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1 Einleitung

Der Verbrennungsmotor nach Hubkolbenbauart stellt zur Zeit den meist verbreiteten
Fahrzeugantrieb dar. Grinde dafir sind die hohe Leistungsdichte bei hohem Wir-
kungsgrad, der geringe Wartungsbedarf, geringe Herstellkosten, sowie die Mdglich-
keit unterschiedliche fossile und erneuerbare Energietrager einsetzen zu kénnen.

Besonders der Dieselmotor hat in den letzten 15 Jahren einen groBen technologi-
schen Wandel vollzogen hin zu héherer Leistungsdichte und héherem Wirkungsgrad
(etwa 25 % geringerer Verbrauch als ein leistungsgleicher Ottomotor) und erfreut
sich daher in den letzten Jahren besonders in Europa groBer Beliebtheit in allen
PKW Klassen. Dem gegenuber stehen beim Dieselmotor die steigenden technologi-
schen Anstrengungen, welche es zur Einhaltung der stetig strenger werdenden Ab-
gasgrenzwerte zu unternehmen gilt. Dies betrifft insbesondere Abgasnachbehan-
dungssysteme zur Reduktion der Partikel- und der NO,-Emissionen. Beim homogen
betriebenen Ottomotor hingegen werden die Abgasgrenzwerte auch in Zukunft noch
mit der seit etwa 20 Jahren in Serie befindlichen 3-Wegekatalysatortechnik sicher
beherrschbar bleiben. Vor diesem Hintergrund werden daher verbrauchssenkende
Technologien beim Ottomotor in Zukunft bei der Neuentwicklung noch starker be-
ricksichtigt werden als es bislang der Fall ist.

Eine der effektivsten MaBnahmen zur Verbrauchsreduktion stellt das ,Downsizing*
durch ,Hochaufladung“ dar. Dabei soll ein freisaugender Motor durch einen aufgela-
denen, aber hubraumkleineren Motor ersetzt werden. Das Leistungs- und Drehmo-
mentangebot soll dabei gleich bleiben. Auf diese Weise findet eine Betriebspunktver-
schiebung in wirkungsgradgtinstigere Kennfeldpunkte statt, was je nach ,Downsi-
zinggrad“ Verbrauchsabsenkungen von 10 bis 18 % ermdéglicht, [4], [26].

In Kombination mit einem wahrend des Betriebes variabel einstellbaren Verdich-
tungsverhéltnisses lasst sich eine weitere Verbrauchsabsenkung von bis zu 8 % er-
schlieBen, [21].

Waéhrend einige Hersteller bereits schon seit einigen Jahren aufgeladene Ottomoto-
ren in Serie produzieren, hat die VCR-Technologie (variable compression ratio) noch
keinen Einzug in die GroBserie gehalten. Dies liegt zum groBen Teil daran, dass die
bislang verfolgten Lésungsansatze sehr aufwandig und teuer sind, gemessen an der
erzielbaren Verbrauchsverbesserung. Zudem erfordern diese VCR-Lésungen mitun-
ter sehr weit reichende Anderungen der bestehenden Motorkonstruktion. Entspre-
chend groB3 waren die Investitionen in neue Fertigungseinrichtungen.

Ziel der Arbeit

Vor dem Hintergrund des dargestellten technisch-6konomischen Spannungsfeldes ist
das Ziel dieser Arbeit konstruktive Losungsmaglichkeiten far VCR-Systeme zu fin-
den, die sich mit geringem Anderungsaufwand in existierenden Motorkonzepten in-
tegrieren lassen und damit eine realistische Chance auf einen nahen Serieneinsatz
haben.

Zum Erreichen dieses Zieles wird das Prinzip der Ausnutzung der im Triebwerk wirk-
samen Krafte und Momente zur Verstellung des Verdichtungsverhaltnisses genutzt.



Als ein weiterer Schritt zur Senkung der Komplexitat soll der Ubergang von einem
voll variablen zum so genannten 2-Punkt-VCR-System erfolgen. Dabei kann zwi-
schen einer hohen und einer niedrigen Verdichtungseinstellung gewechselt werden.

Nach einer Darstellung der zu erwartenden Verbrauchsvorteile beim Ottomotor unter
besonderer Berlicksichtigung von 2-Punkt-VCR-Systemen sowie der Motivationen
eines variablen Verdichtungsverhaltnisses beim Dieselmotor soll der Stand der
Technik anhand ausgewahlter ausgefuhrter Versuchsmotoren dargestellt werden.

Aufbauend auf einem systematischen Ldsungsfindungsprozess werden dann die
vielversprechendsten Konzepte hinsichtlich ihrer Umsetzbarkeit unter motorischen
Randbedingungen eines aufgeladenen Ottomotors untersucht.

Fir die sich als umsetzbar herauskristallisierenden Konzepte sollen Versuchstrager
ausgelegt, konstruiert und gebaut werden. Der Nachweis der Funktionsfahigkeit soll
sowohl anhand von Simulationsrechnungen erfolgen als auch anhand von Prif-
standsuntersuchungen.

Durch die Analyse der Fertigungskosten unter Ublichen GroBserienbedingungen ei-
nerseits und durch eine Abschatzung des Kraftstoffeinsparpotenzials der 2-Punkt-
Verstellung andererseits soll das Kosten-Nutzen-Verhaltnis bestimmt und konkurrie-
renden Technologien gegenibergestellt werden.



2 Motivationen zur Variation des Verdichtungsverhaltnisses

Sowohl fir den Otto- als auch fiir den Dieselprozess gilt, dass der thermische Wir-
kungsgrad mit zunehmendem Verdichtungsverhaltnis steigt. Beim Ottomotor ist der
limitierende Faktor die Klopffestigkeit des Kraftstoffes, wahrend das Verdichtungs-
verhaltnis beim Dieselmotor durch die mechanische Belastbarkeit der Motorkonstruk-
tion begrenzt wird [65], [62], [71].

2.1 Ottomotoren

Die motorschadigende klopfende Verbrennung (unkontrollierte Selbstziindung) tritt
bei hohen Dricken und Temperaturen im noch unverbrannten Gemisch auf, welche
durch hohe Fullung, hohe Verdichtung und einen frihen Zindzeitpunkt, vor allem bei
niedrigen Drehzahlen steigen [65], [62], [71].
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Bild 1: e-Kennfeld fir ein vollvariables VCR-System, [21]

Durch die Wahl einer hohen Verdichtung kann in der Teillast ein hoher Wirkungsgrad
erzielt werden. In Betriebsbereichen mit hoher Last muss der Ziindzeitpunkt entspre-
chend von seiner optimalen Lage ausgehend in Richtung spéat gelegt werden, um
klopfende Verbrennung zu vermeiden. Der Wirkungsgrad verschlechtert sich als Fol-
ge der ungunstigen Schwerpunktlage der Verbrennung. Wird eine niedrige Verdich-
tung gewahlt kann der Ziindzeitpunkt im Extremfall zwar auch bei hohen Lasten noch
wirkungsgradoptimal eingestellt werden, jedoch bleibt bei Teillast viel Potenzial un-
genutzt. Dieser Zielkonflikt tritt bei aufgeladenen Ottomotoren aufgrund der durch
Aufladung erhéhten Ladungsdichte besonders stark in Erscheinung. Durch ein konti-
nuierlich einstellbares Verdichtungsverhaltnis (vollvariables VCR-System) kann die-
sem Zielkonflikt ausgewichen werden, indem flir jeden Betriebspunkt eine wirkungs-
gradoptimale Kombination aus Zindzeitpunkt und Verdichtung eingestellt werden
kann, Bild 1, [1], [4], [14], [2].



Uber die erzielbaren Verbrauchsvorteile im NEFZ eines hochaufgeladenen VCR-
Motors bezogen auf eine leistungsgleiche Saugvariante existieren leicht unterschied-
liche Angaben:

Quelle FEV [4] und [26] SAAB [7] META [14]
Saugmotor 3,0 |, 6-Zylinder 3,0 |, 6-Zylinder 3,81
aufgeladener Motor | 1,8 I, 4-Zylinder 1,6 |, 5-Zylinder 1,8 |
Aufladung ATL mechanisch mechanisch
Verbrauchsreduktion | 27 % 30 % 23 -33 %

Tabelle 1: Verbrauchsvorteile im NEFZ durch ,Downsizing“ und VCR

Bei der Wahl der Maximalverdichtung ist zu beachten, dass der Kolben je nach Mo-
torkonstruktion mit zunehmender Maximalverdichtung auch starker zerklUftet wird.
Besonders bei kurzhubigen Motoren in Kombination mit groBen Ventilwinkeln erge-
ben sich aufgrund des einzuhaltenden Ventilfreiganges besonders unglnstige Brenn-
raumformen mit einem groBen Oberflachen/Volumen-Verhaltnis, was sich negativ auf
den Wirkungsgrad und die Emissionen auswirkt.

Potenzial einer Zweipunktverstellung

Bei einer Zweipunktverstellung (2-Punkt-VCR-System) kénnen nur zwei Verdich-
tungsstufen eingestellt werden. Die Auswahl geeigneter Werte flir hohe und niedrige
Verdichtung hangt neben dem Aufladegrad sowie den geometrischen Grunddaten
des Motors sehr stark von der vorgesehenen Betriebsweise des Motors ab. Wird bei-
spielsweise Prioritat auf geringen Verbrauch bei tiefer Teillast gelegt, ist es sinnvoll
eine relativ hohe Maximalverdichtung auszuwahlen. Dies hat jedoch zur Folge, dass
bei mittlerer Teillast schon frih auf die niedrige Verdichtung umgeschaltet werden
muss und somit entsprechend viel Potenzial gegenlber der vollvariablen Verdich-
tungseinstellung ungenutzt bleibt. Es kann daraus gefolgert werden, dass der Ver-
stellbereich einer 2-Punkt-Verstellung geringer gewéahlt werden sollte als im Falle
einer vollvariablen Verstellung. Wird als Minimalwert die Verdichtung des Basismo-
tors gewahlt, gibt es im Kennfeld Bereiche mit einer Wirkungsgradverbesserung ge-
genuber dem Basismotor und Bereiche in denen der Wirkungsgrad unverandert
bleibt. Wird jedoch besonderen Wert auf niedrigen Verbrauch bei sehr hoher Last
gelegt kann es auch sinnvoll sein flr die Minimalverdichtung einen niedrigeren Wert
vorzusehen. Dabei wird zwangslaufig in Kauf genommen, dass es Kennfeldbereiche
gibt, bei denen gegenliber dem Basismotor mit einer Verbrauchsverschlechterung zu
rechnen ist, so dass auch hier wieder ein geeigneter Kompromiss gefunden werden
muss.

Zur Abschéatzung des Potenzials eines 2-Punkt-VCR-Systems werden fir unter-
schiedliche emin-emax-Kombinationen Fahrzeugverbrauchssimulationen im NEFZ
durchgefihrt. Dabei wird zunachst jeder emin-emax-Kombination eine Umschaltlinie
zugeordnet. Diese Umschaltlinie ist die Aneinanderreihung der Betriebspunkte bei
denen eine Umschaltung von emin nach emax und umgekehrt erfolgt. Fir den realen
Fahrbetrieb muss eine Hysterese vorgesehen werden, um die Haufigkeit der Um-
schaltungen so gering wie méglich zu halten, was im Rahmen der Potenzialabschat-
zung jedoch keine Bericksichtigung findet. Bei der Bestimmung der Umschaltlinien
wird auf den Datenbestand der Prifstandsuntersuchungen zuriickgegriffen, der auch
zur Bestimmung des in Bild 1 dargestellten e-Kennfeldes verwendet worden ist. In




der folgenden Tabelle sind die simulierten Verbrauche im NEFZ unterschiedlicher
€min-€max-Kombinationen dargestellt:

Basis VCR VCR VCR VCR VCR
e=9 vollvariabel | 2-Punkt 2-Punkt 2-Punkt 2-Punkt
€=28-14 €=28,14 €=9 14 £€=8,13 £€=913
NEFZ 8,45 7,93 8,01 7,99 8,08 8,08
Verbrauch
[I/100 km]
Einsparung | Basis 6,2 % 5,2 % 5,4 % 4.4 % 4.4 %

Tabelle 2: Verbrauchseinsparpotentiale unterschiedlicher emin-emax-Kombinationen

Unter diesen Randbedingungen erweist sich fir einen 2-Punkt-Steller die Kombinati-
one=9, 14 im NEFZ Zyklus als die effektivste. Das Potenzial des vollvariablen VCR-
Systems wird dabei zu 87 % ausgenutzt. In [14] wird das Verbrauchseinsparpotenzial
eines 2-Punkt-VCR-Systems zu 60 - 70 % des Potenzials eines vollvariablen VCR-
Systems beziffert, unter der Randbedingung eines Motors mit mittlerem Aufladegrad.

2.2 Dieselmotoren

Bei den verbrauchsginstigen Dieselmotoren stellt die gleichzeitige Minderung der
Stickoxidemissionen (NOy) und der Partikelemissionen (PM) eine besondere Heraus-
forderung dar. Bei Nutzfahrzeug- und Industriedieselmotoren werden zudem im Ge-
gensatz zu PKW Dieselmotoren auch Vollast und vollastnahe Betriebspunkte in den
jeweiligen Abgastestzyklen bericksichtigt. Tabelle 3 zeigt die zuklnftigen
EU-Grenzwerte flr Stickoxide (NOy) und Partikel (PM) beispielhaft fir Nutzfahrzeug-
dieselmotoren:

Stufe EURO | EURO | EURO I |EUROIV  |EUROV
Glltigkeit | 1992 10/1998 10/2000 10/2005 10/2008
NO, [9/kWh] [8,0 7.0 5,0 3,5 2,0

PM [g/kWh] |0,36 0,15 0,10 0,02 0,02

Tabelle 3: Entwicklung der EU-Grenzwerte (gtiltig fir den stationaren Testzyklus) far
Nutzfahrzeugdieselmotoren [65]

Die Abgasrickfiihrung (AGR) stellt eine sehr wirkungsvolle MaBnahme zur Senkung
der NOx-Emissionen dar. Die Wirkung der Abgasrickfihrung beruht im Wesentlichen
auf der Reduzierung der Sauerstoffkonzentration in der Frischladung durch die Ver-
mischung der Luft mit Inertgas (Abgas). Zur Beibehaltung des selben Mitteldruckes
und zur Vermeidung von ansteigenden Partikelemissionen, muss das Verbrennungs-
luftverhaltnis jedoch konstant gehalten werden, was durch eine Steigerung des La-
dedrucks erreicht wird, [24], [25], [36]. Als Folge der Ladedrucksteigerung ergeben
sich ein héherer Kompressionsenddruck und damit ein entsprechend héherer Spit-
zendruck bei der Verbrennung. Bei hohen Lasten wirde auf diese Weise die zulassi-
ge Hochstgrenze flr den Spitzendruck Gberschritten. Der hoheren Gaskraftbelastung
(Ubergang auf Spitzendriicke von 180 bar ausgehend auf 220 bar und mehr) muss
sowohl werkstoffseitig durch Verwendung héherfesterer Materialien als auch kon-
struktiv durch WandstarkenvergréBerung und VergréBerung von Lagerflachen Rech-
nung getragen werden. Letztere MaBnahme fihrt zwangslaufig zu einer VergroBe-
rung der Reibung. Je nach Lésungsweg werden sich diese MaBnahmen auch nega-
tiv auf Motorgewicht und Herstellkosten auswirken.




Die variable Verdichtung stellt fir die hier skizzierten Randbedingungen eine Alterna-
tive zum ,hochdruckfesten® Motor dar, indem der Motor bei hoher Last mit niedrigerer
Verdichtung betrieben wird.

Einfluss des vergréBerten Quetschspaltes

Bei fast allen VCR-Konzepten basiert die Variation der Verdichtung auf einer Variati-
on der OT-Lage der Kolbenoberkante, wodurch sich der Quetschspalt entsprechend
andert. In wie weit der dieselmotorische Verbrennungsprozess durch eine so gro3e
QuetschspaltvergréBerung negativ beeinflusst wird, stellt eine bisher nicht relevante
Fragestellung dar, da ausgefihrte direkteinspritzende Dieselmotoren minimal mégli-
che Spalte aufweisen, um ein Minimum an Schadvolumen darzustellen.

