abhéngigkeit der laminaren Flammengeschwindigkeit vom Restgas-
gehalt bei Methan nach Gleichung (3.45) (durchgezogen) im Vergleich mit den Werten
fiir Benzin nach Gleichung (3.44) (strichliert).
Die verschiedenen Ansitze fiir die laminare Flammengeschwindigkeit und den Rest-
gaseinfluss werden im folgenden Abschnitt gegeniibergestellt.

= czxZRG + c17RG + 0. (3.45)

3.2.3 Auswahl des Modells fiir die laminare Flammengeschwindigkeit und
Kalibrierung des Verbrennungsmodells

Zur Integration der Gleichungen 3.1 und 3.7 miissen demnach drei Konstante bestimmt
werden [59]: Die Proportionalitdtskonstante Cs zwischen der turbulenten Flammen-
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Abbildung 3.10: Reduzierte  Aktivierungsenergie.  Ausgleichsfunktion  Glei-
chung (3.42) und Werte aus [65]

geschwindigkeit und der Turbulenzintensitéit, die Konstante Cy, die den Einfluss der
turbulenten Flammengeschwindigkeit in der ersten Phase der Flammenausbreitung be-
stimmt und C), das die charakteristische Liénge zur Taylorldnge korreliert.

Die Bewertung der verschiedenen Parametersétze erfolgte wie in 2.3 beschrieben.
Abbildung 3.14 vergleicht einen gemessenen (durchgezogen) und zwei mit unterschied-
lichen Parametersitzen simulierte Brennverliufe im Betriebspunkt n = 2500 min~*,
pe = 1b5bar. Die strichpunktierte Kurve zeigt einen »schlechten« Parametersatz mit
grofer Abweichung (Qp g = 0,022), die strichlierte Kurve einen »guten« Parameter-
satz mit geringer Abweichung (Qp gz = 0,002).

Mit den gewahlten Parametern wurde ein Testplan nach der Latin- Hypercube-Methode
erstellt [23]. Innerhalb der gewidhlten Parametergrenzen wurden 1000 verschiedene Pa-
rametersitze definiert, mit denen in jedem Betriebspunkt ein Brennverlauf bestimmt
wurde. Die verwendeten Betriebspunkte sind aus Abbildung 3.15 ersichtlich.

Diese Prozedur wurde fiir alle vier verschiedenen Flammengeschwindigkeitsmodelle
durchgefiihrt. Zur Bewertung der unterschiedlichen Ansétze wurde zunéchst fiir jeden
Ansatz ein Parametersatz ermittelt. Die Ergebnisse sind in Tabelle 3.8 dargestellt.

Mit diesen Parametersitzen wurde eine Simulation der Betriebspunkte aus Abbil-
dung 3.15 durchgefiihrt. Der arithmetische Mittelwert von @Bdiff iiber alle Betriebs-
punkte wurde als Kriterium herangezogen. Die entsprechenden Werte sind in Tabelle 3.9
zusammengefasst.

Hier fillt auf, dass die drei empirischen Ansétze eine dhnliche Modellqualitét liefern,
wihrend das physikalische Modell merklich grofere Abweichungen zeigt. Insgesamt zeigt
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Abbildung 3.11: Konstante ~. Ausgleichsfunktion Gleichung (3.43) und Werte
aus [65]

Modell Gleichungen Cs Cx Ch

Liao 3.14, 3.23, 3.24 1,227 2,195 1,008
Gu empirisch 3.22, 3.37, 3.38 1,194 1,913 0,977
Gu physikalisch  3.39, 3.42, 3.43 1,687 1,878 1,862
Methgalchi 3.15, 3.28, 3.29 1,055 2,180 1,130

Tabelle 3.8: Parametersditze des Erdgas-Verbrennungsmodells mit verschiedenen
Ansdtzen fir die laminare Flammengeschwindigkest

der Ansatz von Liao den geringsten Fehler iiber den gesamten Betriebsbereich.

Abschlieend wurde eine weitere Modellvariante kalibriert, um die Terme zur Be-
riicksichtigung des Restgaseinflusses nach Gleichung (3.44) und Gleichung (3.45) zu
vergleichen. Wie aus der Darstellung in Abbildung 3.13 ersichtlich, unterscheiden sich
die beiden Varianten in geringem Ausmaf und auch das Ergebnis des Modellvergleichs
zeigt nur einen geringen Unterschied. Das Ergebnis von 0,00353 fiir den Mittelwert der
Abweichung mit Gleichung (3.44) ist geringfiigig schlechter als mit Gleichung (3.45).
Abbildung 3.16 zeigt einen Vergleich der Einzelabweichungen in allen Betriebspunkten
dieser zwei Modellvarianten iiber dem Restgasgehalt; es lisst sich keine Tendenz der
Abweichungen {iber dem Restgasgehalt erkennen.