Zur Klarung dieser Fragestellung werden Grundlagenversuche an einem aufgelade-
nen direkteinspritzenden 1-Zylinder-Versuchsmotor mit einem konventionellen
Brennverfahren durchgefiihrt. Die niedrige Verdichtung von € = 13,8 anstelle von
vorher € = 17,5 wird durch Verwendung eines um 2 mm verkurzten Pleuels fest ein-
gestellt. Die Kraftstoffeinbringung erfolgt Gber eine 6-Lochdlise mit einem Strahlwin-
kel von 155°. Fiir den Vollastbetriebspunkt bei n = 1950 min™ mit AGR ergeben sich
folgende Zusammenhange:

Die Veranderung der Brennraumgeometrie durch eine Absenkung der Kolbenmulde
und die VergréBerung des Quetschspaltes flhrt im untersuchten volllastnahen Be-
triebspunkt zu keinem signifikanten Nachteil fir das Brennverfahren. Die festgestell-
ten Unterschiede bei den Emissionen und dem Kraftstoffverbrauch sind im Wesentli-
chen auf die gewollte Reduzierung des Verdichtungsverhaltnisses zurtickzufihren.

Die Darstellung eines variablen Verdichtungsverhéltnisses durch eine Absenkung
des Kolbens wird von konventionellen Nutzfahrzeug-Brennverfahren mit flachen
Strahlwinkeln offensichtlich toleriert.



3 Konzeptfindung

3.1 Einteilung der VCR Systeme

Das geometrische Verdichtungsverhaltnis eines Hubkolbenmotors, im Folgenden nur
mit Verdichtungsverhaltnis oder mit € bezeichnet, ist definiert als Quotient aus maxi-
malem und minimalem Brennraumvolumen:

Viex Vo + Ve .V,

mas 12V Gl. 1
V., v v

min C C

Eine Variabilitdt des Verdichtungsverhaltnisses eines Hubkolbenmotors kann auf un-
terschiedliche Weise erreicht werden. Die unterschiedlichen Lésungsansatze kénnen
wie folgt eingeteilt werden:

Einteilung nach Art des Triebwerkes
e zweigliedriger Kurbeltrieb (konventionell)
e mehrgliedriger Kurbeltrieb

Einteilung nach Art der Volumenvariation
e Variables Zusatzvolumen
e Variation der Kolbentotpunktlagen

Einteilung nach Ort des variablen Zusatzvolumens
e im Zylinderkopf
e im Zylinderkurbelgehduse
e im Kolben

Einteilung nach Art der Variation der Kolbentotpunktlage
e Verlagerung der Lagerstellen
e Variation kinematisch wirksamer Langen

Einteilung nach Art der Verlagerung der Lagerstellen
e Verlagerung der Kurbelwelle
e Verlagerung des Zylinderkopfes

Einteilung nach Art der Variation der kinematisch wirksamen Langen
e Variation des Kurbelradius
e Variation der Pleuellange
e Variation der Kompressionshéhe

Einteilung nach Art der Umsetzung einer Lagerstellenverlagerung oder einer Lan-
genvariation
e Exzentrische Lagerstellen
e Translatorische Getriebeglieder (Linearfihrungen)

Einteilung nach Art der e-Stufung
e Kkontinuierlich
e 2-stufig
e mehrstufig




Einteilung nach Art der Energiezufuhr
e direkt mit Aktuatoren
e Nutzung der Krafte und Momente im Triebwerk

Einteilung nach Art der Steuer/Regelbarkeit
e selbsttatige e-Einstellung (passive Systeme)
e frei wahlbare e-Einstellung (aktive Systeme)

Einteilung nach Dauer des Eingriffes auf das bewegte System (Vorraussetzung: Bau-
teil mit Variabilitat ist Bestandteil des Triebwerkes, Betatigung ist Bestandteil der
ruhenden Struktur)

e permanenter Eingriff
e nicht permanenter Eingriff

3.2 Ausgefiihrte Motorkonzepte mit variabler Verdichtung
VCR-Systeme mit mehrgliedrigem Kurbeltrieb

Zur Darstellung eines variablen Verdichtungsverhéltnisses kann ein weiteres Getrie-
beglied ins Triebwerk eingeflgt werden (Ubergang vom konventionellen 2-gliedrigen
auf einen 3-gliedrigen Kurbeltrieb). Der bekannteste Kurbeltrieb dieser Art wird in der
Literatur als ,,Anlenkpleuel-“, ,Knickpleuel-“ oder als ,Doppelpleuel-Motor” bezeichnet.
Die beiden Pleuel sind gelenkig miteinander verbunden, wobei entweder am oberen
oder am unteren Pleuel eine weitere Stange (Anlenkstange) angelenkt ist, die ge-
h&useseitig ortlich variabel gelagert ist. Durch Verlagerung des geh&useseitigen An-
lenkpunktes kann auf die OT-Lage und damit auf das Verdichtungsverhaltnis Einfluss
genommen werden, [12], [22], [34], [43], [48]. Infolge der zusatzlichen Gelenkstellen
ergibt sich zwangslaufig eine Erhéhung des Reibmitteldruckes solcher Motoren.

Anlenkstange

oberes

Pleuel \é

Verstellexzenter

unteres
Pleuel

gehdusefester
Anlenkpunkt

Bild 2: VCR-System mit Anlenkpleuel [48]

Das MCE-5-Konzept verfolgt ebenfalls den Ansatz eines nicht konventionellen Kur-
beltriebes. Dabei befindet sich am kleinen Pleuelauge ein Ritzel, welches auf der ei-
nen Seite in eine erste kolbenfeste Zahnstange und auf der anderen Seite in eine
zweite gegenlUber dem Block hdhenverschiebbare Zahnstange eingreift, Bild 3.



Durch Verschieben dieser zweiten Zahnstange, was bei [23] mit Hilfe von Hydraulik-
kolben geschieht, andert sich die OT-Lage des Kolbens. Nach [23] soll dieses Trieb-
werk Reibungsvorteile gegeniber einem konventionellen Triebwerk aufweisen, was
mit dem Entfall der Seitenkraft auf den Kolben begriindet wird. Aufgrund der sehr
genau zu fertigenden Verzahnungen ist dieses System hinsichtlich Kosten als sehr
unvorteilhaft einzustufen.

Zahnstange
héhenverschiebbar

Zahnstange
kolbenfest

Abstltzung
Ritzel

Pleuel

Bild 3: MCE-5-System mit Zahnstangentrieb [23], [54]
Variables Zusatzvolumen

Die Integration eines Zusatzvolumens in die ruhende Motorstruktur (Zylinderkopf o-
der Block) erscheint als besonders nahe liegende Lésung, da keinerlei Einfluss auf
bewegliche Bauteile genommen werden muss und dadurch eine besonders simple
und robuste Konstruktion geschaffen werden kann. In [1], [37] und [55] wird Uber ei-
nen Versuchsmotor mit variablem Zusatzvolumen im Zylinderkopf einer
2V-Konstruktion berichtet. Bei der heutzutage Ublichen 4-Ventilbauweise jedoch ist
zwischen den Ventilen kein ausreichender Bauraum mehr vorhanden, um ein ausrei-
chend groBes Zusatzvolumen unterzubringen. Auch im oberen Bereich des Zylinders
bieten verstellbare radiale Ausnehmungen bei heute Ublichen
Hub/Bohrungsverhaltnissen nicht genldgend Volumenvariation. Selbst wenn es in
besonderen Fallen mdglich ist die nétigen Zusatzvolumina unterzubringen (z.B. im
Zylinderkopf bei 2V- Konstruktionen), ergibt sich bei niedriger Verdichtung ein sehr
zerkltfteter Brennraum mit einem sehr groBen Oberflachen/Volumen-Verhaltnis, was
sowohl hinsichtlich des thermischen Wirkungsgrades als auch hinsichtlich der Ent-
stehung von HC-Emissionen negative Auswirkungen hat. Durch Integration eines
Zusatzvolumens im Kolben kénnten diese geschilderten Probleme auch im Falle von
4V-Konstruktionen zwar weitestgehend eliminiert werden, allerdings wirft dieser An-
satz das Problem einer schwierig zu beherrschenden zusétzlichen Abdichtung zwi-
schen Brennraum und Kurbelraum auf.
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Verlagerung der Kurbelwelle

Unter einer Variation der Kolbentotpunktlagen mittels Verlagerung der Lagerstellen
wird eine Veranderung des Abstandes zwischen Kurbelwelle und dem Zylinderkopf
verstanden. Dies wird bei der Kurbelwellenverlagerung vorteilhafter weise mit exzent-
rischen Hauptlagerungen realisiert, [40], [46], [56], [57]. Bei dem von der Fa. FEV
gegen Ende der neunziger Jahre entwickelten VCR-Versuchsmotor mit Kurbelwel-
lenverlagerung wird der Achsversatz zwischen Kurbelwelle und Getriebeeingangs-
welle bzw. zum Steuertrieb mit Hilfe eines Parallelkurbelgetriebes Uberbriickt. Um
eine Fluchtung der Hauptlager zu gewahrleisten sind die Exzenter torsionssteif mit-
einander verbunden. Diese Exzentereinheit wird durch einen elektrischen Aktuator
betatigt. Der Vorteil dieses Konzeptes besteht darin, dass am Triebwerk keinerlei
Veranderungen erforderlich sind und das Kurbelgehause bis auf einen vergrdBerten
Lagertunnel unverandert bleiben kann [4], [26], [40], [47].

Parallelkurbel-

getriebe
schwungradseitig
\ Verstell-
j welle

Parallelkurbel-
getriebe
steuertriebseitig

Exzentrische
Lagerung

Bild 4: FEV-Konzept mit exzentrischer Kurbelwellenverlagerung [40]
Verlagerung des Zylinderkopfes

Der derzeit wohl bekannteste Versuchsmotor mit variabler Verdichtung ist der von
der Fa. SAAB zu Beginn der neunziger Jahre entwickelte VCR-Motor, basierend auf
einem gegendber dem Kurbelgehduse schwenkbaren ,Monohead® (Bezeichnung
einer Bauweise bei der die Zylinderrohre und der Zylinderkopf aus einem Stlck be-
stehen). Die Schwenkachse befindet sich in etwa auf Héhe des UT neben dem Zylin-
derrohr, Bild 5. Auf der anderen Seite wird der ,Monohead*® Uber flinf exzentrisch ge-
lagerte Schubstangen abgestiitzt und kann so um bis zu 4° kontinuierlich ge-
schwenkt werden. Auf diese Weise andert sich der Abstand zwischen der Kurbelwel-
le und dem Zylinderkopf. Die Abdichtung des ,Monohead” zum Kurbelgehause erfolgt
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mittels eines Faltenbalges. Auch hier besteht der groBe Vorteil darin, dass das
Triebwerk unverandert bleibt und die Motorreibung nicht zunimmt. Als nachteilig sind
der insgesamt groBe Bauaufwand und die Notwendigkeit einer kompletten Neukon-
struktion einzustufen. Ein zusatzliches Problem ergibt sich dadurch, dass die Abgas-
anlage und die Saugstrecke entsprechend flexibel auszufiihren ist. Die Abstltzung
des ,Monohead“ wird zudem der kompletten Gaskraft ausgesetzt und ist dement-
sprechend sehr steif auszufiihren [6], [7], [51]. Eine weitere Ausfihrungsform dieses
VCR-Prinzips ist in [16] zu finden.

Dichtmanschette

\ Zylinderblock
D It ..
lr Abstitzung
gl
2
Schwenklager —| 'r —~ \\ \
S ‘L!!\ Verstellexzenter

\@ TS
‘ Jl’ ‘\h( Kurbelgehzuse

Bild 5: SAAB-VCR-Versuchsmotor mit schwenkbarem Monohead (oberer Teil des
Monohead nicht dargestellt) [6], [7], [51]

Sowohl beim Lésungsansatz von SAAB, als auch von FEV ist es gelungen sehr
standfeste Konstruktionen darzustellen, was nicht zuletzt auch daran liegt, dass das
Triebwerk unverandert beibehalten werden konnte. Allerdings sind die notwendigen
Veranderungen an der Gesamtmotorkonstruktion nicht unerheblich, was sich letzt-
endlich in nur einem ,befriedigenden” Kosten-Nutzen-Verhaltnisses widerspiegelt.

Beim Prinzip der Variation kinematisch wirksamer Langen wird die Verdichtungsan-
derung ebenfalls durch Variation der Kolbentotpunktlagen herbeigefthrt. Allerdings
muss hierbei die Verstellmechanik an ein bewegtes Bauteil appliziert werden, welche
vom ruhenden System aus betéatigt werden muss. Gegentber dem Prinzip der La-
gerstellenverlagerung besteht jedoch der groBe Vorteil, dass die Hauptbauteile des
Motors, namlich das Zylinderkurbelgehduse und der Zylinderkopf im wesentlichen
unverandert belassen werden kénnen und auch keine zusétzlichen kraftfiihrenden
Bauteile zwischen der Kurbelwelle und dem Getriebe erforderlich sind. Damit weist
diese Gruppe von Ldésungsansatzen das groBere Potenzial auf, ein besonders kos-
tenglinstiges VCR-System darzustellen.

Kolben mit variabler Kompressionshéhe

Das Prinzip der Variation der Kompressionshéhe wurde von der Fa. Continental A-
viation (USA) bereits in den 60er-Jahren bei einem luftgeklhlten 12-Zylinder-
Dieselmotor eingesetzt, mit dem Ziel die Leistungsausbeute unter Beibehaltung der
mechanischen Strukturbeanspruchung zu steigern. Der Kolben besteht dabei aus
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zwei Teilen, einem auBeren Kolben, welcher im Zylinderrohr gefiihrt wird und die
Brennraummulde aufnimmt und einem inneren Teil welcher mit dem Kolbenbolzen
verbunden ist (Bild 6). An der oberen und unteren Stirnflache des inneren Kolbens
befinden sich Druckraume auf denen sich die Gas- bzw. die nach oben gerichtete
Massenkraft des KolbenauBenteils abstitzen kann. Beide Druckrdume werden mit
jeweils einem Rulckschlagventil mit Oil gespeist. Zuséatzlich ist der obere Druckraum
mit einem federbelasteten Ventil versehen (Druckbegrenzungsventil), wahrend der
untere Druckraum Uber einen festen hydraulischen Widerstand (Blende) mit dem
Kurbelraum verbunden ist. Durch diese hydraulische Verschaltung der Druckraume
(Stltzkammern) vergroBert sich die Kompressionshéhe und damit das Verdichtungs-
verhaltnis selbsttatig so lange, bis ein fest eingestellter Oldruck in der oberen Kam-
mer erreicht ist. Auf diese Weise wird der Motor zu jedem Betriebspunkt mit der ma-
ximal méglichen Verdichtung betrieben. Aufgrund von Leckage einerseits und des
Widerstandes an der unteren Kammer andererseits, vollfihrt das KolbenauBenteil
gegeniiber dem Innenteil permanent eine Relativbewegung. Auf diese Weise findet
ein permanenter Austausch der Olflllung in den Kammern statt, was einer unzulassig
hohen Erwdrmung des Ols vor allem in der oberen Kammer entgegenwirkt [10], [17],
[30], [31].

Kolben- ‘ Stitzkammer
auBenteil Gaskraft
Druck- Rickschlag-
begrenzungs- ventile
ventil

AN

\ ~ Olzufiihrung
.Kolben_- - Stitzkammer
innenteil 7‘\ Massenkraft
| \
Begrenzungs- _| | =
ring <] ! ~___ Blende
I

Bild 6: Kolben mit variabler Kompressionshéhe [10], [17], [30]

Auf @hnliche Weise funktionieren auch weitere Entwirfe wie z.B der British Internal
Combustion Engines Research Association (BICERA) [52] und der gemeinsam von
der Daimler-Benz-Forschung und der Fa. Mahle entwickelte Kolben mit variabler
Kompressionshéhe [8], [32] sowie der Entwurf von [27]. Alle bisherigen Ansatze flr
einen Kolben mit variabler Kompressionshéhe beruhen auf einer selbsttatigen Ein-
stellung (passive Systeme). Das Potenzial zur Verbrauchs- und Emissionssenkung
kann dabei nicht vollstandig genutzt werden.
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Pleuel mit variabler Ladnge

Das von der Fa. META in jingster Zeit vorgestellte VCR-System beruht auf einer ex-
zentrischen Lagerung des Kolbenbolzens im Pleuel. Dabei ist der den Kolbenbolzen
umschlieBende Exzenter mit einer Exzenterschwinge drehfest verbunden, wobei das
freie Ende der Exzenterschwinge mit einer Koppelstange verbunden ist, die wieder-
um im Kurbelgehause gelagert ist. Durch Verlagerung des Anlenkpunktes der Exzen-
terschwinge im Kurbelgehduse kann auf die Pleuellange in OT und damit auf das
Verdichtungsverhaltnis Einfluss genommen werden. Vorteilhaft stellt sich bei dieser
Lésung dar, dass zur Darstellung der Vollvariabilitdt nur vergleichsweise geringe Mo-
difikationen an der Gesamtmotorkonstruktion nétig sind. Als nachteilig zu bewerten
sind die zusatzlichen Reibstellen zwischen Exzenter und Pleuel sowie an den
Schwingen [49], [13].