Die Rechenzeiten mit den beschriebenen Ansétzen lassen keine signifikanten Unter-
schiede erkennen. Fiir die weiteren Untersuchungen wird daher das Modell fiir die Flam-
mengeschwindigkeit nach Liao mit den Gleichungen 3.14, 3.23, 3.24 und 3.45 verwendet.
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Abbildung 3.12: Vergleich der verschiedenen Modelle fiir die laminare Flammen-

geschwindigkeit bei unterschiedlichen Bedingungen

Modell Mittelwert
der Abweichung

Liao 0,00351

Gu empirisch 0,00359

Gu physikalisch 0,00681

Methgalchi 0,00375

Tabelle 3.9: Ergebnis der Kalibrierung des Erdgas-Verbrennungsmodells mit ver-
schiedenen Ansdtzen fir die laminare Flammengeschwindigkeit
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Abbildung 3.13: Vergleich der Ansdtze fiir den Restgaseinfluss auf die laminare
Flammengeschwindigkeit fiir Benzin [62] und Methan [63].
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triebspunkt 2500 min~! /15 bar

Oktober 2016



3 Simulation eines Erdgasantriebs mit Direkteinblasung

22

-
4

16 Py D

14

12

10

Effektiver Mitteldruck p_/bar

o
000 © 0 0 ¢
100 0—0—0—0—0

0 1 1 1 1 T 1
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500

Drehzahl n/min”

Abbildung 3.15: Zur Kalibrierung verwendete und als Messung vorhandene Be-
triebspunkte

0,010 I I
O Rhodes
<© Liao
s
(e
e}
5 o)
<
8]
K]
= %
e
<
[+]
(¢ 0]
O o
<O
0,000

0,00 0,02 0,04 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16

Restgasgehalt x.
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den Restgaseinfluss
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3.3 Auslegung des Motorkonzepts

3.3.1 Detailliertes Motormodell

Zur Auslegung des Motorkonzepts und zur Optimierung des Antriebssystems wurde
mit dem in den vorhergehenden Abschnitten beschriebenen Verbrennungsmodell ein
detailliertes Motormodell in der Simulationssoftware GT-Suite aufgebaut, das neben
den Modellen fiir die Zylinder den gesamten Luftpfad enthilt. Ein Uberblick iiber das
Modell ist in Abbildung 3.17 dargestellt. Mit Hilfe dieses Modells wurden Parameter
und Komponenten wie Saugrohr, Verdichtung, Turbolader und Steuerzeiten ausgelegt.
In weiterer Folge wird auf die Untersuchungen zur Auswahl des Abgasturboladers sowie
zur Steuerzeitenoptimierung (Atkinson-Zyklus) eingegangen.

Regelung B o o W e
Regelung  Ziindzeitpunkt - i

Drosselklappe @

Py
VLY TIM-1

5

oy
VLY_TIM_ASYM
1
Rl
|4
rdfe-1 o VLY_TIM-2

VLV_TIM_ASYM
B

VLV_TIM-3

o = Tty o i - T I]?egelung
@ ) Wastegate

)
= & = 2
ks v
[} [} o =] {
= Tt = L _F = | 5
| sor-1 iuri[e{

L

turbine- 8%
sutlet-2

Abbildung 3.17: Simulationsmodell des CULT-Motors, G'T-Suite Bildschirmfoto.

Zunichst soll in diesem Abschnitt gezeigt werden, dass das Modell in der Lage ist,
die fiir die folgenden Untersuchungen wesentlichen Motorkennwerte ausreichend genau
und in Abhé&ngigkeit von den relevanten Parametern wiederzugeben. Dazu werden die
Simulationsergebnisse fiir eine Basiskonfiguration des Motors den entsprechenden Mess-
werten dieser Kennwerte gegeniibergestellt.

Die ersten beiden Diagramme zeigen einen Vergleich von Messdaten und Simulati-
onsergebnissen von effektivem Mitteldruck (Abbildung 3.18) und spezifischem Kraft-
stoffverbrauch (Abbildung 3.19) bei Volllast. Die Ubereinstimmung liegt innerhalb der
geforderten Grenze von +£3% Abweichung.

Um das Verhalten des Abgasturboladers im Modell in ausreichender Genauigkeit wie-
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Abbildung 3.18: Effektiver Mitteldruck bei Volllast; Vergleich von Messung und
Simulation. Die strichlierten Linien zeigen ein +3% Intervall
um die Messdaten an.

dergeben zu kénnen, miissen die Verhéltnisse im Turbineneintritt den realen Verhéltnis-
sen entsprechen. Abbildung 3.20 und Abbildung 3.21 zeigen die Werte von Druck und
Temperatur vor Turbine.

Die Aufgabe der eindimensionalen Strémungskomponenten des Modells ist es, die
Bedingungen im Zylinder bei Einlassschluss richtig zu bestimmen. Mit diesen Anfangs-
bedingungen ist das nulldimensionale Verbrennungsmodell, das in den vorangegangenen
Abschnitten beschrieben wurde, in der Lage, einen Brennverlauf zu berechnen, aus dem
sich der entsprechende Zylinderdruckverlauf ergibt. Brennverlauf und Zylinderdruck aus
der Simulation sind in den Abbildungen 3.22 bis 3.25 dargestellt und mit den Messer-
gebnissen in den Volllastpunkten bei n = 2250min~! und n = 5000 min~—! verglichen.
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Abbildung 3.19: Spezifischer Kraftstoffverbrauch bei Volllast; Vergleich von Mes-
sung und Simulation. Die strichlierten Linien zeigen ein £3%
Intervall um die Messdaten an.
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Abbildung 3.20: Turbineneintrittsdruck bei Volllast; Vergleich von Messung und
Simulation.
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Abbildung 3.21: Turbineneintrittstemperatur bei Volllast; Vergleich von Messung
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Abbildung 3.22: Zylinderdruck bei Volllast n = 2250min~"'; Vergleich von Mes-
sung und Simulation.
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Abbildung 3.24: Zylinderdruck bei Volllast n = 5000min~"'; Vergleich von Mes-
sung und Simulation.
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3.3 Auslegung des Motorkonzepts

Neben der Auslegung und Optimierung des Motors ist die Optimierung des Gesamt-
systems im transienten Zyklus die Kernaufgabe des Simulationsmodells. Im vorliegen-
den Projekt war die Aufgabenstellung, das System im neuen européischen Fahrzyklus
(NEFZ) zu optimieren.