Exzenterschwinge
verbunden mit
Exzenter

Koppelstange

Verstellwelle
gehausefest

Bild 7: META-Konzept mit variabler Pleuellange durch exzentrische Kolbenbolzenla-
gerung [14], [49]

3.3 Kostenoptimales VCR-Konzept

Aus der Fulle der theoretisch mdglichen Lésungsansatize gilt es ein Konzept abzulei-
ten, welches auf der einen Seite hinsichtlich Kosten ein Optimum darstellt und ande-
rerseits alle funktionellen und betrieblichen Anforderungen eines modernen Verbren-
nungsmotors erflllt. Diese Anforderungen sind wie folgt (Beschrankung auf Ottomo-
toren):

Keine nennenswerte Zunahme der Reibung

Keine nennenswerte Veranderung der Brennraumform

Keine Einschrankung der Motorlebensdauer

Kein zusatzlicher Wartungsaufwand

Keine oder moglichst nur geringe Zunahme der oszillierenden und rotierenden
Masse

Keine oder méglichst nur geringe Zunahme der Motormasse

e Keine oder méglichst nur geringe Zunahme der Motorabmessungen

e ¢-Einstellung muss frei wahlbar sein (aktive Systeme)
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e Sehr Schnelle Verstellung auf niedrige Verdichtung (Klopfgefahr)
e Mdglichst schnelle Verstellung auf hohe Verdichtung (Wirkungsgrad)

Die Konzeptfindung erfolgt in zwei Schritten. In einem ersten Schritt werden zunachst
unter zu Hilfenahme der in Kapitel 3.1 dargestellten VCR-
Systemeinteilungsmadglichkeiten und der in Kapitel 3.2 diskutierten Vor- und Nachtei-
le bekannter Lésungen alle VCR-Systeme aussortiert, welche obige Anforderungen
ganz offensichtlich nicht oder nur unzureichend erflillen oder hinsichtlich Kosten un-
attraktiv sind. Daraus ergeben sich Merkmale Uber welches das zu entwickelnde
VCR-System verfligen muss.

In einem zweiten Schritt soll aufbauend auf diesem Lésungsausschlussverfahren und
unter zu Hilfenahme der Methoden des methodischen Konstruierens ein oder mehre-
re Konzepte generiert werden, [66], [67].

In Tabelle 4 sind die nicht weiter zu verfolgenden VCR-Systeme dargestellt.

Merkmal VCR-System Aussortierungsgrund

VCR-Systeme mit Doppelpleuel o Komplexitat zu hoch

variables Zusatzvolumen im Zy- e Nur bei 2-V Konzepten umsetzbar

linderkopf e \VergréBerung Oberflachen/Volumen-
Verhaltnis zu hoch

Verlagerung der Lagerstellen e Komplexitat zu hoch = Kosten zu hoch

Variation kinematisch wirksamer e Gefahr des Verklemmens bei Biegebean-

Langen mittels translatorischer spruchung

Getriebeglieder (Linearfuhrun- e Sehr groBe Abstiitzkrafte

gen) e Linearfilhrungen aufwandig in der Herstel-
lung = Kosten zu hoch

permanenter Eingriff auf beweg- e Zuséatzliche Reibstellen > Reibungszu-

tes System nahme

mehrstufige oder kontinuierliche e Komplexitat zu hoch, wenn e-Variation mit-

e-Stufung tels Variation kinematisch wirksamer Lan-

gen und kein permanenter Eingriff auf das
bewegte System - Kosten zu hoch

Verstellung direkt mittels Aktua- e Aktuator muss auf bewegtem Bauteil an-
toren geordnet werden, wenn e-Variation mittels
Variation kinematisch wirksamer Langen
und kein permanenter Eingriff auf das be-
wegte System - nicht gentigend Bauraum
vorhanden und/oder Komplexitat zu hoch
- Kosten zu hoch

selbsttatige e-Einstellung (passi- e ¢-Einstellung ist nicht frei wahlbar
ve Systeme)

Tabelle 4:Nicht weiterverfolgte VCR-Konzepte, offensichtliche Nachteile

Die Ubrig bleibenden VCR-Systeme missen damit tGber folgende Merkmale verfligen:

e Hubkolbentriebwerk 2-gliedrig
e Variation der kinematisch wirksamen Léangen
e frei wahlbare e-Einstellung (aktive Systeme)
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e ¢-Verstellung 2-stufig

e Nutzung der Kréafte und Momente im Triebwerk zur Verstellung

e Umsetzung des Prinzips ,Variation der kinematisch wirksamen Langen* mittels
exzentrischer Lagerstellen

Zur Realisierung einer variablen kinematisch wirksamen Lange unter Verwendung
exzentrischer Lagerstellen existieren fir ein 2-gliedriges Hubkolbentriebwerk vier L&-
sungen. Bild 8 zeigt die vier mdglichen Exzenteranordnungen an den Stellen ,groBes
Pleuelauge“ und ,kleines Pleuelauge®.

Arretierung gegenuber Kurbelwelle, || Arretierung gegenlber Pleuel,
Lagerstelle auBen Lagerstelle innen
Variabler Kurbelradius Variable Pleuellange, unten
Kurzname: ,var. r* Kurzname: ,var. |, unten®

S

-]

o

()

>

Q@
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[
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(@)
Arretierung gegentber Pleuel, Arretierung gegeniber Kolben,
Lagerstelle innen Lagerstelle innen
Variable Pleuellange, oben Variable Kompressionshéhe
Kurzname: pvar. |, oben® Kurzname: ,ar. KH*

S
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E ©)
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Bild 8: Unterschiedliche Exzenteranordnungen am ,groBen Pleuelauge” und ,kleinen
Pleuelauge®

Durch die exzentrischen Lagerstellen entsteht durch die alternierende Pleuelstan-
genkraft (Wechsel zwischen Zugkraft und Druckkraft) am Exzenter ein Moment, wel-
ches zur dessen Verdrehung genutzt werden soll. Dies gilt grundsatzlich fir beide
Einbauorte des Exzenters am Hubzapfen wie am Kolbenbolzen.
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Die Aufgabe der daraus resultierenden VCR-Systeme beschrankt sich darauf, eine
e-Verstellung zu einem gewinschten Zeitpunkti einzuleiten und die gewunschte
e-Stellung zu halten.

Um zu erreichen, dass sich das Verdichtungsverhaltnis ohne zwischenzeitliche Rich-
tungsumkehr, also in monoton steigender oder fallender Weise verandert, muss der
Verstellvorgang von einem Niveau auf ein anderes in einem so kurzen Zeitraum von
statten gehen, dass sich die Triebwerkskrafte nicht umkehren. Alternativ kann eine
ungewollte Rickstellbewegung durch einen Freilauf verhindert werden. Der Verstell-
vorgang erfolgt somit in Stufen.

Beim Verstellvorgang ohne Unterbrechung nimmt das zur Verflgung stehende Zeit-
fenster mit zunehmender Drehzahl ab. Andererseits erhéhen sich auch die durch
Massenkraft bedingten Triebwerkskrafte mit zunehmender Drehzahl. Die Bedingung
fr einen zuverlassigen Betrieb solcher Systeme ist, dass die zur Verfligung stehen-
den Triebwerkskrafte in den interessierenden Motorbetriebspunkten ausreichen, um
die Tragheits- und Reibungswiderstande zu Uberwinden. Durch eine Endlagenarre-
tierung muss verhindert werden, dass nach Erreichen der Endstellung eine Rick-
stellbewegung erfolgt. Im Folgenden werden diese Systeme ohne Unterbrechung als
~Einzyklussteller® bezeichnet, da sich der Verstellvorgang, prinzipbedingt, innerhalb
eines Arbeitsspieles abspielen muss.

Die Systeme, bei denen sich der Verstellvorgang mit Unterbrechung prinzipbedingt
Uber mehrere Arbeitsspiele erstrecken kann, werden als ,Mehrzyklussteller® bezeich-
net.

Die Mehrzyklussteller bendtigen anstelle einer Endlagenarretierung eine Rucklauf-
sperre, die auch wahrend des Verstellweges wirken muss. Dabei muss es mdglich
sein, die Freilaufrichtung der Rlcklaufsperre je nach gewilnschter Verstellrichtung
umschalten zu kénnen. Das wohl bekannteste Beispiel eines solchen ,umschaltbaren
Freilaufes® ist die Umschaltknarre zum Anziehen bzw. Lésen von Schraubverbindun-
gen. Ein umschaltbarer Freilauf 1asst sich mechanisch sowohl formschllssig darstel-
len, z.B. durch einen Klinkenfreilauf, oder kraftschlissig, z.B. durch einen Klemmkér-
perfreilauf. Darlber hinaus sind auch hydraulische Freilaufe mdglich.

Bei der Einleitung des Verstellvorganges besteht bei allen Systemen das Problem
von auBen auf ein bewegtes System einzugreifen, wobei je nach System auch eine
bestimmte Energie zu Ubertragen ist, z.B. um einen vorgespannten Arretierstift in
Rastposition zu bringen. Bei der Mehrzahl der in der Literatur beschriebenen Syste-
me geschieht die Einleitung des Verstellvorganges auf hydraulischem Wege z.B. G-
ber unterschiedliche Oldruckniveaus oder mittels separater Steuerdlleitungen in der
Kurbelwelle. Auf mechanischem Wege kann ein Abgriffselement auf dem bewegten
System kurzzeitig mit einer ruhenden Kurvenscheibe in Eingriff gebracht werden. Fir
eine berthrungslose Betatigung von auBen kommen sowohl magnetische Kréafte als
auch Impulsaustausch in Frage. Im ersten Fall werden Elekiromagneten ortsfest in
die Motorstruktur eingebaut und kénnen je nach Bestromungsrichtung eine anzie-
hende oder abstossende Kraft auf ein bewegtes Abgriffselement ausiben. Ein Im-
pulsaustausch lasst sich z.B. durch Anspritzen eines Abgriffselementes von aufB3en
darstellen.
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Die bis hier angestellten Uberlegungen lassen sich in ibersichtlicher Form in dem
nach [72] vorgeschlagenen morphologischen Kasten zusammenfassen. Dabei wer-
den jeder Teilfunktion Lésungen zugeordnet.

Teilfunktion Ldésungsansatz

kinematisch Wirk- Jvar. r Lvar. |, Lvar. |, Lvar. KH*
same Lange variie- unten® oben*

ren (Exzenter-

anordnung)

Exzenterstellung Einzyklussteller Mehrzyklussteller
andern (Bewe-

gungsform)

Nur eine Dreh- formschlissig mit | kraftschllssig mit hydraulisch mit
richtung zulassen Klinkenfreilauf Klemmkorper- zwei Druckrau-
(Racklaufsperre) freilauf men
Abgriffselement hydraulisch magnetisch Impuls- mechanisch
betatigen Uber Kurbel- austausch mit Kurven-
(Betatigung) welle scheiben

Bild 9: Morphologischer Kasten

In den folgenden Ausflihrungen werden die Lésungsansatze fir die Teilfunktionen
naher beleuchtet und hinsichtlich ihrer Eignung untersucht.

3.3.1 Vergleich der Exzenteranordnungen

Die Untersuchung der Eignung dieser vier Exzenteranordnungen soll in den folgen-
den Ausfihrungen hinsichtlich der wichtigsten funktionalen Gesichtspunkte erfolgen.
Zusatzlich gilt es die Mdéglichkeit einer kostenglinstigen konstruktiven Umsetzung zu
beleuchten.

3.3.1.1 Verstellkinematik

Im Falle von Exzenteranordnung ,var. r* wird sowohl Einfluss auf das Hubvolumen
als auch das Kompressionsvolumen genommen. Zwischen dem gewilnschtem
e-Verstellbereich Ae und dem erforderlichen Verstellbereich des Kurbelradius Ar kann
folgender Zusammenhang hergestellt werden:

ar_s e
D D (Ae+emin+1) (emin—1)

Gl. 2

FUr die restlichen Exzenteranordnungen wird nur auf das Kompressionsvolumen Ein-
fluss genommen. Hierbei besteht zwischen gewilnschtem e-Verstellbereich Ae und
dem erforderlichen Verstellbereich der Pleuellange Al bzw. der Kompressionshéhe
Ahky der folgende Zusammenhang:

A|,AhKH _ i Age

. Gl 3
D D (AE"‘Smin _1)' (Emin _1)

In Bild 10 sind die Abhangigkeiten im jeweils interessierenden Bereich (typische
€min-Werte fur Ottomotoren (7, 8, 9) sowie typische ¢ni,-Werte fur Dieselmotoren
(12, 14) graphisch dargestellt. Den Darstellungen liegt exemplarisch ein
Hub/Bohrungs-Verhaltnis von s/D = 1 zugrunde.
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Bild 10: Erforderlicher LaAngenverstellbereich, s/D-Verhéltnis = 1

Eine vorgegebene Anderung des Kurbelradius wirkt sich starker auf den
e-Variationsbereich aus als eine gleiche Anderung der Pleuellange. Allen Anordnun-
gen ist gemeinsam, dass mit zunehmenden eni,-Werte bereits kleine Langenande-
rungen groBe e-Anderungen hervorrufen. Weiterhin kann den obigen Beziehungen
entnommen werden, dass der e-Verstellbereich bzw. die Maximalverdichtung emax bei
gegebenem Langenvariationsbereich mit abnehmendem Hub/Bohrungs-Verhaltnis
ansteigt, Bild 11.

16 ‘
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1 \\ var o Albzw. Ar =4 mm |
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“ 11 | restliche Anordnungen T
10 w 1 \ : :
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s/D []

Bild 11: Einfluss des s/D-Verhaltnisses auf den erzielbaren e-Verstellbereich As

Bei der Gestaltung der Kolbenkrone eines VCR-Motors ergeben sich bei sehr kurz-
hubigen Triebwerken jedoch sehr unglnstige Oberflachen/Volumen-Verhaltnisse des
Brennraumes, da entsprechend tiefe Ventiltaschen im Kolben vorzusehen sind.

3.3.1.2 Exzentermomente

Durch die Berechnung der Exzentermomente sollen folgende Fragestellungen be-
antwortet werden:

e Erfahrt der Exzenter wahrend eines Arbeitsspieles sowohl ,linksdrehende” als
auch ,rechtsdrehende” Momente? Dies kann als ,notwendige“ Bedingung flr
das Funktionieren der VCR-Systeme mit exzentrischen Lagerstellen und Nut-
zung der Triebwerkskrafte angesehen werden (Ein- und Mehrzyklussteller).
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e Wie stark unterscheiden sich GrdéBe und Dauer der ,linksdrehenden“ und
srechtsdrehenden® Momente? Dies ist fur den Mehrzyklussteller hinsichtlich
der moglichen Umschaltgeschwindigkeiten in die jeweilige Verstellrichtung von
Bedeutung.

Fir den ,Einzyklussteller* kommt noch die ,hinreichende® Bedingung hinzu, dass fir
eine gewinschte Verfahrrichtung das jeweilige Exzentermoment gentigend lange
und mit ausreichendem Betrage anliegt, so dass eine ,monotone“ Exzenterverdre-
hung erméglicht wird. Im ungunstigsten Falle kbénnte es passieren, dass die vom Ex-
zenter aufgenommene kinetische Energie nicht ausreicht, um seine Endlage zu er-
reichen. Zur Klarung dieser Fragestellung bedarf es einer dynamischen Simulations-
rechnung welche sowohl die auftretenden Exzentermomente als auch die auftreten-
den Widerstande beriicksichtigt, was Gegenstand spaterer Kapitel ist.

Ist der Exzenter arretiert, so kann dieser zusammen mit dem ihn festhaltenden Bau-
teil als starres Getriebeglied aufgefasst werden. Aus kinematischer Sicht liegen somit
konventionelle Kurbeltriebe vor. Das Exzentermoment berechnet sich aus der am
Exzenter angreifenden Lagerkraft und dem effektiven Hebelarm:

ME:FXIEL Gl. 4

Far den hier vorliegenden Spezialfall eines ebenen Systems ergibt sich fiir den Be-
trag des Exzentermomentes:

MEZFXFLY—I’YFLX G|.5
Mit den Komponenten des Hebelarmvektors:

fy =€-COSQE Gl. 6

ry =€-singg Gl. 7

Der Winkel ¢ welchen der Hebelarmvektor mit der x-Achse (Absolutsystem) ein-
schlieBt kann unter Zuhilfenahme der in Bild 12 dargestellten Beziehungen aus dem
Kurbelwinkel oo bzw. dem Schwenkwinkel w und dem Exzenterwinkel f sowie dem
Hilfswinkel 6 berechnet werden.

Der Hilfswinkel & Iasst sich jeweils durch zweimalige Anwendung des Kosinussatzes
aus der Exzentrizitdt e und dem Exzenterwinkel p sowie der jeweils festen Trieb-
werksgeometrien berechnen:

Lvar. r
_ 2., .2
r=4r5+e“—2-r,-e-cosf Gl. 8
2,2 .2
g +r<—e
d=arccos| >—— Gl. 9
2:1 I

Jvar. | unten“und ,var. |, oben”:

I=\/I§+e2—2-lo-e-cosﬁ Gl. 10
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2,2 .2
d = arccos |°+|—e Gl. 11
21y -1
Jvar. KH”:
hKH =hKH,0—e-cosB Gl. 12

var. |, unten var. |, oben

Qg =270°-B-a-0 @ =90°+P+y+9d Og =270°-B+y—-0 @ =90°+P
Bild 12: Absoluter Exzenterwinkel ¢

Lagerlasten

Im Rahmen der hier durchzufiUhrenden Abschatzung des Exzentermomenten-
angebotes soll von dem Spezialfall ausgegangen werden, dass sich der Exzenter in
einem arretierten Zustand befindet. Somit liegt nach wie vor ein 2-gliedriges Hubkol-
bentriebwerk vor, so dass samtliche Kraft- und WeggréBen nur Funktionen des Kur-
belwinkels sind. Je nach betrachtetem (festen) Exzenterwinkel sind jedoch die ent-
sprechenden kinematisch wirksamen Langen aus den jeweils festen Geometriegrd-
Ben zu bestimmen. Far die Lagerungsfalle ,var. |, unten und ,var. I, oben“ muss bei
der Bestimmung des Pleuel-Ersatzsystems zusatzlich der Einfluss des grade einge-
stellten Exzenterwinkels auf die Schwerpunktlage und die kinematisch wirksame
Pleuellange berlcksichtigt werden:

Mpey =Mpey r + MpEy Gl. 13
I = |-| +|2 Gl 14
MpEy - |1 = mpEV,h - Gl. 15

Das Ersatzsystem verhalt sich hinsichtlich seiner Tragheitswirkung nicht exakt wie
das tatsachliche Getriebeglied, da das Massentragheitsmoment des Ersatzsystems
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im Allgemeinen nicht mit dem des tatséchlichen Systems Ubereinstimmt. Da die
Tragheitswirkung aufgrund der Schwenkbewegung des Pleuels und des Kolbens je-
doch gegenuber der Tragheitswirkung aufgrund der oszillierenden Bewegung des
Kolbens wesentlich geringer ist, ist der gemachte Fehler klein und die Anwendung
dieses Ersatzmodells zulassig.

Zunachst kann die Pleuelstangenkraft unter Nutzung der Gleichgewichts-

bedingungen flir das in Bild 13 links dargestellte System berechnet werden [65]:

_Fe+my -V
cosy

Fs Gl. 16

Die hierbei wirksame Masse m,, setzt sich aus der Masse des Kolbens inklusive Bol-

zen und Ringen und dem oszillierenden Teil des Pleuel-Exzenter-Verbundes zu-
sammen:

Mp =Mk +Mp +mpEV,h Gl. 17

Die am kleinen Pleuelauge des Pleuel-Exzenter-Verbundes angreifenden Lagerlas-
ten berechnen sich bezugnehmend auf Bild 13 Mitte zu:

Figx =Fs -siny Gl. 18
ALBy =Mpevh - ¥B —Fs-cosy Gl. 19

Die am groBen Pleuelauge des Pleuel-Exzenter-Verbundes angreifenden Lagerlas-
ten kdnnen ebenfalls unter Nutzung der Gleichgewichtsbedingungen fir das in Bild
13 rechts dargestellte System bestimmt werden:

H_HZX :—FS'sinw—mpEV’r 'mfﬂ-r-sinoc Gl. 20

FLHzy :FS'COSIII—mPEV’r'O)EA'T"COSOC Gl. 21

"
rees

\

Bild 13: Kraftezerlegung am Kolbenbolzenlager (links und mitte) und am Hubzapfen-
lager (rechts)
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Zur Berechnung der kinematischen GréBen Schwenkwinkel und Kolben-
beschleunigung kénnen die tUblichen Zusammenhange bzw. Nédherungen als Funkti-
on des Kurbelwinkels verwendet werden:

v = arcsin(Ag -sina) Gl. 22
jig =r - 0f - (cos o+ A - cos 2at) Gl. 23
Massenabschétzung fir die unterschiedlichen Exzenteranordnungen

Es ist leicht einzusehen, dass die Art der Exzenteranordnung einen nicht unerhebli-
chen Einfluss auf die Masse und die Schwerpunktlage des Pleuel-Exzenter-
Verbundes ausitben wird. Da zu diesem Zeitpunkt weder im Detail ausgearbeitete
Lésungsvorschlage noch in Hardware ausgefiihrte Systeme dieser Art vorliegen sind
Masse und Schwerpunktlage an dieser Stelle abzuschatzen. Dabei stltzt sich diese
Abschatzung auf grobe 3D-Entwirfe. Die folgende Tabelle zeigt die den folgenden
Ausfihrungen zugrunde liegenden Abschatzungen:

Exzenteranordnung Basis | var. r var. |, var. |, var. KH
unten oben

Kolben + Bolzen [g] 400 |400 400 400 400+250

Masse Pleuel rot. [g] 458 | 458+150 458+300 | 458 650

Masse Pleuel osz. [g] | 145 | 145 145 145+250 | 145+50

Masse osz. gesamt [g] | 545 | 545 545 795 845

Tabelle 5:Geschéatzte Triebwerksmassen bei unterschiedlichen Exzenteranordnun-
gen

Motorbetriebspunkte

Die Berechnung der Exzentermomente Mg analog den oben zusammengestellten
Beziehungen erfolgt exemplarisch fir die zwei ausgewéahlten Betriebspunkte, typi-
scher Teillastbetrieb (n =2000 min™, pme=2bar) und vollastnaher Betrieb
(n = 4000 min™', pme = 10 bar). Die zugrundeliegenden Gasdruckverlaufe entstam-
men Messungen an einem modernen 4-Takt-Ottomotor mit duBerer Gemischbildung
(Anhang, Bild 85).

Simulationsergebnisse

Die Berechnung der Exzentermomente Mg erfolgt flr die unterschiedlichen Exzente-
ranordnungen und Betriebspunkte jeweils fur unterschiedliche Verdrehstellungen des
Exzenters. Somit kann der Frage nachgegangen werden, wie sich die jeweilige Ex-
zenteranordnung bei einer Verdichtungsédnderung von hoch nach tief und umgekehrt
verhalt. Die Definition des Exzenterwinkels B ist dabei so festgelegt, dass sich der
Pleuel-Exzenter-Verbund bei = 180° in Strecklage befindet wahrend bei B = 0° die
kirzeste Pleuellange auftritt. Die 60°-Stellungen reprasentieren somit niedrige Ver-
dichtung wahrend die 120°-Stellung hohe Verdichtung darstellen, Bild 14.
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Bild 14: Definition der berticksichtigten Exzenterstellungen, exemplarisch dargestellt
fir die Exzenteranordnung ,var. |, oben*

In den folgenden Darstellungen der Exzentermomentenverlaufe (Bild 15) wird das
Exzentermoment Mg stets entgegen dem Exzenterwinkel B positiv gezahlt. Ein positi-
ves Exzentermoment wirkt somit derart auf den Exzenter, dass dieser bestrebt ist,
den Exzenterwinkel B zu verringern, bzw. die Pleuellange zu verkirzen, Bild 14.

Beim Studium der Momentenverlaufe lassen sich folgende Beobachtungen formulie-
ren:

¢ Bei allen Exzenteranordnungen sind wahrend eines Arbeitsspieles sowohl po-
sitive als auch negative Momentenanteile enthalten. Das gilt fir alle unter-
suchten Motorbetriebspunkte und fir alle untersuchten Exzenterstellungen.

e Bei den Exzenteranordnungen am kleinen Pleuelauge sind die Exzentermo-
mente, welche das System hin zu niedriger Verdichtung verstellen méchten,
sowohl betragsmaBig gréBer als auch Uber einen groBeren Winkelbereich
wirksam. Dies ist umso ausgepréagter, je starker die Gaskrafte gegeniber den
Massenkraften dominieren.

e Der Einfluss der Exzenterverdrehstellung ist bei den Exzenteranordnungen am
kleinen Pleuelauge geringer als bei den Anordnungen am groBen Pleuelauge.

¢ Die Momentenverlaufe der Exzenteranordnungen am kleinen Pleuelauge un-
terscheiden sich nur unwesentlich.

Daraus lasst sich zunachst das wichtige Zwischenergebnis ableiten, dass prinzipiell
alle vier Exzenteranordnungen dazu geeignet sind, eine Triebwerkskraft unterstitzte
Verstellung sowohl hin zu niedriger als auch hin zu hoher Verdichtung bei unter-
schiedlichen Motorbetriebspunkten herbeizufiihren.
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Geometrie: D =81 mm, s = 86,4 mm, |, = 144 mm, e =4 mm

Bild 15: Exzentermomente

Um die Eignung der Exzenteranordnungen fir den Mehrzyklussteller bewerten zu
kénnen, missen die qualitativen Aussagen durch quantitative Aussagen erganzt
werden. Dazu bietet es sich an, aus den Momentenverlaufen in einer geeigneten Art
und Weise Mittelwerte zu bilden. Dabei werden die positiven Momentenanteile tber
den zugehorigen Kurbelwinkelbereich integriert und anschlieBend durch die Lange
eines kompletten Arbeitsspiels (720° KW) dividiert. Auf analoge Weise wird mit den
negativen Momentenanteilen verfahren. Die so gewonnenen Mittelwerte reprasentie-
ren somit ein konstantes Ersatzmoment, welches Uber ein komplettes Arbeitsspiel

wirksam ist und der Verdrehung des Exzenters in eine jeweilige Richtung dient:
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i _ JMde Gl. 24
- 720° '
(-)
M) :fl\/l—doc Gl. 25
720°

In Bild 16 sind diese Mittelwerte fur die vier Exzenteranordnungen fir unterschiedli-
che Exzenterverdrehstellungen und Motorbetriebspunkte zusammengefasst:

—

M [Nm]
o N M~ OO 00 O

Man erkennt, dass sich die Verhéltnisse zwischen positivem mittlerem Mo-
ment und negativem mittlerem Moment bei allen Exzenteranordnungen sehr
stark unterscheiden.

Bei Exzenteranordnung ,var. r“ dominieren die negativen Momente stets ge-
genlber den positiven Momenten. Das ist gleichbedeutend mit der Aussage,
dass eine Verstellung hin zu hoher Verdichtung mit groBerer Intensitat herbei-
gefuhrt werden kann. Bei einem schnellen Ubergang auf hohe Last bedarf es
allerdings grade einer schnellen Verstellung hin zu niedriger Verdichtung, so
dass diese Eigenschaft als nachteilig bewertet werden muss.

FUr die drei anderen Exzenteranordnungen ist dies genau umgekehrt.

Bei der Exzenteranordnung ,var. I, unten” unterscheiden sich die positiven von
den negativen Momenten am stérksten, was als als nachteilig bewertet wer-
den muss.

n =2000 min’ n =4000 min'
71 Pme = 2 bar ; Pme = 10 bar
gff —H - [T—— 0O M(+)
NN NI S M() |
: ) ] b
| H’Ht E il
| |_\ § :|7 |_ [ Bl
o o o o o o o o o o [} o o o o o o o o o o o o o
elileollolleolliolilolNollololioliliole)
varr var |, varl, | varKH varr var |, varl, | varKH
unten oben unten oben

Bild 16: Gemittelte Exzentermomente

AbschlieBend kann gesagt werden, dass sich die Exzenteranordnungen bezlglich
der Exzentermomente zwar mitunter stark unterscheiden. Es gelingt an dieser Stelle
jedoch nicht eine oder mehrere Lagerungsfalle zu selektieren, die sich fir eine trieb-
werkskraftunterstitzte Verstellung nicht eignen wirden.
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3.3.13 Selbsthemmung

Neben dem Exzentermomentenverlauf als Funktion des Kurbelwinkels sind auch die
Reibungswiderstande zu bericksichtigen, welche den Exzentermomenten entge-
genwirken. An dieser Stelle soll mit Hilfe eines einfachen Modells fiir die vier Exzen-
teranordnungen zunachst untersucht werden unter welchen Bedingungen das Reib-
moment gréBer als das Exzentermoment ist und somit Selbsthemmung vorliegt. Es
soll davon ausgegangen werden, dass an dem jeweiligen Arretierumfang aufgrund
der dort vorhandenen geringen Relativgeschwindigkeit das Coulombsche Reibungs-
gesetz gilt, wahrend an der eigentlichen Lagerstelle aufgrund der dort vorhandenen
Schwenk- bzw. Umlaufbewegung hydrodynamische Bedingungen vorliegen. Im Falle
von Exzenteranordnung ,var. r* z.B. wird der Exzenter an seiner Innenflache auf dem
Hubzapfen gelagert und arretiert, wahrend sich das Pleuellager an der Exzenteraus-
senflache befindet. In diesem Fall wird das hydrodynamische und damit viel geringe-
re Reibmoment am Peuellager gegeniiber dem Coulombschen Reibmoment an der
Arretierflache vernachlassigt.

GroBe Symbol |Einheit [var.r  |var. |, unten |var. |, oben [var. KH
Exzentrizitat e [mm] 4

Radius innen = [mm] 24

Radius aussen |rg, [mm] 30,5 18,5 18,5

Tabelle 6: Geschatzte Wirkdurchmesser bei unterschiedlichen Exzenteranordnungen

Bei Coulombscher Reibung hangt das Reiomoment nur von dem Betrag der Lager-
last und dem entsprechenden Wirkradius ab. Je nach Exzenteranordnung ist dies der
Exzenterinnen- oder der AuBendurchmesser.

MR =u-F|_-rE,i,a Gl. 26

Ein maximal zulassiger Reibungskoeffizient u,, kann dadurch definiert werden, dass
gerade Selbsthemmung eintritt, also das Exzentermoment Mg und das Reibmo-
ment Mg betragsmaBig gleich sind:

Me
A Eja
Sowohl die Lagerlast als auch das Exzentermoment sind wie oben dargestellt Funk-

tionen des Kurbelwinkels, so dass auch der maximal zuldssige Reibkoeffizient eine
Funktion des Kurbelwinkels darstellt, Bild 17.

Gl. 27

Hzul =

Aus dem Studium der dargestellten Verlaufe des zulassigen Reibkoeffizienten p,y
lassen sich folgende Schllsse ziehen:

e Eine Bewegung kommt zum erliegen, wenn der maximal zuldssige Reibkoeffi-
zient den Gleitreibungskoeffizienten ug unterschreitet (Literaturangabe fir ge-
6lte Stahl/Bronzepaarungen pug = 0,06, [68]).

e Der Exzenter beginnt sich zu drehen, wenn der maximal zulassige Reibkoeffi-
zient den Haftreibungskoeffizienten py unterschreitet (Literaturangabe fir ge-
6lte Stahl/Bronzepaarungen uy = 0,1, [68])

e Selbsthemmung tritt kurzzeitig bei allen Exzenteranordnungen auf, jeweils um
die Exzentermomentennulldurchgange (vgl. Bild 15 und Bild 17).
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Bei den Exzenteranordnungen am kleinen Pleuelauge sind die Kurbelwinkel-
bereiche in denen Selbsthemmung auftritt jedoch wesentlich kirzer als bei
den Exzenteranordnungen am groBen Pleuelauge.

Bei Exzenteranordnung ,var. |, unten“ liegt der maximal zulassige Reibkoeffi-
zient im glnstigsten Fall nur geringfligig oberhalb des tats&chlich vorhande-
nen Haftreibungskoeffizienten.

Bei beiden Exzenteranordnungen am kleinen Pleuelauge ,var. |, oben® und
wvar. KH* liegt der maximal zuldssige Reibkoeffizient Uber weite Teile mit si-
cherem Abstand Uber dem Haftreibungskoeffizienten.