Zunidchst wurde dieser Zyklus fiir das untersuchte Fahrzeug analysiert und fiir die
einzelnen Lastpunkte eine Haufigkeitsverteilung ausgewertet. Abbildung 3.26 zeigt diese
Héaufigkeiten in relevanten Kennfeldbereich.
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Abbildung 3.26: Relative Hdufigkeitsverteilung der Betriebspunkte im NEFZ.
Last-Drehzahl-Kennfeld mit Volllastlinie, Hiufigkeit in Prozent.

Dabei ist eine Haufung der Lastpunkte in einem niedrigen Last- und Drehzahlbe-
reich zu erkennen; den groften Zeitanteil im Zyklus haben Lastpunkte zwischen 0 und
2500 min~! und 0 und 6 bar.

Abbildung 3.27 zeigt daher als relevante Grofe den spezifischen Teillastverbrauch bei
2,4 und 6 bar im Vergleich mit den Messergebnissen.
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Abbildung 3.27: Spezifischer Teillastverbrauch iber der Drehzahl fiir verschiedene
Lasten; Vergleich von Messung und Simulation.

3.3.2 Turbolader

Nachdem im vorangegangenen Abschnitt die Modellgiite tiberpriift wurde, wird in die-
sem Abschnitt auf die Auswahl eines geeigneten Abgasturboladers (ATL) mit Hilfe des
Simulationsmodells eingegangen.

Der Motor war in der Bagiskonfiguration mit einem Abgasturbolader ausgeriistet, der
in weiterer Folge mit » Standard« bezeichnet wird. Abbildung 3.28 zeigt das Verdichter-
kennfeld dieser Variante, Abbildung 3.29 das Turbinenkennfeld.

In beiden Diagrammen erkennt man, dass der Turbolader nicht optimal ausgewahlt
ist; sowohl Verdichter als auch Turbine arbeiten in Kennfeldbereichen mit vergleichswei-
se niedrigen Wirkungsgraden. Mit einem kleineren Lader kann einerseits der Arbeits-
bereich in einen Bereich besseren Wirkungsgrads sowohl des Verdichters als auch der
Turbine gelegt werden, andererseits kann durch die geringere Trigheit des Laufzeugs
auch das Ansprechverhalten verbessert werden. [68]

Die Abbildungen 3.30 und 3.31 zeigen Verdichter- und Turbinenkennfeld eines solchen
kleineren Laders, der in weiterer Folge mit » Option« bezeichnet wird. Tabelle 3.10 zeigt
die Aukendurchmesser der Verdichter- und Turbinenrdder der untersuchten Turbolader.

Im Verdichterkennfeld und besonders deutlich im Turbinenkennfeld ist eine Verschie-
bung des Betriebsbereichs hin zu besseren Wirkungsgraden zu erkennen.

Vergleicht man die Volllastkurven der beiden Ladervarianten (Abbildung 3.32) so
zeigt sich ein etwas besserer Drehmomentaufbau im untersten Drehzahlbereich und ein
Erreichen des héchsten zuldssigen Mitteldrucks bei einer niedrigeren Drehzahl.

Die Turboladervariante » Option« wurde auch am realen Motor aufgebaut. Ein Ver-
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Abbildung 3.28: Verdichterkennfeld des Turboladers »Standard« mit Motor-
schlucklinie. Wirkungsgrad n, in % iber bezogenem Massenstrom
und Druckverhdltnis.

Standard Option

Verdichter 37 33
Turbine 36,5 31

Tabelle 3.10: Verdichier- und Turbinendurchmesser der untersuchten Turbolader
n mm

gleich der Simulation mit der Messung zeigt eine sehr gute Ubereinstimmung der Er-
gebnisse (Abbildung 3.33).
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Abbildung

Reduzierter Massenstrom

m*/kg s' K* kPa™

Verdichterdruckverhaltnis n,

0,007

0,006

0,005

0,004

0,003

0,002

0,001
1,00

1,25 1,50 1,75 2,00 2,25 2,50

Turbinendruckverhiltnis I,

10,0
12,5
15,0
17,5
20,0
22,5
25,0
27,5
30,0
32,5
35,0
37,5
40,0
42,5
45,0
47,5
50,0
52,5
55,0
57,5
60,0
62,5
65,0

3.29: Turbinenkennfeld des Turboladers »Standard« mit Schlucklinie.

Wirkungsgrad n. in % tiber Druckverhdlinis und reduziertem

Massenstrom.

35

3,0

0,00

0,02 0,04 0,06 0,08 0,10

Bezogener Massenstrom m* /kg s

0,0

20,0
30,0
35,0
37,5
40,0
42,5
45,0
47,5
50,0
52,5
55,0
57,5
60,0
62,5
65,0
67,5
70,0
72,5
75,0
77,5
80,0
82,5

Ny

100,0

Abbildung 3.30: Verdichterkennfeld des Turboladers » Option« mit Motorschluck-
linie. Wirkungsgrad n, in % iber bezogenem Massenstrom und
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Reduzierter Massenstrom
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Abbildung 3.31: Turbinenkennfeld des Turboladers »Option« mit Schlucklinie.
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Abbildung 3.32: Effektiver Mitteldruck bei Volllast; Vergleich der Turboladerva-
rianten »Standard« und » Option«.
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Abbildung 3.33: Effektiver Mitteldruck bei Volllast; Turboladervariante »Opti-
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3.3 Auslegung des Motorkonzepts

3.3.3 Nockenwelle — Atkinson-Zyklus

Eine Variante der thermodynamischen Prozessfithrung ist der sogenannte Atkinson-
Zyklus [4]. Hierbei wird das Einlassventil im Vergleich zu konventionellen Verfahren
extrem spdt — erst wihrend des Kompressionstakts — geschlossen, was zur Folge hat,
dass angesaugte Ladung zum Teil wieder durch das Einlassventil ausgestofen wird und
die Ladungsmasse reduziert wird (,spéter Einlassschluss®). Gegentiber einer Fiillungs-
regelung durch Verringerung des Saugrohrdrucks (Androsseln) werden hierbei merklich
geringere Ladungswechselverluste generiert. Ein weiterer Effekt dieses Verfahrens ist —
unter Beibehaltung eines unverédndert hohen Expansionsverhéltnisses — eine Absenkung
des effektiven Verdichtungsverhiltnisses. Insgesamt kann durch diese Verfahrensvariante
jedoch der thermodynamische Wirkungsgrad gesteigert werden.

Abbildung 3.34 zeigt Ventilhub und Massenstrom durch Einlass- und Auslassventile
beim Atkinson-Zyklus. Zum Vergleich sind in Abbildung 3.35 die gleichen Groéfien fiir
ein herkommliches Verfahren im gleichen Lastpunkt aufgetragen.

8
6 TN Y 4 N

/NN
AN/

v

Ventilhub h /mm
~

2 /
Expansion Auslass Einlass Kompression
T 12 I R |I
) uslass [
E 6 J/v\ Einlass ]
4
£ ! N [ \
g2 YAV at /
c /'
8 -2
8 N\ /
= NS
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
Z-0T LW-OT

Kurbelwinkel ¢/deg

Abbildung 3.34: Atkinson-Zyklus — spdter Einlassschluss: Ventilhub und Massen-
strom von Einlass und Auslass. Betriebspunkt n = 2000 min—!,

Pe = 2 bar.

Abbildung 3.36 zeigt einen Vergleich zwischen Atkinson- und konventionellem Zyklus
im p-V-Diagramm. Durch den héheren Saugrohrdruck und den spdten Einlassschluss
ist die Ladungswechselschleife beim Atkinson-Zyklus kleiner. Abbildung 3.37 zeigt ei-
ne Verlustanalyse von konventionellem und Atkinson-Zyklus. Wahrend sich die ande-
ren Verluste kaum unterscheiden, ist beim Atkinson-Zyklus der Ladungswechselverlust
Anpw merklich geringer. Tabelle 3.11 zeigt einen Vergleich der verschiedenen Anteile
am Mitteldruck. Der Ladungswechselmitteldruck p; pw ist beim Atkinson-Zyklus deut-
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Abbildung 3.35: Konventionelle Steuerzeiten: Ventilhub und Massenstrom wvon
Einlass und Auslass. Betriebspunkt n = 2000 min~!, p, = 2bar.

lich geringer, dadurch ist auch der Mitteldruck der Hochdruckschleife p; gp bei gleichem
Lastpunkt (gleicher effektiver Mitteldruck pe, indizierter Mitteldruck p; und Reibmit-

teldruck p,) niedriger.

Konventionell Atkinson
Di,HD 3,43 3,19
Di,Lw —0,62 —0,38
Dy 0,82 0,82
Di 2,81 2,81
Pe 2,00 2,00

Tabelle 3.11: Vergleich der Mitteldriicke zwischen Atkinson- und konventionellem

Zyklus. Betriebspunkt n = 2000 min~—!, p, = 2bar.

Bei einem Mehrventilmotor — genauer: bei einem Motor mit zwei Einlassventilen —
ldsst sich dieser Effekt nicht nur durch eine symmetrische Verldngerung der Ventilhub-
kurven beider Einlassventile erzielen, sondern auch durch eine Verschiebung der Ein-
lassventilhubkurven zueinander. [69] Abbildung 3.38 zeigt Ventilhub und Massenstrom,
die sich durch diese Maknahme ergeben. Zwar bedeutet der iiber die Offnungszeit inte-
grierte geringere Offnungsquerschnitt eine hohere Ladungswechselarbeit durch héhere
Stromungsverluste, aus der hoheren Stromungsgeschwindigkeit und der asymmetrischen
Anstromung des Brennraums ergibt sich jedoch eine erhdhte Ladungsbewegung, die iiber
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Abbildung 3.36: Vergleich der p-V-Diagramme von Atkinson-Zyklus und konven-
tionellem Betrieb. Betriebspunkt n = 2000 min~!, p, = 2bar.

eine reduzierte Brenndauer positiven Einfluss auf den Wirkungsgrad hat. Diese Vortei-
le durch erhdhte Ladungsbewegung konnten in der gewidhlten Modelltiefe jedoch nicht
abgebildet werden.

Diese Variante des Atkinson-Zyklus wurde am realen Motor umgesetzt. Abbildung 3.39
zeigt die Nockenwellen fiir konventionellen und Atkinson-Zyklus im Vergleich.