Durch Verformungen kénnen die vorhandenen Haft- und Gleitreibungskoeffi-
zienten ansteigen, so dass sich die Gefahr des Verklemmens entsprechend
vergroBert.

n =2000 min’ "
Pme = 2 bar 0.3
p_=90° —02 - var. |, unten” |
r\ /—\/' =
E p . NN I T Al
{var. r ]V BCLE AVAREAWY VAN
= I oL VI

0,3 1 = 0,3 - -
E :

02 1 D02 [ T
Lvar. |, oben* | 3 ”

0,1 1 — 0,1 THy
| i e

0 A T T T 0 T T T

0 180 360 540 72 0 180 360 540 720
Kurbelwinkel o [°KW n.LOT] Kurbelwinkel o [°KW n.LOT]

Bild 17: Zulassiger Reibkoeffizient, exemplarisch dargestellt fir Teillastbetrieb

3.3.14 Reibung

Bei Exzenteranordnung ,var. r* steigt der Pleuellagerdurchmesser konstruktiv bedingt
an, aufgrund dessen eine Zunahme der Lagerreibung eintritt. Bei den Exzentera-
nordnungen am kleinen Pleuelauge ,var. I, oben® und ,var. KH* erhdht sich bei glei-
chem Werkstoff der oszillierende Anteil der Pleuelmasse, was sich mdglicherweise
auch negativ auf die Motorreibung auswirkt. Diese beiden qualitativen Aussagen sol-
len im Folgenden quantifiziert werden.
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Einfluss des Lagerdurchmessers (betrifft Exzenteranordnung ,var. r)

Bei hydrodynamischen Gleitlagerungen, hier beim Pleuellager, resultiert der Rei-
bungswiderstand aus der Scherspannung im Schmierfilm. Fir Newtonsche Fluide zu

denen auch Motorendl gehért, berechnet sich die Scherspannung t wie folgt:

5 . . 9PL
v v )
=N —=n-2r =7 Gl. 28

T TV he T hg
Fir das Reibmoment Mg des Lagers ergibt sich daraus:

. 9PL .
MR =N 'ﬁ'dpL-pr'ﬁ Gl. 29
%/—/ 2
—_—

T

Das Reibmoment und damit der Reibmitteldruck einer hydrodynamisch geschmierten
Lagerstelle steigen demzufolge in der dritten Potenz mit dem Lagerdurchmesser an.

Bild 18: Entwurf einer Exzenterlagerung entsprechend Exzenteranordnung ,var. r*

Bei einer Exzenterlagerung auf der Kurbelwelle (,var. r“, vgl. Bild 18) befindet sich
das Pleuellager auf der Exzenteraussenflache. Der Pleuellagerdurchmesser dpi. Wlr-
de je nach Gestaltung des teilbar auszufihrenden Exzenters schatzungsweise um
ca. 27 % zunehmen. Das Reibmoment des Pleuellagers nimmt damit ca. um den
Faktor zwei zu:

3
PrrPL =( dPL] -2 Gl. 30
PmrPL,0 dpLo
=1,27

Unter der Annahme, dass das Pleuellager zu ca. 10 % zum Gesamtreibmitteldruck
beitragt (vgl. Bild 21), ist mit einer Zunahme der Motorreibung um 10 % zu rechnen:
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pmr,geS ~ 0,9 + 0,1 . pmr,PL — 1,1 Gl 31
Pmr,ges,o Pmr,PL0
=2

Bei den restlichen Exzenteranordnungen konnen die wirksamen Lagerdurchmesser
beibehalten werden.

Einfluss der oszillierenden Masse

Ein wichtiges Entwicklungsziel beim Bau schnell laufender Verbrennungsmotoren ist
es, die Triebwerksmassen soweit wie mdglich zu reduzieren. Erst auf diese Weise ist
es moglich hohe Motordrehzahlen und damit auch hohe spezifische Leistungen dar-
zustellen bei gleichzeitiger Einhaltung der zuldssigen mechanischen Spannungen in
den kraftflhrenden Bauteilen. Eine Zunahme der bewegten Triebwerksmassen kann
bei den hier dargestellten Systemen nicht vermieden werden. Bei den Exzentera-
nordnungen am kleinen Pleuelauge werden sich besonders die oszillierenden Mas-
sen erhdhen, wahrend sich bei den Exzenteranordnungen am groBen Pleuelauge
eine Zunahme der rotierenden Massen ergeben wird.

Da sich beim 4-Zylinder-Reihenmotor die Massenkréfte 2-ter-Ordnung nicht gegen-
seitig aufheben, wie es z.B. beim 6-Zylinder-Reihenmotor der Fall ist, ist die Forde-
rung nach geringer oszillierender Masse beim 4-Zylinder-Reihenmotor aus Komfort-
grinden zusatzlich von Bedeutung, solange keine Ausgleichseinheit vorhanden ist.
Bild 19 gibt einen Uberblick, in welchen Grenzen die oszillierende Masse bei heute in
Serie befindlichen Motoren liegt.

14
—12- _
2 ] 13 Dieselmotoren
= 7
qE> 0.8 67 Ottomotoren
@ 0,6
=04 P
802 - .« — ¢

0
0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7

Zylinderhubvolumen V, [l]
Bild 19: Oszillierende Masse heute in Serie befindlicher Otto- und Dieselmotoren

Eine Zunahme der oszillierenden Massen fuhrt zunéchst dazu, dass sich die durch
Massenkraft bedingten Triebwerkskrafte erhdhen, was sich in der Gaswechselphase
in jedem Fall in einer Erhéhung der Lagerkrafte und der Kolbenseitenkraft wiederfin-
det. Dies fuhrt in den Kolbentotpunktlagen zu einem Anstieg der Kolbenschaftrei-
bung. In der Kompressions- und Expansionsphase hingegen wird sich eine Erh6hung
der Massenkraft in weiten Bereichen des Kennfeldes positiv auswirken und zu einer
Verringerung der Lagerkrafte sowie der Kolbenseitenkraft fihren. Im Falle eines
4-Zylinder-Reihenmotors muss als sekundérer Effekt zusatzlich beriicksichtigt wer-
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den, dass die Gegengewichtsmassen der Ausgleichseinheit zur Kompensation der
freien Massenkrafte 2-ter-Ordnung vergréBert werden missen. Dies flhrt Uber eine
LagervergroBerung einerseits zu einer Reibleistungszunahme dieser Lagerstellen
und andererseits zu einer VergroBerung des Oldurchsatzes und damit zu einer hohe-
ren Aufnahmeleistung der Olpumpe.

Die Reibung der Kolbengruppe setzt sich aus der Reibung zwischen Kolbenschaft
und Zylinderrohr sowie zwischen den Ringen und dem Zylinderrohr zusammen und
kann im Versuch nur zusammen ermittelt werden. Ein Betrieb ohne Ringe wiirde auf-
grund des Durchblasens zu einer unzuldssigen Beeinflussung des Schmierfilmes
zwischen Schaft und Rohr fihren. Die Reibung der Ringe wird vornehmlich durch die
Ringvorspannung, die Ringform sowie die Oberflachenbeschaffenheit von Ring und
Rohr und des abzudichtenden Gasdruckes abhangen. In [18] wird Uber Reibungs-
messungen an der Kolbengruppe bei erhéhten oszillierenden Massen berichtet. Bei

einer Erhéhung der oszillierenden Massen um A = 36 % wird im Schleppbetrieb

Mho
bei n = 2000 min™ eine Zunahme der Triebwerksreibung (Kolbengruppe, Triebwerks-
" A
lager, Olpumpe) von 2PmrTW. 4 % gemessen. Bei n = 5000 min"' betragt die ge-
Pmr, TW,0

messene Zunahme der Triebwerksreibung 6 %.

Zu ahnlichen Ergebnissen haben auch eigene Versuche geflihrt. Hierbei wurde bei
einer Erhéhung der oszillierenden Massen um 50 % ebenfalls im Schleppbetrieb bei
n = 2000 min™' eine Zunahme der Triebwerksreibung von 3 % und bei n = 5000 min™
von 8 % gemessen (Bild 20).

15 1
i <
APmrw | |V =181 ]
Pmr,TW,0 1 | Amy =50 % /
[%] ; /
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1 T L,.ff‘/
. .
.
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

Drehzahl n [min]

Bild 20: Gemessene relative Zunahme der Triebwerksreibung, 4-Zylinder-Reihen-
Ottomotor

Es ist zu erwarten, dass die Reibungszunahme im gefeuerten Betrieb geringer sein
wird, als in den beschriebenen Versuchen, insbesondere bei Betriebspunkten mit
hohen Gaskréaften.
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Bild 21: Gemessene Aufteilung der Gesamtmotorreibung, 4-Zylinder-Reihen-
Ottomotor

Zur Klarung der Fragestellung, welchen Anteil die Triebwerksreibung am Gesamt-
reibmitteldruck hat, soll eine im Versuch ermittelte Reibungsaufteilung herangezogen
werden (Bild 21). Der Anteil der Triebwerksreibung macht danach tber das Dreh-
zahlband zwischen 55 und 70 % von der Gesamtmotorreibung aus.

Zusammenfassend lasst sich der Einfluss einer Zunahme der oszillierenden Masse
Amh
Mho
Betriebspunkt n = 2000 min™, pme = 2 bar wie folgt abschatzen:

um =50 % auf den Kraftstoffverbrauch exemplarisch fir den zyklusrelevanten

Entsprechend Bild 20 erhoht sich der Reibmitteldruck des Triebwerkes um:

APmr TW ~39%
Pmr,TW,0

Gl. 32

Der Anteil der Triebwerksreibung am Gesamtreibmitteldruck betragt nach Bild 21:

pmr,TW - me’,TW,O ~60% Gl. 33

Pmr Pmr,o

Daraus resultiert eine Zunahme des Gesamtreibmitteldruckes um:

APmr _ APmr,TW Pmrtwe _ APmr,TW Pmr, 1w 0

Pmr,0 Pmro  Pmr,TWo Pmr,TWo Pmro
z30/0 z60%

=~1,8% Gl. 34

Zusammenhang zwischen Motorreibung und Verbrauch

Eine Zunahme des Reibmitteldruckes Apm, ist durch eine entsprechende Erh6hung
des indizierten Mitteldruckes Apmi zu kompensieren sofern der effektive Mitteldruck
Pme konstant gehalten werden soll. Unter der Annahme, dass bei einer relativ gerin-
gen Erhdhung des indizierten Mitteldruckes Apmi der innere Wirkungsgrad n; konstant
bleibt (Annahme kleiner Betriebspunktverschiebungen), so kann zwischen der relati-
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ven Reibungszunahme % und der relativen Zunahme des spezifischen Verbrau-
mr,0

ches ADe die lineare Beziehung abgeleitet werden (eine Herleitung befindet sich im

e,0
Anhang, Kapitel 9.2):
Abe _ pmr,o . Apmr

Gl. 35

beo - Pme *Pmr,o Pmr,o
| ——
fb
In Bild 22 ist diese relative Verbrauchszunahme fir unterschiedliche Basisreibni-

veaus pmro dargestellt. Bild 23 zeigt den Verlauf der Proportionalitdtskonstante fy, als
Funktion des effektiven Mitteldruckes.
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Bild 22: Relative Verbrauchszunahme bei unterschiedlichen Basisreibniveaus
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Bild 23: Proportionalitadtskonstante f, flir Zusammenhang Verbrauchszunahme zur
Reibungszunahme

Besonders hin zu niedriger Teillast nimmt der Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch
progressiv zu. Je héher das Basisreibniveau bereits ist, desto starker ist auch der
Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch.

Fir den zyklusrelevanten n = 2000 min™, pme = 2 bar Punkt weisen moderne PKW
4-Zylinder-Reihen-Ottomotoren einen Reibmitteldruck um ca. pmr = 0,7 bar auf, so
dass sich fir diesen Betriebspunkt eine Zunahme des Reibmitteldruckes um 1 % in
einer Verbrauchserhéhung von 0,26 % wiederfinden wirde.
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Fir Exzenteranordnung ,var. r* ergabe sich hiermit aufgrund des gréBeren Pleuella-
gerdurchmessers eine Verbrauchszunahme von 2,6 % (exemplarisch far einen Mit-
teldruck von pme = 2 bar).

FiUr die Exzenteranordnungen am kleinen Pleuelauge (,var. |, unten“ und ,var. KH)
wilrde der Verbrauch aufgrund 50 % grdéBerer oszillierender Massen um 0,5 % an-
steigen (ebenfalls fir einen effektiven Mitteldruck von pme = 2 bar).

3.3.15 Konstruktive Umsetzbarkeit

Die verschiedenen Exzenteranordnungen werden nachfolgend hinsichtlich ihrer kon-
struktiven Umsetzbarkeit untersucht, unter besonderer Berlcksichtigung der Exzen-
tergestaltung und der Exzenterarretierung.

Exzentergestaltung

Da die Kurbelwelle bei modernen Motoren fast ausschlieBlich einteilig aufgebaut ist,
verlangen die Exzenteranordungen am groBen Pleuelauge zwangslaufig auch einen
geteilten Exzenter, dessen Exzenterhalften durch Verschraubungen miteinander zu
verbinden sind. Zur Realisierung eines moglichst geringen Exzenteraussendurch-
messers sollte die Trennebene dabei senkrecht zur Richtung der Exzentrizitat ange-
ordnet werden, so dass keine Verschraubung im dinnwandigsten Bereich des Ex-
zenters angebracht werden muss, vgl. Bild 18. Bei der Exzenteranordnung ,var. r*
liegt die Trennfuge bei horizontal stehendem Exzenter dann in der Hauptbelastungs-
zone. Bei Exzenteranordnung ,var. |, unten“ kénnten die Lagerschalen um 90° ge-
genlber der Trennflache des Exzenters versetzt angeordnet werden, so dass die
Trennfuge nicht in der Hauptbelastungszone liegt. Selbst im theoretischen Fall eines
einteiligen Exzenters vergréBert sich der Abstand der Pleuelverschraubung, was zu
einer nennenswerten VergréBerung des Pleuelfreiganges (Pleuelgeige) fuhrt.

Bei den Anordnungen am kleinen Pleuelauge hingegen kann der Exzenter einteilig
ausgefihrt werden, was hinsichtlich Komplexitat und Kosten entsprechende Vorteile
mit sich bringt. Zudem hat die VergroBerung des kleinen Pleuelauges selber keinen
Einfluss auf die Pleuelgeige im interessierenden Bereich.

Exzenterarretierung

Die Arretierung des Exzenters stellt flr alle vier Exzenteranordnungen sowohl hin-
sichtlich Bauraumbedarf als auch Gestaltfestigkeit eine groBe Herausforderung dar.

Die Exzenteranordnungen am groB3en Pleuelauge bieten grundsatzlich den Vorteil,
einen gréBeren Wirkradius flr die Arretierung bereitzustellen, mit der Folge geringe-
rer Stitzkrafte als bei den Exzenteranordnungen am kleinen Pleuelauge.

Im Falle einer Arretierung des Exzenters gegenuber der Kurbelwelle (,var. r¥) ist die
Arretiervorrichtung entweder im inneren des Hubzapfens oder neben dem Pleuella-
ger unterzubringen. Im Anhang sind zwei unterschiedliche Entwilrfe zu dieser Exzen-
teranordnung dargestellt, Bild 86, Bild 87, [45]. Bei beiden Entwirfen wird am Hub-
zapfen mehr axialer Bauraum benétigt, was unter Beibehaltung des Zylinderabstan-
des die Wangenbreite entsprechend verringert.
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Die Arretierung des Exzenters gegeniber dem Kolben (,var. KH*) wirft das Problem
auf, dass im Kolben aufgrund der hohen thermischen Beanspruchung des Materials
nur sehr geringe Pressungen aufgepragt werden dirfen, was die Exzenterabstitzung
auf dem kleinen verfligbaren Bauraum erheblich erschwert.

3.3.2 Vergleich der Bewegungsformen Ein- und Mehrzyklusprinzip

Idealerweise erfolgt die Exzenterverdrehung und die damit einhergehende Verdich-
tungsanderung von einem Niveau zum anderen innerhalb eines Arbeitszyklus. Unter
welchen Umsténden eine solche als ,Einzyklusverstellung” bezeichnete Bewegungs-
form mdoglich ist, muss noch analysiert werden, was Gegenstand spaterer Kapitel ist
(vgl. Kapitel 4.2.8). Zwar wird in der Literatur (im Wesentlichen Patente) vielfach Uber
solche ,Einzyklussteller® berichtet, jedoch bislang ohne die Funktion nachzuweisen,
sei es durch Rechnung oder Versuch. Fest steht hingegen, dass der Exzenter bei
einer solchen ,Einzyklusverstellung“ besonders bei Umschaltungen bei hohen Motor-
drehzahlen sehr hohe Winkelgeschwindigkeiten annimmt und einen entsprechend
hohen Auftreffimpuls mit dem mechanischen Endanschlag austauscht. Inwieweit die-
ser prinzipbedingt hohe Stossimpuls dauerhaft ertragen werden kann, ist an dieser
Stelle ebenfalls unklar und muss im Versuch ermittelt werden. Beim Erreichen der
Endposition muss eine Endlagenarretierung ein Zurtickdrehen verhindern.