Der Vorteil des Betriebs im Atkinson-Zyklus mit verschrinkten Finlassnockenprofilen
wird in Abbildung 3.40 dargestellt: Die Simulation zeigt, dass sich mit dieser Mafinah-
me der spezifische Kraftstoffverbrauch bei niedrigen Lasten (2. ..4 bar) und Drehzahlen
(1000. ..2500 min~!), die auch fiir den NEFZ relevant sind, senken lisst, wihrend bei
hoheren Drehzahlen und Lasten kein Unterschied zum konventionellen Verfahren be-
merkbar ist.
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Abbildung 3.37: Verlustanalyse von konventionellem und Atkinson-Zyklus. Be-
triebspunkt n = 2000min~!, p, = 2bar. Die Indizes der einzel-
nen Verluste An stehen fiir Verluste durch unvollstindige Ver-
brennung (uV), realen Verbrennungsablauf (rV), Wandwdirme-
tibergang (Ww) und Ladungswechsel (LW). n; ist der indizierte
Wirkungsgrad.
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Abbildung 3.38: Atkinson-Zyklus durch Verschiebung eines Einlassnockenprofils:
Ventilhub und Massenstrom. Betriebspunkt n = 2000min!,
Pe = 2 bar.
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Abbildung 3.39: Vergleich der Nockenwellenvarianten: links Standardvariante,
rechts 60° KW verschrdankt.
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Abbildung 3.40: Spezifischer Kraftstoffverbrauch in wverschiedenen Teillastbe-
triebspunkten. Vergleich der Standardvariante mit der Variante
verschrinkte Nockenwelle.
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3.4 Gesamtfahrzeugmodell

In den vorhergehenden Abschnitten konnte gezeigt werden, dass das préidiktive Motor-
modell in der Lage ist, den Motorbetrieb hinreichend genau abzubilden und den Einfluss
von Anderungen sowohl der Prozessparameter als auch mechanischer Baugruppen auf
die wesentlichen Zielgréfien wiederzugeben.

Der Motorprozess darf jedoch nicht isoliert betrachtet werden, sondern muss — um die
Auswirkungen der Mafinahmen auf den realen Betrieb zu beurteilen — in Zusammenhang
mit dem Fahrzeug untersucht werden. Der néchste logische Schritt ist daher, dieses
pradiktive Motormodell in ein Gesamtfahrzeugmodell zu integrieren.

3.4.1 Integration des pradiktiven Motormodells in das Fahrzeugmodell

In |70] ist ein Gesamtfahrzeugmodell beschrieben, das zur Bewertung der Langsdynamik
(insbesondere Beschleunigung und Verbrauch) im CULT-Projekt zum Einsatz kam. Fiir
diese Aufgabenstellung ist ein kennfeldbasiertes Motormodell eine geeignete Basis; iiber
Drehmoment und Drehzahl werden stationdre Verbrauchswerte fiir die Berechnung des
Fahrzeugverbrauchs bereitgestellt.

Werden nun wie in den vorangegangenen Abschnitten beschrieben tiefer gehende
Eingriffe in das Motorkonzept vorgenommen, eine pridiktive Reaktion auf Anderun-
gen der Prozessparameter verlangt oder Untersuchungen zum dynamischen Verhalten
des Fahrzeugs durchgefiihrt, ist ein detaillierteres Motormodell erforderlich. Das kenn-
feldbasierte Modell wurde deshalb fiir die folgenden Untersuchungen in dem erwahnten
Fahrzeugmodell durch das detaillierte, pradiktive Modell ersetzt. Dazu war es erforder-
lich, einige Regler im Modell an das gednderte dynamische Verhalten des Motormodells
anzupassen.

Die Abbildungen 3.41 bis 3.43 zeigen, dass das um das prédiktive Motormodell er-
weiterte Fahrzeugmodell in der Lage ist, dem geforderten Fahrzyklus zu folgen.

Die wesentliche Zielgrofse fiir die vorliegenden Untersuchungen war der Kraftstoffver-
brauch oder die Kohlendioxidemissionen. Die Abbildungen 3.44 und 3.45 zeigen, dass
das Modell in der Lage ist, auch die COs-Emissionen abzubilden.

Tabelle 3.12 fasst die Ergebnisse aus den Abbildungen 3.44 und 3.45 zusammen.

Simulation Messung A

CO9 kumuliert 836,7¢g 865,6 g 3,3%
COy spezifisch  75,5gkm™  79,6gkm™! 5,2%

Tabelle 3.12: Ergebnisse des Vergleichs zwischen Simulation und Messung (Abbil-
dungen 3.44 und 3.45)
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Abbildung 3.41: Neuer Europdischer Fahrzyklus; Fahrzeuggeschwindigkeit aus der
Simaulation mit zuldssigen Grenzen
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Abbildung 3.42: Neuer Furopdischer Fohrzyklus — Stadtanteil; Fahrzeuggeschwin-
digkeit aus der Simulation mit zuldssigen Grenzen
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Abbildung 3.43: Neuer Europdischer Fahrzyklus — auflerstddtischer Anteil; Fahr-
zeuggeschwindigkeit aus der Simulation mit zuldssigen Grenzen
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Abbildung 3.45: Neuer Furopdischer Fahrzyklus; Spezifische COq-Emissionen:
Vergleich von Simulation und Messung
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3.4.2 Beschleunigung

Je dynamischer der untersuchte Betriebsbereich ist, desto problematischer ist der Ein-
satz von kennfeldbasierten Modellen. Insbesondere bei Motoren mit Abgasturboaufla-
dung kann ohne ein entsprechend detailliertes Modell der dynamische Drehmoment-
aufbau und damit das Ansprechverhalten des Fahrzeugs nicht korrekt wiedergegeben
werden. [12] Zur Untersuchung solcher transienter Vorgénge ist es daher notwendig,
ein detailliertes Modell des Abgasturboladers zu verwenden, das nicht nur die Stré-
mungsverhéltnisse, sondern auch die Massentriigheit des Laufzeugs beriicksichtigt. Ab-
bildung 3.46 zeigt den Vergleich zwischen dem detaillierten Modell und dem kennfeld-
basierten Modell; der langsamere Beschleunigungsvorgang des detaillierten Modells ist
deutlich zu erkennen.
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50 /
w0 =L
30 //

20
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Fahrzeuggeschwindigkeit v/km h

e Kennfeldmodell

10
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Zeit t/s

Abbildung 3.46: Beschleunigung 0-100kmh~!. Vergleich Kennfeldmodell mit de-
tailliertem Motormodell. Jeweils mit Turbolader s Standard«.