Wird der Exzenter mit einem in seiner Sperrrichtung umschaltbaren Freilauf (RUck-
laufsperre) verbunden, kann der Verstellvorgang in mehreren kleinen Schritten ablau-
fen. Die Exzenterverdrehung und die damit einhergehende Verdichtungséanderung
von einem Niveau zum anderen kdnnen sich somit Gber mehrere Arbeitszyklen voll-
ziehen. Wird die Rucklaufsperre mit einem in Bewegungsrichtung wirksamen Wider-
stand versehen, gelingt es die Exzenterverdrehgeschwindigkeit und die damit ver-
bundene Auftreffgeschwindigkeit bei Erreichen des mechanischen Endanschlages
auf ein gewinschtes MaB3 einzustellen. Die Anzahl der bendétigten Arbeitszyklen bei
dieser ,Mehrzyklusverstellung® hangt dann vom Motorbetriebspunkt und dem gewahl-
ten Widerstand ab.

Seitens des Brennverfahrens liegen keine festen Grenzwerte vor hinsichtlich der er-
forderlichen Verstellgeschwindigkeit. Dauert die Verstellung hin zu hoher Verdichtung
nach einer Lastverringerung sehr lange, flhrt dies lediglich zu kurzzeitigen Wir-
kungsgradeinbuBen verglichen mit einer schnelleren Verstellung. Im Falle einer Last-
erhdhung setzt die Zunahme der Fillung bei einem Turbomotor je nach Ansprech-
verhalten des Laders mit einer bestimmten Verzégerung ein. Vollzieht sich die Ver-
stellung hin zu niedriger Verdichtung langsamer als die Fillungszunahme, muss der
Zindzeitpunkt wahrend dieses Ubergangsbereiches entsprechend spat eingestellt
werden, um klopfende Verbrennung zu vermeiden. Auch dies bedeutet kurzzeitige
WirkungsgradeinbuBen.

3.3.3 Vergleich der Riicklaufsperren (Mehrzyklussteller)

Die Riucklaufsperre fir den Mehrzyklussteller kann formschlissig, kraftschllssig oder
hydraulisch ausgefiihrt werden, Bild 24.
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formschlissig kraftschllssig hydraulisch
z.B. Klinkenfreilauf z.B. Klemmkdrperfreilauf z.B. Drehkolben

Sperrklinken kérper Stitzkammern

Bild 24: Rucklaufsperren fur Mehrzyklussteller

Im Falle einer formschlUssigen Rlcklaufsperre z.B. einem Klinkenfreilauf entspricht
der maximal auftretende Ruicklaufweg der Zahnteilung. Die Teilung sollte so klein wie
moglich ausgefiihrt werden, um die Ricklaufwege und dadurch die Stossintensitat
beim Rickdrehen gering zu halten. Die Teilung wird durch die Tragfahigkeit des ein-
zelnen Zahns nach unten hin beschréankt, sofern sich nur eine einzige Klinke gleich-
zeitig im Zahneingriff befinden kann. Zuséatzlich gilt es zu bertcksichtigen, dass die
Sperrklinke genltgend Vorspannung besitzt, um auch bei hohen Exzenterwinkel-
geschwindigkeiten noch sicher einrasten zu kénnen. Gleichzeitig darf nicht zu viel
Widerstand erzeugt werden, so dass eine Exzenterverdrehung auch bei geringen
Exzentermomenten ermdglicht wird.

Durch eine kraftschlissige Rucklaufsperre lassen sich zwar sehr kurze Ricklaufwe-
ge realisieren bei geringem Widerstand. Jedoch ist die Tragfahigkeit aufgrund der
einzuhaltenden Flachenpressungen geringer als im Falle einer formschllssigen
Rucklaufsperre.

In beiden Fallen muss durch zusatzliche MaBnahmen dafir gesorgt werden, dass die
Freilaufrichtung umgeschaltet werden kann und dass in Freilaufrichtung ein definier-
ter Widerstand erzeugt wird, um eine definierte Verdrehgeschwindigkeit zu erzeugen.
Dabei sollte sich der Widerstand idealerweise nach dem anliegenden Exzentermo-
ment richten, um die Varianz der Verstellzeiten klein zu halten.

Bei einer hydraulischen Riucklaufsperre sind die Richtungsumschltbarkeit und der
Widerstand in Freilaufrichtung leicht darzustellen. Die hydraulische Rucklaufsperre
basiert auf zwei Druckkammern welche jeweils mittels eines Rickschlagventils mit Ol
versorgt werden und wechselseitig Druck entlastet werden kénnen (Umschalten der
Freilaufrichtung). Durch einen hydraulischen Widerstand in der Abflussleitung der
Druckkammer wird der gewilinschte Widerstand in Freilaufrichtung eingestellt.

Im einfachsten Fall kann der Exzenter selber als Drehkolben ausgebildet werden, so
dass zwei ringférmige Druckkammern gebildet werden. Die Abdichtung dieser Druck-
kammern mit Hilfe von Dichtleisten in Verbindung mit nur relativ kleinen darzustellen-
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den Wirkflachen und Wirkradien wird jedoch zu sehr groBen Leckagen und damit zu
einer sehr hohen Nachgiebigkeit fuhren.

Durch Hubkolben kann einerseits eine wirksamere Abdichtung erreicht werden und
andererseits lassen sich groBere Wirkflachen realisieren, was sich beides giinstig auf
eine geringe Leckage auswirkt. Es missen jedoch zusatzliche Ubertragungselemen-
te vorgesehen werden, um die Drehbewegung des Exzenters in eine Hubbewegung
umzuwandeln. Dies bietet die Méglichkeit den Wirkradius zu vergréBern, um damit
die Stitzdriicke zu reduzieren, was ebenfalls die Nachgiebigkeit reduziert. Die Forde-
rung nach einer mdglichst geringen Nachgiebigkeit griindet sich in erster Linie auf
dem Ziel keine zusatzliche Triebwerksreibung zu verursachen. Ein stadndig wieder-
kehrendes Eintauchen unter Last auch nach Erreichen der Endpositionen hatte per-
manent hydraulische Verluste zur folge und wirde sich in einer Zunahme der Trieb-
werksreibung auBern. AuBerdem geht wahrend der Verstellung jeweils nach jedem
Eintauchen unter Last wieder ein Teil des grade zurlckgelegten Exzenterverdrehwe-
ges verloren. Eine zusatzliche Endlagenarretierung kann die permanente hydrauli-
sche Energieaufnahme verhindern. Inwieweit diese Effekte tatsachlich eine Rolle
spielen, muss durch Rechnungen und Versuche untersucht werden.

3.34 Vergleich der Betatigungsarten

Die Betatigung eines sich auf dem bewegten System befindlichen Abgriffselementes
kann Uber die in Bild 25 dargestellten Mdglichkeiten erfolgen. Vorzugsweise ist das
Abgriffselement als ein mechanisches Flip-Flop ausgefihrt, so dass die Betatigung
nur einmalig zur Einleitung einer e-Verstellung einsetzen muss.

hydraulisch magnetisch Impulsaustausch
§ a) separate Steuerdlleitungen
q) -
§ b) vorhandene Olversorgung
‘E - zwei Druckniveaus
X

- ein Druckniveau + DruckstoR
mechanisch K ,
AN Spritzteller

= veranderbares " o e
% Magnetfeld Olspritzdiise
o Abgriffselement magnetisches
q;, Abgriffselement

Kurvenscheibe
verfahrbar

Bild 25: Betatigungsarten

Eine hydraulische Betatigung mittels separater Steuerdlleitungen wie z.B. bei No-
ckenwellenphasenstellern Ublich, ist im Falle des Kurbeltriebs zwar grundsétzlich
auch denkbar. Bei ausgefiihrten Motorkonstruktionen wird es jedoch nicht méglich
sein, eine radiale Zufihrung an den Hauptlagerzapfen zu realisieren, ohne den Zy-
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linderabstand entsprechend zu vergréBern. Eine axiale Zufiihrung von Steuerdl wir-
de vergréBerte Anlaufspiegel an der Kurbelwelle erfordern und somit die Reibung
vergroBern. Die Nutzung des vorhandenen Axiallagers ware moglich, jedoch musste
dann das Steuerdl durch eine Vielzahl zusétzlicher Bohrungen an alle Hubzapfen
weitergeleitet werden, was einerseits die Fertigungskosten erh6hen wirde und ande-
rerseits die Kurbelwelle zusatzlich schwachen wirde.

Ohne separate Steuerdlleitungen lieBe sich eine hydraulische Betatigung realisieren,
wenn der gesamte Oldruck der Lagerschmierung variiert werden wiirde. Dazu miiss-
te eine Olpumpe vorgesehen werden, welche zwei unterschiedliche Oldruckniveaus
liefern kdnnte. Wirde dies mit einer konventionellen Festgeometriedlpumpe gesche-
hen, so muss das niedrige Druckniveau durch energieverzehrendes Absteuern ein-
gestellt werden. Fir beide Losungsansatze besteht zusatzlich das Problem, dass der
Oldruck am Pleuellager aufgrund von Fliehkraften abhangig von der Motordrehzahl
ansteigt. Eine selbsttatige Auslésung eines Umschaltvorganges ab einer bestimmten
Drehzahl kann dadurch verhindert werden, dass die einzustellenden Druckniveaus
sehr weit auseinander liegen. Alternativ kann diesem hier unerwtinschten Effekt des
dynamischen Druckanstieges durch eine Fliehkraftkompensation begegnet werden.

Alternativ dazu kénnte auf den Olkreis fiir das Triebwerk ein nur kurzzeitig wirkender
Druckstoss aufgepragt werden, der eine entsprechend hohe Amplitude aufweist, wel-
che auch bei hohen Drehzahlen durch Fliehkrafteinfllisse nicht Gberschritten werden
wilrde. Mittels eines elektrisch schaltbaren Hydraulikventils kann die erforderliche
Druckéanderung initiiert werden.

Bei der mechanischen Betatigung mittels Kurvenscheiben wird nur kurzzeitig ein
Kontakt zum bewegten System hergestellt. Dazu wird eine Kurvenscheibe im ruhen-
den System in Arbeitsstellung gebracht. Ein auf dem bewegten System befindliches
Abgriffselement gleitet idealerweise einmalig auf der Kontur der Kurvenscheibe ab
und muss daraufhin im bewegten System von einem Rastmechanismus gehalten
werden. Aufgrund unvermeidbarer Spiele zwischen Nocken und Kurvenscheibe wird
ein Aufsetzstoss ahnlich beim Ventiltrieb nicht vermieden werden kénnen, so dass
hier gegebenenfalls besondere MaBnahmen zur Minimierung des VerschleiBes und
der Gerauschentwicklung zu treffen sind.

Bei der magnetischen Betatigung soll vom ruhenden System eine magnetische Kraft
auf ein bewegtes Abgriffselement ausgetbt werden. Dazu kann entweder die
Bestromung eines ruhenden Elekiromagneten geschaltet werden oder es kann ein
Dauermagnet im ruhenden System verlagert werden. In beiden Féllen ist das beweg-
te Abgriffselement vorzugsweise selber aus einem dauermagnetischen Werkstoff
gefertigt. Die zu Uberwindenden Luftspalte verlangen nach entsprechend starken und
damit gro3 bauenden Magneten, zumal nur wahrend eines bestimmten Kurbelwin-
kelbereiches eine magnetische Kraft tbertragen werden kann. Problematisch kénnte
sich die Bildung von Wirbelstrémen in den bewegten Triebwerksteilen darstellen.

Eine besonders simple berlhrungslose Betatigung lasst sich durch Impulsaustausch
darstellen. Vorzugsweise wird hierzu ein Olstrahl gezielt auf ein bewegtes Abgriffs-

element ausgerichtet. Der erforderliche kurzzeitige Volumenstrom V ergibt sich als
Funktion des zur Verfligung stehenden Oldruckes an der Spritzdiise ppg und der zur
Uberwindenden Kraft F am Abgriffselement. Zunachst ergibt sich eine Kraftwirkung
auf den Spritzteller aufgrund einer Strahlumlenkung um 90° (durch entsprechende
Formgebungen des Spritztellers sind auch gréBere Umlenkwinkel erzielbar):
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At POl

Die DUsenaustrittsgeschwindigkeit ¢ errechnet sich nach Bernoulli zu:

c— |2-Ppu Gl. 37
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Daraus folgt fiir den erforderlichen Volumenstrom V durch die Dise:
F

- Gl. 38
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In Bild 26 ist der kurzzeitige Volumenstrombedarf V in Abhangigkeit des Oldru-
ckes ppy und der bendtigten Betatigungskraft F dargestellt.
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Bild 26: Volumenstrombedarf (kurzzeitig) in Abhéngigkeit des Oldruckes und der be-
ndtigten Betatigungskraft
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3.35 Konzeptauswahl
Die Konzeptauswahl erfolgt in einer nachvollziehbaren Art und Weise durch Bewer-
tung der Lésungen fir eine jeweilige Teilfunktion. Fir jede Teilfunktion werden unter-

schiedliche Bewertungskriterien herangezogen. Mit Hilfe des folgenden 5-stufigen
Benotungssystems werden den Losungen Punkte zugewiesen:

sehr schlecht (1), schlecht (2), mittel (3), gut (4), sehr gut (5)

Die Wichtigkeit eines einzelnen Bewertungskriteriums wird jeweils durch einen Ge-
wichtungsfaktor berilicksichtigt:

untergeordnete Bedeutung (1), mittlere Bedeutung (2), hohe Bedeutung (3)

Die Bewertung stiitzt sich auf den Uberlegungen der vorangegangenen Kapitel und
ist in den folgenden Tabellen dargestellt.

Bewertungskriterium (Gewichtung) |var. ,r* var. I, var. I, var. ,KH"
unten oben

Komplexitat Exzenter (3) 2 1 5

Komplexitat Arretierung (3) 4 4 3 1

w

Exzentermomente, Eignung far 1 3 1
Mehrzyklussteller (2)

Gefahr der Selbsthemmung (3)

Zunahme der Reibung (3)

Zunahme der oszil. Masse (2)

Zunahme der rotierenden Masse (1)

NINWI—=IN

Bauraumbedarf, Pleuelgeige (1)

AINDIND|WW|—
DO WIN W O
OO WINDWi~

Summe 37

Tabelle 7: Bewertung Exzenteranordnungen

Bewertungskriterium (Ge- Einzyklusprinzip Mehrzyklusprinzip
wichtung)

Komplexitat (3)

VerschleiB (3)

Verstellgeschw. (3)

- Ol —=| D

Schaltgerdusch (1)

W o= 01w

Summe 31

Tabelle 8:Bewertung Bewegungsformen
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Bewertungskriterium (Ge- formschlissig kraftschlissig hydraulisch
wichtung)

Komplexitat Widerstand (3) | 2 2 4
Komplexitdt  Richtungsum- | 2 2 4
schaltung (3)

VerschleiB (3) 2 2 4
Steifigkeit in Sperrrichtung 5 4 2

(2)

Racklaufweg (1) 2 4 4

Summe 22 30 44

Tabelle 9:Bewertung Lésungen fir Riucklaufsperre (Mehrzyklussteller)

Bewertungskriterium | hydraulisch | magnetisch | Impuls- mechanisch
(Gewichtung) austausch

Komplexitat (3) 2 3 3 3
VerschleiB (3) 5 5 5 2
Sicherheit (3) 2 1 1 5
Energiebedarf (2) 1 4 3 5

Bauraum (2) 5 1 5 3

Summe 45 42 51 54

Tabelle 10: Bewertung Betétigungsarten

Fir die Bewegungsform kann aufgrund der bisher angestellten Uberlegungen keine
Lésung als eindeutig Gberlegen herausgestellt werden (sehr @hnliche Gesamtpunk-
tezahl). Aus diesem Grunde werden beide Prinzipien weiterverfolgt und es ergeben
sich zwei Gesamtkonzepte. Die folgende Tabelle fasst die jeweiligen Merkmale die-

ser Konzepte zusammen:

Konzept ,Einzyklussteller* | ,Mehrzyklussteller*
Exzenteranordnung variable Pleuellange, oben
Bewegungsform Einzyklussteller Mehrzyklussteller
Rlcklaufsperre keine hydraulisch
Betatigung mechanisch mit Kurvenscheiben

Tabelle 11: Merkmale der ausgewahlten Konzepte
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4 Auslegung und Konstruktion der Versuchstrager

In den vorangegangenen Kapiteln wurden zwei vielversprechende Konzepte flr
triebwerkskraftunterstiitzte VCR-Systeme herausgearbeitet und weitestgehend hin-
sichtlich ihrer Umsetzbarkeit Gberprift. Im Folgenden soll die konstruktive Umsetzung
dieser beiden Konzepte erfolgen mit dem Ziel zwei unterschiedliche Versuchstrager
zu bauen, um damit die Funktion durch geschleppte Prifstandsuntersuchungen
nachweisen zu kénnen.

Dazu wird ein sich in Serie befindlicher Ottomotor modifiziert, so dass eine Zylinder-
einheit mit einem VCR-Pleuel bestiickt und betrieben werden kann. Die anderen Zy-
linder werden mit den konventionellen Triebwerksteilen bestlckt.

Bei der Dimensionierung der Bauteile ist von einer maximalen Drehzahl von
n = 6000 min" und einem maximal auftretenden Ziinddruck von pmax = 120 bar aus-
zugehen.

Basismotor

Als Basismotor wird ein 4-Zylinder-Reihenmotor mit einem Hubraum von V=1,81
verwendet, welcher mit geringen Unterschieden sowohl als Saugmotor als auch als
Turbomotor produziert wird. Die Turbovariante dieses Motors zeichnet sich durch
eine hohe spezifische Leistung aus. Die Hauptdaten des Motors sind in Tabelle 12
zusammengefasst:

GréBe Symbol |[Einheit |Saugvariante |Turbovariante
eff. Leistung Pe [kKW] 92 165
Verdichtungsverhaltnis € [-] 10,3 8,9
Hubraum VH [1] 1,781

Bohrung D [mm] 81

Hub S [mm] 86,4
Hub/Bohrungs-Verhaltnis s/D [-] 1,067
Zylinderabstand a [mm] 88

Blockhbhe hg [mm] 220

Pleuellange I [mm] 144
Bolzendurchmesser ds [mm] 20

Oszillierende Masse pro Zyl. Mp [0] 543
Brennraumvolumen im ZK Ve .zk [1] 0,0408

Tabelle 12: Hauptdaten des Basismotors

Das Zylinderkurbelgeh&ause aus Grauguss ist als ,Deep Skirt“ Block mit Einzellager-
deckeln konzipiert. Der Leichtmetall Zylinderkopf besitzt 5 Ventile pro Zylinder welche
durch zwei obenliegende Nockenwellen mit TassenstdBeln betatigt werden. Die Aus-
lassnockenwelle wird tGber einen Zahnriemen angetrieben und treibt Gber eine kurze
Rollenkette die Einlassnockenwelle an.



42

4.1 Hauptgeometrieparameter

Der wichtigste festzulegende Geometrieparameter flr die € -Verstellung ist der erfor-
derliche Langenvariationsbereich des Pleuels Al. Dieser ist so zu wahlen, dass ther-
modynamisch sinnvolle emin-€max-Kombinationen umgesetzt werden kénnen, wie z.B.
die Kombination emin = 9 und emax = 14, (vgl. Kapitel 3). Unter Beriicksichtigung der in
Kapitel 3.3.1.1 hergestellten Beziehungen sowie des vorgegebenen Hub/Bohrungs-
Verhaltnisses des Basismotors bedarf es zur Darstellung der ,9 & 14-Kombination®
eines Langenvariationsbereiches von mindestens Al =4,16 mm. Um geometrisch
auch noch weitere sinnvolle enin-€max-Kombinationen vorzuhalten, wie z.B. ,8,5 & 14¢
far entsprechend héher aufgeladene Motoren, wird der Lédngenvariationsbereich zu
Al = 4,8 mm gewahlt.

Um hinsichtlich des Schubstangenverhaltnisses im Vergleich zum Basistriebwerk
ahnliche Verhéaltnisses darzustellen, wird der Abstand zwischen dem groB3en Pleuel-
auge und der Aufnahme fir den Exzenter beim VCR-Pleuel zu |, = 144 mm gewéahlt
(entspricht der Pleuellange des Basistriebwerks). Die Pleuellange bei niedriger Ver-
dichtung betragt damit l.min = 141,6 mm und bei hoher Verdichtung le.max = 146,4 mm.

Die sich letztendlich ergebende emin-emax-Kombinationen hangt nunmehr nur noch von
der Wahl der Kompressionshéhe sowie der Gestaltung der Kolbenkrone ab. Zur Mi-
nimierung des Fertigungsaufwandes soll ein flacher Kolben ohne Ventiltaschen ver-
wendet werden, wie im Falle des Basismotors, was gleichzeitig eine Beibehaltung
des maximalen Abstandes der Kolbenoberkante zur Kurbelwelle in OT erfordert, um
einen gleichen Ventilfreigang wie beim Basismotor zu gewahrleisten. Zu diesem
Zweck werden die Kolben des Basismotors (Saugvariante ohne Mulde) Gbernommen
und von oben um den Betrag des halben Langenvariationsbereiches (2,4 mm) abge-
frast.

Die obere Verdichtung betragt damit enax = 10,3 (wie Serie Saugvariante) und die
untere Verdichtung betragt emin = 7,1. Diese emin-¢max-Kombinationen ist thermodyna-
misch zwar nicht optimal, spielt aber fir den Nachweis der Funktion zunachst keine
Rolle.
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4.2 Einzyklussteller

Der Versuchstrager fur das Einzyklusprinzip basiert auf einer mechanischen Endla-
genarretierung mit zwei radial auf den Exzenter wirkenden Sperrklinken. Die Bewe-
gung dieser Sperrklinken ist mit einem mechanischen Schalter (Schlitten als Haupt-
bestandteil des mechanischen Schalters) gekoppelt, der wiederum von auBen mittels
unabhéngig voneinander zu verfahrender Kurvenscheiben betéatigt wird. Bild 27 zeigt
die im Folgenden beschriebene Konstruktion.

Sperrklinke
Sperrklinke Lhiedrige
snhohe Verdichtung*

Verdichtung*

Anschlag im

Schlitten
Pleuel

Arretierstift :
Lagerring
Nocken

Exzenter

Lagerstift

Ruckholfeder

Bild 27: Versuchstragerkonstruktion des Einzyklussteller-Pleuels

Eine Auflistung relevanter Geometriedaten der realisierten Konstruktion befindet sich
im Anhang.
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4.2.1 Exzenter und Sperrklinken

Sowohl die Endanschlage des Exzenters als auch die Sperrklinken wirken in tangen-
tialer Richtung Uber eine Breite von 14 mm und einer Tiefe von 1,5 mm auf den Ex-
zenter ein. Bei einer Exzentrizitat von e = 4 mm wird ein Exzenterverdrehbereich von
AB = 74° bendtigt, um den geforderten Langenvariationsbereich darzustellen. Das
maximal abzustitzende Exzentermoment betragt damit Mg = 198 Nm (Exzenter be-
findet sich an einem seiner Endanschlage bei einem wirkenden Gasdruck
vonp =120 bar), was eine Stltzkraft an der Haltenase des Exzenters
von Fs; = 12,6 kN zur Folge hat. Da dieser hohe Gasdruck nur bei niedriger Verdich-
tung auftritt, wird diese hohe Stitzkraft von der Haltenase direkt in den Endanschlag
geleitet. Die gegeniberliegende Sperrklinke wird in diesem Fall durch das Exzenter-
moment aufgrund der Massenkraft im Ladungswechsel-OT belastet. Bei
n = 6000 min™ betragt diese Stiitzkraft an der Sperrklinke Fg; = 2,3 kN.

Bei der Gestaltung der Sperrklinke muss darauf geachtet werden, dass der Schwer-
punkt sich mdglichst nahe der Drehachse befindet, so dass aus den an der Klinke
angreifenden Tragheitskraften keine Momente auf die Klinke resultieren, welche zu
einer unbeabsichtigten Verdrehung fihren kénnen. Die Endanschlage werden direkt
aus dem Pleuel herausgearbeitet (Bild 28), um auf eine zusatzliche Verbindung ver-
zichten zu kénnen. Die sich daraus ergebende axiale Montage des Exzenters hat zur
Folge, dass mindestens auf einer Seite ein radialer Spalt zwischen Pleuel und Ex-
zenter entsteht, der mit einem Lagerring zu Uberbriicken ist. Bei der vorliegenden
Konstruktion wird aus Symmetriegrinden und der einfacheren Fertigbarkeit auf bei-
den Seiten jeweils ein Lagerring aus einem Bronzewerkstoff vorgesehen.

Endanschlag
Lhiedrige
Verdichtung®

Endanschlag
,hohe
Verdichtung”

Aufnahme far
Lagerring

Aufnahme fir
Arretierstifte

FUhrung far
Schlitten

Bild 28: Mechanische Endanschlage im Pleuel

Die projizierte Lagerflache des Exzenters im Pleuel ist etwas geringer als die proji-
zierte Lagerflaiche des Bolzens im Pleuel beim Serienmotor (350 mm? anstelle von
400 mm?). Um den Aussendurchmesser des Exzenters klein zu halten wird der Bol-
zendurchmesser von dg = 20 mm auf dg = 18 mm verringert. Die projizierte Lagerfla-
che des Bolzens im Exzenter ist aufgrund der gréBeren gewahlten Pleuelbreite je-
doch gréBer als die projizierte Flache im Pleuel des Basismotors (468 m? anstelle
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von 400 mm?). Im Kolben sind zur Uberbriickung der Durchmesserdifferenz Bronze-
buchsen eingesetzt.

Zur Darstellung einer Obenfihrung werden die Innenseiten der Kolbennaben von
innen entsprechend axial angespiegelt. Die projizierte Lagerflache fir den Kolben-
bolzen im Kolben verringert sich infolge der Anspiegelung und der Durchmesserver-
ringerung. Der Bolzen ist ohne Lagerbuchse direkt schwimmend im Exzenter gela-
gert, welcher zur Vermeidung von ,Fressen® phosphatiert ist.

422 Mechanischer Schalter und Betéatigung

Die Betéatigung des mechanischen Schalters erfolgt tber zwei unterschiedliche Kur-
venscheiben jeweils in der Nahe des unteren Totpunktes. Die Kurvenscheiben wer-
den im Motorblock geflihrt und kénnen jeweils eine Arbeitsstellung und eine Ruhe-
stellung einnehmen. Bild 29 zeigt die Anordnung dieser Kurvenscheiben relativ zum
Triebwerk. Die Bewegung der Kurvenscheiben erfolgt translatorisch in einer Horizon-
talebene in Motorquerrichtung. Der mechanische Schalter ist Bestandteil des beweg-
ten Systems (Pleuel) und besteht aus einem in Pleuelquerrichtung verfahrbaren
Schlitten, einer Rickholfeder sowie zweier vorgespannter Arretierstifte, Bild 27 und
Bild 30.

Schlitten

Kurvenscheibe
,£-Verringern®

Kurvenscheibe
LE-Erhéhen”

Abgriffselement Abgriffselement
,-Verringern® ,£-Erhéhen”
(Kuppe des Arretierstiftes)

Bild 29: Wirkungsweise der Betatigung mittels Kurvenscheiben

Durch die gewahlte Anordnung des Schlittens méglichst nahe am kleinen Pleuelau-
ge, wird erreicht, dass zwischen den Abgriffselementen und der Kurvenscheibe bei
Betatigungsereignissen in der Nahe der Totpunktlagen vergleichsweise geringe
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Gleitgeschwindigkeiten herrschen, was sich vorteilhaft hinsichtlich Verschlei3- und
Gerauschentwicklung auswirkt.

Schalterstellung Schalterstellung
Lhiedrige Verdichtung* »hohe Verdichtung*

Bild 30: Mechanischer Schalter

In der Schaltstellung ,niedrige Verdichtung® wird der Schlitten durch die Rickholfeder
(Bild 27) gegen einen mechanischen Anschlag am Pleuel nach rechts gezogen. Um
in die Schaltstellung ,hohe Verdichtung“ zu gelangen, muss durch die Kurvenscheibe
,£-Erhdhen® eine nach links gerichtete Kraft auf das Abgriffselement ,e-Erhéhen® ein-
wirken, so dass der Schlitten gegen die Kraft der Rickholfeder verschoben wird. Die
vorgespannten Arretierstifte (Bild 30) fahren aus, sobald diese durch die seitlichen
Ausnehmungen des Schlittens Uberstrichen werden. Durch die stufenférmigen An-
drehungen an den Arretierstiften kann verhindert werden, dass diese zu weit rausge-
drickt werden. Nachdem das Abgriffselement ,e-Erhdhen“ die Kurvenscheibe wieder
verlassen hat, wird der Schlitten durch die Arretierstifte gehalten. Soll wieder die
Schaltstellung ,niedrige Verdichtung“ eingenommen werden, missen die Arretierstif-
te durch die Kurvenscheibe ,e-Verringern® eingedrickt werden, so dass die Rickhol-
feder den Schlitten nach rechts ziehen kann.

Bei Betatigung des mechanischen Schalters in die Stellung ,hohe Verdichtung® wird
die vertikale Bahnkomponente des entsprechenden Abgriffselementes durch die
Kurvenscheibe ,e-Erhéhen in eine entsprechende Schlittenbewegung umgewandelt.
Die Arbeitskontur dieser Kurvenscheibe muss demnach in einer Motorquerebene
liegen. Zur Vermeidung eines Torsionsmomentes in Pleuellangsrichtung ist der
Schlitten auf beiden Seiten mit einem Abgriffselement versehen. Bei Betatigung des
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Schalters in die Stellung ,niedrige Verdichtung® wird die horizontale Bahnkomponen-
te des Abgriffselementes (hier die Kuppen der Arretierstifte) durch die Kurvenscheibe
.£-Verringern“ in eine entsprechende Zusammendrickung der Arretierstifte umge-
wandelt. Die Arbeitskontur dieser Kurvenscheibe muss demnach in einer Horizontal-
ebene liegen. Durch das beidseitige Einwirken auf die Arretierstifte wird eine Quer-
kraft auf das Pleuel vermieden.

4.2.3 Umschalten auf ,,hohe Verdichtung“

Beim Verfahren des Schlittens in die Stellung ,hohe Verdichtung® wird die rechte
Sperrklinke auBer Eingriff gebracht (Bild 31). Der Schlitten wird um den Uberstreck-
hub Uber seinen nominellen Hub hinaus verfahren, so dass den Arretierstiften geni-
gend Zeit zum Ausfahren bleibt. Der Exzenter ist damit entriegelt und kann sich im
Uhrzeigersinn verdrehen, was in der Phase des nachsten Ladungswechsel-OTs auf-
grund der wirksamen Massenkréafte des Kolbens erfolgt.

Schalterstellung Schalterstellung Uberstreckstellung
Lhiedrige Verdichtung®  ,hohe Verdichtung®

Schlitten
anliegend

Bild 31: Einleitung des Umschaltvorganges von ,niedrige Verdichtung“ auf ,hohe
Verdichtung®

4.2.4 Umschalten auf ,,niedrige Verdichtung*

Die Umschaltung von ,hohe Verdichtung® auf ,niedrige Verdichtung“ erfolgt ausge-
hend von der in Bild 32 dargestellten Konfiguration. Die Umschaltung wird dadurch
eingeleitet, dass die Arretierstifte zusammengedrickt werden und damit den Schlitten
kurzzeitig freigeben. Aufgrund des bewusst vorgesehenen Spiels zwischen linker
Sperrklinke und Schlitten wird dieser von der Rickholfeder zun&chst um den Betrag
des Spiels zurtickgezogen, Bild 32. Der Schlitten wird nun nicht mehr von den Arre-
tierstiften festgehalten. Da zu diesem Zeitpunkt (in der Nahe des UT) immer und
zwar unabhangig vom Betriebspunkt ein im Gegenuhrzeigersinn gerichtetes Exzen-
termoment wirksam ist, steht die linke Sperrklinke stets unter Last. Die linke Sperr-
klinke wird demnach erst auBer Eingriff gebracht, sobald die durch die Ruckholfeder
aufgebrachte Ausriickkraft am Klinkeneingriff die dort herrschende Reibkraft Uber-
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windet. Dies geschieht spatestens in der Phase des nachsten Ladungswechsel-OT,
wenn das Exzentermoment einen Richtungswechsel vollzieht.

Spiel

N

Bild 32: Einleitung des Umschaltvorganges von ,hohe Verdichtung® auf ,niedrige
Verdichtung®

4.25 Kurvenscheibe ,,s-Erhohen

Der fur die Gestaltung der Kurvenscheibe ,e-Erhéhen® zur Verfligung stehende Bau-
raum wird durch die Innenkontur des Kolbens sowie durch den Freigang zu den Ge-
gengewichten begrenzt (Bild 33).