Mit Hilfe dieses Modells ist es nun méglich, den Einfluss des verbesserten Abgasturbo-
laders, der in Abschnitt 3.3.2 beschrieben wurde, auf den Fahrzeugbetrieb zu bewerten.
Sowohl die Turboladervariante » Standard« als auch die Variante »Option« wurden in
das Gesamtfahrzeugmodell integriert. Mit beiden Varianten wurde ein Beschleunigungs-
vorgang von 0-100kmh~! simuliert.

Abbildung 3.47 zeigt einen Vorteil von etwa 0,5s, das heift mit einer optimierten Auf-
ladung kann ohne sonstige Mafsnahmen die Dynamik des Fahrzeugs verbessert werden.
Die grofite Verbesserung wird hierbei, wie aus den Stationdrergebnissen zu erwarten
ist, im unteren Drehzahlbereich bei der Beschleunigung aus dem Stand im ersten Gang
erzielt. Liegt jedoch das Hauptaugenmerk nicht auf der Fahrzeugdynamik, sondern auf
der Effizienz des Fahrzeugs, kann durch die optimierte Aufladung bei gleichbleibender
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Abbildung 3.47: Beschleunigung 0-100kmh~!. Vergleich Turboladervariante
s»Standard« mait Variante » Option«.

Beschleunigung eine léngere Getriebeiibersetzung verwendet werden.

Abbildung 3.48 zeigt den Beschleunigungsvorgang mit der lingeren Ubersetzung im
Vergleich mit der Standardiibersetzung. Trotz lingerer Ubersetzung kann durch die
optimierte Aufladung dasselbe dynamische Ergebnis erzielt werden.
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Abbildung 3.48: Beschleunigung 0-100kmh~!. Vergleich Turf)oladervariante
s»Standard« mit Variante » Option<« und langer Ubersetzung.

3.4.3 Transienter Fahrzyklus

In Abschnitt 3.3.3 wurde anhand von Stationdrergebnissen gezeigt, wie mit Hilfe von
verschrinkten Nockenwellen und dem damit eingesetzten Atkinson-Prozess die Effizi-
enz gesteigert werden kann. Um die Auswirkungen im Fahrzeugbetrieb zu bewerten,
wird nun das Gesamtfahrzeugmodell mit einem Motormodell kombiniert, das diese ver-
schréankten Nockenwellen abbildet.

Die folgenden Diagramme zeigen die Ergebnisse im transienten Zyklus mit dem detail-
lierten pradiktiven Gesamtmodell mit der um 60°KW verschrinkten Einlassnockenwelle
wie in Abschnitt 3.3.3 beschrieben. Abbildung 3.49 zeigt die Fahrzeuggeschwindigkeit
im Verlauf des NEFZ. Es ist zu erkennen, dass die Grenzen wie bei der Simulation der
Standardvariante eingehalten werden kénnen.

Abbildung 3.50 zeigt die kumulierten, Abbildung 3.51 die spezifischen COs-Emissionen
im Verlauf des transienten Zyklus. Auch im transienten Betrieb ist eine Steigerung der
Effizienz bemerkbar; die spezifischen COs-Emissionen kénnen durch diese Mafnahme
um 2,4gkm~! gesenkt werden.

Als unerwiinschter Nebeneffekt haben effizienzsteigernde Mafnahmen oft einen ne-
gativen Einfluss auf das Abgasverhalten der Fahrzeuge. Durch den Atkinson-Prozess
werden die Abgastemperaturen merklich gesenkt, wie der Verlauf der Temperatur iiber
den Zyklus in Abbildung 3.52 zeigt. Der Unterschied der iiber den Zyklus gemittelten
Temperatur betragt 20,6 K. Dadurch kann weniger Enthalpie in einen nachgeschalteten
Katalysator eingebracht werden, der dadurch seine Anspringtemperatur erst spéter im
Zyklus erreicht. Gerade die Abgasnachbehandlung von mit Erdgas betriebenen Verbren-
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Abbildung 3.49: Neuer Europdischer Fahrzyklus; Fahrzeuggeschwindigkeit aus der
Simulation mit zuldssigen Grenzen: Variante verschrinkte No-
ckenwelle

nungskraftmaschinen reagiert sehr sensibel auf die Temperatur im Abgasstrom. [1] Als
Folge davon muss mit gestiegenen Schadstoffemissionen gerechnet werden. [55]
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3 Simulation eines Erdgasantriebs mit Direkteinblasung
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Abbildung 3.50: Neuer Europdischer Fahrzyklus; Kumulierte CQOsq-Emissionen
Vergleich Standardvariante mit Variante verschrinkte Nocken-
welle
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Abbildung 3.51: Neuer FEuropdischer Fahrzyklus; Spezifische CQOaq-Emissionen
Vergleich Standardvariante mit Variante verschrankte Nocken-
welle
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3.4 Gesamtfahrzeugmodell
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Abbildung 3.52: Neuer FEuropdischer Fahrzyklus; Abgastemperatur — Vergleich
Standardvariante mit Variante verschrinkte Nockenwelle
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4 Zusammenfassung und Ausblick

4.1 Zusammenfassung

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit sollte anhand von zwei Beispielen Methodenent-
wicklung in der eindimensionalen Simulation betrachtet werden. Neben dem wirtschaft-
lichen Druck verlangt auch die aktuelle internationale Gesetzgebung iiber eine Einfiih-
rung von Grenzwerten fiir COz-Emissionen eine Effizienzsteigerung von Fahrzeugan-
trieben. Ein moglicher Weg, dieses Ziel zu erreichen, ist die Simulation mit komplexen
integrierten Modellen, die eine Optimierung von Gesamtsystemen ermoglicht.

Neben der Optimierung bestehender Antriebskonzepte ist der Einsatz von innovativen
Konzepten ein Bereich, in dem die eindimensionale Simulation erfolgreich eingesetzt
werden kann.

In den betrachteten Projekten wurde jeweils ein integratives Gesamtmodell zur Ge-
samtsystemoptimierung aufgebaut und besonderes Augenmerk auf die Modellierung der
motorischen Verbrennung gelegt, die unter Verwendung von phinomenologischen Mo-
dellen beriicksichtigt wurde.

Dabei konnten folgende wesentliche Ergebnisse erzielt werden:

¢ Kopplung eines detaillierten, priadiktiven Motormodells mit einem Re-
aktionskinetikmodell fiir das Abgasnachbehanldungssystem: Das Strahl-
aufbruchmodell nach Hiroyasu konnte in den vorliegenden Untersuchungen erfolg-
reich eingesetzt werden; insbesondere die Methodik zur Kalibrierung des Modells
wurde ausfiihrlich beschrieben. Die Methodik zur Kopplung der beiden Teilm-
odelle (Motor und Abgasnachbehandlung) erlaubt sowohl eine detaillierte Unter-
suchung von mechanischen Aufbauvarianten als auch eine Analyse des Finflusses
von Einstellparametern auf das Gesamtsystem.

e Untersuchung von Modellen fiir die laminare Flammengeschwindigkeit
von Methan und Implementierung in das Entrainment-Modell: Ausge-
hend von in der Literatur verfiigbaren Versuchsergebnissen zur laminaren Flam-
mengeschwindigkeit von Methan wurden vier verschiedene Submodelle fiir das
Entrainment-Modell erstellt, der Software-Code wurde fiir alle vier Modelle in
das Verbrennungsmodell integriert und die Qualitét der verschiedenen Ansdtze in
der Simulation der motorischen Verbrennung bewertet. Das am besten geeignete
Modell wurde fiir die weiterfiihrenden Untersuchungen eingesetzt.

e Einsatz des so erstellten pridiktiven Erdgas-Motormodells in einem
Fahrzeugmodell zur Beurteilung von Verbrauch und Lingsdynamik:
Das zuvor beschriebene Modell wurde mit einem bestehenden Fahrzeugmodell
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4 Zusammenfassung und Ausblick

gekoppelt. Dazu musste die Regelung fiir den Einsatz eines detaillierten Motor-
modells angepasst werden. Mit diesem Fahrzeug-Gesamtmodell konnten die zuvor
am Motormodell evaluierten Anderungen (Abgasturbolader, Atkinson-Prozess) im
Fahrzeug bewertet werden.

New Diesel In diesem Projekt wurde der MAN D2066L.UH — ein doppelt aufgeladener,
direkteinspritzender Diesel-Reihensechszylindermotor mit 10,51 Hubraum fiir die Ver-
wendung in Stadtbussen mit der Abgasnorm Euro VI —untersucht. Ein Exemplar dieses
Motors wurde inklusive Abgasanlage am Priifstand untersucht und parallel wurde ein
Simulationsmodell aufgebaut, das ein pradiktives Motormodell mit einem Modell des
Abgasnachbehandlungssystem koppelt, das die Reaktionskinetik der SCR-Reaktionen
abzubilden in der Lage ist.

Als Verbrennungsmodell wurde dazu das Strahlaufbruchmodell nach Hiroyasu einge-
setzt, die wesentlichen Parameter zur Kalibrierung des Modells sind Faktoren fiir die
Lufteinbringungsrate vor und nach der Entflammung sowie ein Faktor fiir die Zindver-
zugszeit der einzelnen Pakete. Mit Hilfe dieser Parameter konnte das Modell kalibriert
werden und gemeinsam mit einem Modell zur Stickoxidbildung kénnen die wesentlichen
Ergebnisgréfen Verbrauch und N O, -Emissionen berechnet werden.

Zur Simulation der Abgasanlage wurde im ersten Schritt das thermische Verhalten
der Stromungskomponenten im Modell abgebildet. Die chemische Reaktionskinetik zur
Ammoniakaufbereitung aus wissriger Harnstoflosung, die fiir die katalytische Umset-
zung wichtige Oxidation von NO zu N Oz im DOC sowie insbesondere die Reduktion der
Stickoxide wurde anschliefend in das Modell integriert. Sowohl in Stationdrpunkten als
auch im transienten Betrieb konnte eine realitdtsnahe Funktion der Modelle bestétigt
werden.

Die beiden Teilmodelle — Motormodell und Abgasnachbehandlungsmodell — konnten
im néchsten Schritt zu einem Gesamtmodell gekoppelt werden, mit dem die Interaktion
der beiden Modelle nachgebildet werden konnte. Auch hier wurde eine gute Ubereinstim-
mung der Modellergebnisse mit den Messdaten sowohl in stationidren Betriebspunkten
als auch in transienten Zyklen gezeigt.

Mit diesem Gesamtmodell wurden verschiedene Aufbauvarianten des Gesamtsystems
untersucht. Durch eine Optimierung der Abgasanlage durch verkiirzte und isolierte
Rohrleitungen, die sich positiv auf das Temperaturverhalten des SCR-Katalysators aus-
wirken, konnten die spezifischen Stickoxid- Auspuffemissionen im transienten Zyklus um
19 % gesenkt werden. Durch eine optimierte AGR-Kiihlung konnte der spezifische Ver-
brauch um knapp 1% gesenkt werden und die spezifischen Stickoxid-Rohemissionen um
19 %.

Von diesem Gesamtmodell wurde ein sogenanntes Mittelwertmodell abgeleitet, das
mit deutlich kiirzeren Rechenzeiten ein geeignetes Werkzeug fiir die systematische Op-
timierung darstellt. In diesem Modell wurden die Stromungsgeometrien wesentlich ver-
einfacht und die einzelnen Zylinder durch einen einzigen »mittleren« Zylinder ersetzt.
Die Verbrennung wurde dabei nicht durch ein phénomenologisches Modell abgebildet,
sondern durch neuronale Netze.
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4.2 Ausblick

Mit den so gewonnenen Werten fiir die optimierten Groéfsen Ladedruck, Luftzahl und
SCR-Katalysatorlange wurde ein Zyklus im detaillierten Modell berechnet. Das Ergeb-
nis dieser Optimierung war eine Verringerung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs im
transienten Zyklus um 2,1 % sowie eine Absenkung der N O,-Rohemissionen um 4,9 %
und der N O,-Auspuffemissionen um 4 %.

CULT Das zweite Projekt, das im Rahmen dieser Arbeit betrachtet wurde, behandelt
den Antriebsstrang eines viersitzigen Ultraleicht-Fahrzeugs mit einer Ziel-Fahrzeugmasse
von weniger als 600kg und COs-Emissionen im NEFZ von unter 50 gkm™!.

Zum Erreichen dieser ambitionierten Emissionsziele wurde auf Erdgas als Kraft-
stoff zuriickgegriffen, das allein durch das giinstige C/H-Verhiltnis schon eine COg-
Reduktion um 20...25% ermoglicht. Um das dariiber hinausgehende Potenzial dieses
Kraftstoffes zur Effizienzsteigerung zu nutzen, wurde ein monovalenter, direkteinbla-
sender, abgasturboaufgeladener Dreizylindermotor mit einer im Vergleich zum Benzin-
betrieb erhohten Verdichtung eingesetzt.

Basis fiir das zur Auslegung und zur spéteren Optimierung vorgesehene Motormodell
war das Verbrennungsmodell. Auch hier kam ein phinomenologisches Modell zum Ein-
satz. Das flir die ottomotorische Verbrennung verbreitet genutzte Entrainment-Modell
musste allerdings zuvor fiir die Simulation der Verbrennung von Erdgas angepasst
werden. Dazu wurden verschiedene Ansétze fiir die laminare Flammenausbreitungsge-
schwindigkeit aus der Literatur verglichen und fiir den Einsatz im Verbrennungsmodell
bewertet. Das Verbrennungsmodell wurde mit den verschiedenen Flammengeschwin-
digkeiten kalibriert. Der Ansatz, der die Verbrennung mit der geringsten Abweichung
abbilden konnte, wurde fiir die weiteren Untersuchungen ausgewahlt.

Im néchsten Schritt konnte das Motormodell zur Auslegung des Motorkonzepts ver-
wendet werden. Da der Basismotor mit einem zu grofsen Abgasturbolader ausgeriistet
war, wurde in der Simulation ein besser geeigneter Lader untersucht und ausgewahlt.
Um eine weitere Effizienzsteigerung zu erzielen, wurde die Finlagsnockenwelle so verin-
dert, dass durch einen Atkinson-Prozess der Motor im Teillastbereich entdrosselt werden
konnte.

Das so optimierte Motormodell wurde in ein bestehendes Fahrzeugmodell integriert.
Dazu mussten gegeniiber dem urspriinglich verwendeten kennfeldbasierten Modell einige
Anderungen in der Regelung vorgenommen werden.

Dieses Gesamtmodell wurde nun im ersten Schritt zur Bewertung des dynamischen
Verhaltens eingesetzt, in dem die Beschleunigung von 0 auf 100 kmh~! simuliert wurde.
Im transienten Zyklus konnte durch die Simulation mit dem Gesamtmodell eine Reduk-
tion der C Oy-Emissionen durch den Atkinson-Prozess um 2,4gkm™! gezeigt werden.

4.2 Ausblick

Die vorliegenden Untersuchungen haben gezeigt, mit welchen Methoden integrierte pra-
diktive Gesamtmodelle erstellt werden kénnen. Die weiterhin scheinbar unbegrenzt stei-
gende Rechenleistung macht den Einsatz von immer komplexeren Modellen méglich und

Oktober 2016 105



4 Zusammenfassung und Ausblick

sinnvoll, damit lassen sich die vorgestellten detaillierten Simulationsmodelle in immer
umfangreicheren Untersuchungen anwenden; auch eine weiter gesteigerte Komplexitét
erscheint vor diesem Hintergrund sinnvoll.

Der gezeigte Ansatz fiir die Simulation eines direkteinblasenden Erdgasantriebs macht
eine systematische Untersuchung von solchen Antrieben im Kontext eines Gesamtfahr-
zeugmodells moglich und kann so einen Beitrag leisten, die Entwicklung schneller und
effizienter zu gestalten, indem die Auswirkungen einzelner Mafnahmen vor der Umset-
zung am Priifstand bereits im Simulationsmodell evaluiert werden konnen.

Die durchgefiihrte numerische Optimierung ist nur ein schmaler Einblick in die M&g-
lichkeiten dieser Methoden; der zukiinftige Einsatz von bereits erprobten Optimierungs-
methoden und -werkzeugen |24, 48] mit den hier beschriebenen integrierten Gesamtmo-
dellen bietet vielversprechende Mdglichkeiten in der Entwicklung von Antriebs- und
Fahrzeugkonzepten.
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