Es muss zusatzlich berlcksichtigt werden, dass die Kurvenscheibe auch in der zu-
rickgefahrenen Stellung nicht mit dem Kolben kollidieren darf. Als weiteres Kriterium
soll berlcksichtigt werden, dass die auftretenden Beschleunigungen des Schlittens
maglichst gering sind, um die Reaktionskrafte an der Kurvenscheibe und die auftre-
tenden Pressungen an der Kontaktstelle zu minimieren. Dies bedingt wiederum, dass
der Kurbelwinkelbereich, in welchem Kontakt zwischen Kurvenscheibe und Abgriffs-
element herrscht, und der Radius am Abgriffselement so groB wie mdglich gewahit
werden, bzw. die glnstigste Kombination aus beidem. In Analogie zur Ventil-
triebsauslegung wird dieser Kurbelwinkelbereich im Folgenden als Eventlange be-
zeichnet.

Die beschriebene Formfindungsaufgabe unter der Randbedingung minimaler Schlit-
tenbeschleunigung lasst sich rechnerisch durch eine automatisiert ablaufende Opti-
mierungsroutine nur sehr schwer bewaltigen. Zu diesem Zweck missten die Bau-
raumzwange mathematisch erfasst werden, was bei den vorliegenden Geometrien
mit vertretbarem Aufwand nicht méglich ist.

Alternativ dazu wird bei der hier angewendeten Vorgehensweise ein Hubverlauf des
Schlittens (Verfahrweg relativ zum Pleuel, als Funktion des Kurbelwinkels) vorgege-
ben und die daflr notwendige Arbeitskontur der Kurvenscheibe sowie die sich erge-
benden Bauteilbeanspruchungen rechnerisch ermittelt. Die Kontrolle ob die daraus
resultierende Kurvenscheibe in beiden Arbeitsstellungen Platz im Innenbereich des
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Kolbens findet, erfolgt manuell im CAD System. Bild 34 illustriert diese Vorgehens-
weise.

Kolben in UT
niedrige Verdichtung
\

)

Bahn Mitte%j:l/

Abgriffselement
ohne Auslenkung

Kolbennabe

—

:
S
;

Kurvenscheibe in
Bahn Mitte \ Arbeitsstellung
Abgriffselement ‘

mit Auslenkung

Freigang
Gegengewichte

Bild 33: Bahn Mitte des Abgriffselementes

Im Folgenden soll die Berechnung der Arbeitskontur sowie die Berechnung der Bau-
teilbeanspruchung dargestellt werden.

Berechnung der Arbeitskontur

Der nominelle Hub des Schlittens sy muss so groB gewéhlt werden, dass die Klinke
den Exzenter mit gentigend Spiel freigibt (Bild 31, mittlere Darstellung). Der Uber-
streckhub sy muss so groB3 gewahlt werden, dass die Ausnehmung des Schlittens
den Arretierstift gentigend weit Uberstreicht (Bild 31, rechte Darstellung). Fir die vor-
liegende Konstruktion werden dazu ein nomineller Schlittenhub von sy =3 mm und
ein zusétzlicher Uberstreckweg von sy = 1,5 mm vorgesehen. Der durch die Kurven-
scheibe hervorgerufene Gesamthub betrégt damit sges = 4,5 mm.

Die Bahn des Mittelpunktes des Abgriffselementes im ruhenden System (Bezugssys-
tem Motor) ergibt sich aus einer Uberlagerung der Schlittenbewegung im bewegten
System (Bezugssystem Pleuel) und der Bewegung des Pleuels, wobei der Bewe-
gungsverlauf im bewegten System vorgegeben wird (Schlittenhub).
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Randbedingungen vorgeben Randbedingungen

* Hub des Schlittens
(Bezugssystem Pleuel)

Auswahl von Geometrieparametern —
* » Bauraum
Berechnung der Arbeitskontur Gesuchte
' GeometriegrdBen
Konstruktion des Bauteils Kurvenscheibe - Position Mitte

Abgriffselement
(Bezugssystem Pleuel)

Keine Kollision? nein - | « Radius Abgriffselement

* Breite Abgriffselement

* Eventlange

Berechnung der Bauteilbeanspruchung’

*  Eventstart
1 beriicksichtigte
* Beanspruchung:
Ziel erreicht * Hertzsche Pressung an
der Kontakistelle

Bild 34: Methodik Auslegung Kurvenscheibe

Die Bestimmung dieses Bewegungsverlaufes soll nach einem Berechnungsvorschlag
von Kurz [15] erfolgen. Dieser Berechnungsvorschlag wurde urspringlich fir die Be-
rechnung von Ventilhubverlaufen entwickelt. Die so ermittelten Bewegungsverlaufe
zeichnen sich durch einen als ,ruckfreie“ bezeichneten Beschleunigungsverlauf aus.
Der Wegbereich wird dabei in vier Abschnitte unterteilt, wobei die einzelnen Ab-
schnitte durch algebraische Gleichungen beschrieben werden:

Vorhubbereich

so =—ho -cos(z_n xbj Gl. 39

@y
Der Vorhubbereich dient dazu ein eventuell vorhandenes Spiel zu Uberbriicken. Zur
Festlegung der Lange dieses Abschnittes wird von der Extremsituation ausgegan-
gen, dass das Abgriffselement die Kurvenscheibe erst am Ende dieses Abschnittes
berthrt, also maximales Spiel vorliegt. Bei Festlegung einer zulassigen Auftreffge-
schwindigkeit und eines maximal zu erwartenden Spieles ergibt sich die erforderliche
Léange des Vorhubbereiches zu:

L8
2-SoE

®y = iy -y - Gl. 40
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Haupthubbereich Abschnitt 1
[ m
s1=c11-<I>—c12'S|n(—-<I>J Gl. 41
P4

Haupthubbereich Abschnitt 2

So =S4 +Co1 'CD+022 -sin T - Gl. 42
2. @,

Haupthubbereich Abschnitt 3

S3 = Sog +C31 -(CI)3 —CI))4 —Cgo - ((1)3 —(1))2 +C33 Gl. 43

Die Konstanten dieser drei Gleichungen ergeben sich aus den Bedingungen, dass
am Ende des einen und am Anfang des anderen Kurvenabschnittes der Weg, die
Geschwindigkeit und die Beschleunigung gleich sein missen, sowie am Ende des
letzten Abschnittes der Gesamtweg erreicht:

S3 =SN *S(J =Sges Gl. 44
Zur Festlegung der einzelnen Winkelbereiche stehen aus der Praxis folgende erprob-
te Winkelverhaltnisse zur Verfigung:
P 1

Gl. 45
d3 3
P _ 1 Gl. 46
@3 10

SchlieBlich muss die Summe der drei Abschnitte die ,Gesamteventlange” ergeben:
CI)-] +CI)2 +(I)3 :q)ges Gl. 47

Ein weiterer wichtiger Erfahrungswert aus der Praxis ist das Verhaltnis der Beschleu-
nigungen am Ende des zweiten und des dritten Abschnittes:
;= S2E _D Gl. 48
S3E 8

Fir einen ersten Versuchstrager sollen diese genannten Erfahrungswerte flir die

Winkelverhaltnisse und flr die Beschleunigungsverhaltnisse zunachst tGbernommen
werden.

Bild 35 zeigt den so ermittelten Hubverlauf sowie die zweite Ableitung nach dem
Kurbelwinkel (Beschleunigungsparameter), sowie die zugrunde gelegten Randbedin-
gungen.
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Bild 35: Hubverlauf (links) und Verlauf des Beschleunigungsparameters (rechts) des
Schlittens (im Pleuel-Koordinatensystem X,y )

Durch eine Koordinatentransformation lasst sich der Mittelpunkt des Abgriffselemen-
tes vom pleuelfesten auf das absolute Koordinatensystem tbertragen, Bild 36:
X =r-sino+X-cos(y—8)-y-sin(y -3) Gl. 49

y =r-coso+X-sin(y—38)+y-cos(y—8) Gl. 50

Bild 36: Pleuelfestes und motorfestes Koordinatensystem

Da sich der Exzenter wahrend des Verschiebevorganges des Schlittens nicht gegen-
Uber dem Pleuel verdreht, ist die Bewegung des Pleuels und damit der Schwenkwin-
kel nur eine Funktion des Kurbelwinkels.
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Berechnung der Bauteilbeanspruchung

Bei der Berechnung der an der Kontakistelle auftretenden Flachenpressung wird i-
dealerweise von einer Linienberihrung zweier Zylinderflachen ausgegangen. Da der
Krimmungsradius der konkaven Kurvenscheibenkontur wesentlich gréBer ist als der
Krimmungsradius des konvexen Abgriffselementes, kann hier zur weiteren Vereinfa-
chung von einer Zylinder-Ebenen-Berlhrung ausgegangen werden. Fir die maxima-
le Hertzsche Pressung gilt fir diesen Fall die folgende Beziehung:

E
PHZmax = al 5 Gl. 51
n'2-rA-IA'(1—v )

Als zulassige Hochstgrenze flr die Flachenpressung soll an dieser Stelle ein Wert
von 1000 N/mm? zugrunde gelegt werden, was fiir hnliche Anwendungen, z.B. fiir
moderne Ventiltriebe mit TassenstéBeln, einen Ublichen Wert darstellt.

Die Normalkraft am Abgriffselement wird mit Hilfe einer Kraftebilanz in Bewegungs-
richtung des Schlittens ermittelt, Bild 37:

1 .. .. .
AN = [P + P —mgg - Xg g6 -cos(y - 8)-mgg Y 5¢ sin(y—3)] Gl 52

cosy

Bild 37: Kraftebilanz am Schlitten

Die Reibungskrafte an den FUhrungen des Schlittens sowie zwischen Nocken und
Kurvenscheibe werden an dieser Stelle vernachlassigt. Die Kraft welche von der
Klinke auf den Mitnehmer Ubertragen wird, setzt sich aus der Tragheitswirkung der
Klinke sowie aus der Federkraft der Klinkenfeder zusammen:

FK :®K'2i+i'(MV,KF +CKF-ij Gl. 53
e, K2 k2

FK F



54

Far die Federkraft der Rickholfeder gilt:

Frp = (MV,RF +Cpp ij Gl. 54

'RF 'RF
Mit Hilfe der dargestellten Beziehungen kann nun nach dem in Bild 34 gezeigten
Vorgehen ein geeigneter Satz von Geometrieparametern ermittelt werden. Die auf
diese Weise ermittelten Geometrieparameter sind im Anhang aufgelistet, Tabelle 21.

Bild 38 zeigt den Verlauf der Normalkraft an der Kontakistelle Kurvenscheibe-
Abgriffselement, basierend auf dieser Auslegung, exemplarisch fir einen Betati-
gungsvorgang bei n = 4000 min™.

1000 |
800 22\ n = 4000 min-!

600
400 Fy Fre + Fkr

200 ﬁ\\‘w N
N

Kraft [N]

0
-200

120 130 140 150 160 170
Kurbelwinkel o [°*KW n.OT]

Bild 38: Kraftverlaufe am Schlitten und an Kurvenscheibe ,e-Erhdhen”

Im Falle einer Betatigung bei bei n = 4000 min™ tritt an der Kontaktstelle eine maxi-
male Hertzsche Pressung von prz max = 540 N/mm? auf.

4.2.6 Kurvenscheibe ,,e-Verringern*

Diese Kurvenscheibe dient dazu die Arretierung des Schlittens zu I6sen, so dass die-
ser dann von der Rickholfeder in seine Ausgangslage gezogen wird. Die Arretierstif-
te sind an ihrer auBeren Stirnflache mit einer balligen Kuppe versehen, und kdnnen
darUber betatigt werden.
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Bild 39: Betatigung der Arretierstifte

Als Arbeitskontur wird hier eine einfache Anschragung vorgesehen. Auf diese Weise
entsteht zwar eine stossartige Belastung bei der ersten BerUhrung, was jedoch in
Anbetracht der sehr geringen Masse der Arretierstifte keine Rolle spielt. Wie in Bild
39 dargestellt, wird die horizontale Wegkomponente der Bahn des Arretierstiftes
ausgenutzt, um den Hub der Arretierstifte herbeizufihren. Der nominelle Hub ist da-
bei so zu bemessen, dass der Schlitten mit einer ausreichenden Sicherheit freigelegt
wird, auch unter Berlcksichtigung einer nicht exakt mittigen Position des Pleuels,
aufgrund von Fertigungstoleranzen und Schiefstellung. Aufgrund der hier angewen-
deten Obenflihrung des Pleuels ist die zu erwartende Abweichung von der mittigen
Position zwar gering, um diese Abweichung jedoch zu berlcksichtigen, werden die
Arretierstifte jeweils um weitere 0,5 mm verfahren.

4.2.7 Betatigung der Kurvenscheiben

Im Rahmen der Auslegung eines Antriebes fUr die Kurvenscheiben sind zun&chst
folgende Fragestellungen zu klaren:

Kopplung der Verfahrwege beider Kurvenscheiben eines Zylinders
Verfahrwege (Betrag)

Verfahrgeschwindigkeiten und Synchronisation zum Kurbelwinkel
Kopplung der Verfahrwege von Kurvenscheiben mehrerer Zylinder
Haltekrafte bei Betatigung

Gestaltung des Antriebes der Kurvenscheiben
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Freigang
7,9 mm Kurvenscheibe

_>\ ~-Erhdhen”

/ | | N //O

Bild 40: Freigang der Kurvenscheibe zur Kolbeninnenflache

Eine Kopplung der Verfahrwege der beiden Kurvenscheiben ware von Vorteil, da
somit nur ein Antrieb erforderlich wére. Die einfachste Art der Kopplung ware ein fes-
ter Verbund beider Kurvenscheiben, welcher entsprechend drei Positionen einneh-
men muss. Eine Neutralstellung, bei der keiner der Kurvenscheiben mit den beweg-
ten Teilen in BerGhrung geraten kann, eine Position in der sich die Kurvenscheibe
,£-Verringern® in Arbeitsstellung befindet und eine Position in der sich die Kurven-
scheibe ,e-Erhéhen® in Arbeitsstellung befindet. Der bendtigte Verfahrweg ergabe
sich damit als Summe der beiden Einzelverfahrwege. Bild 40 zeigt einen Horizontal-
schnitt in Hohe der Bolzenmitte durch den Kolben, wobei sich die Kurvenscheibe
,£-Erhdéhen® bereits in ihrer Arbeitsstellung befindet. Um im Falle einer starren Kopp-
lung beider Kurvenscheiben die hier nicht dargestellte Kurvenscheibe ,e-Verringern®
in Arbeitsstellung zu Uberfihren, muisste die Einheit beider Kurvenscheiben
um 17,5 mm nach rechts verfahren werden, was bei der hier vorliegenden Bauraum-
situation nicht moglich ist. Die Betatigung der Kurvenscheiben muss daher unabhan-
gig voneinander erfolgen, jeweils von einer Ruheposition ausgehend.

Der Verfahrweg betragt fur die Kurvenscheibe ,e-Erhdhen® sks = 5,5 mm und far die
Kurvenscheibe ,e-Verringern“ sks = 12 mm.

Die Verfahrgeschwindigkeit und der Zeitpunkt des Betatigungsbeginns (Synchronisa-
tion zum Kurbelwinkel) sind idealer weise so zu bemessen, dass die jeweilige Kur-
venscheibe vor Beginn des Kontaktes mit dem Abgriffselement die Endstellung er-
reicht hat. Das zum Verfahren zur Verflgung stehende Zeitfenster berechnet sich
damit zu:

1 Adyer _ 1 360°~AdEy,ges
n 360° n 360°

Bei einer Eventlange fur die Kurvenscheibe ,e-Erhéhen® von ®q+®Pges = 50° KW (in-
klusive Vorhubbereich) ergibt sich bei einer Motordrehzahl von n = 4000 min™ eine
zur Verfigung stehende Zeit von Atyer = 13 ms. Kommt es zu einer Berlhrung zwi-
schen Kurvenscheibe und Abgriffselement bevor die Kurvenscheibe ihre Endstellung

Gl. 55

tver -
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erreicht hat, so hat dies einerseits zur Folge, dass der Schlitten nicht weit genug ver-
fahren wird und somit nicht von den Arretierstiften gefangen werden kann. Eine er-
folgreiche Betatigung wirde damit erst zu einem spéateren Zeitpunkt erfolgen, was
zunachst kein Problem darstellt. Andererseits wirde das Abgriffselement auf der
Kurvenscheibe auBerhalb des Vorhubbereiches aufsetzen, was eine stossartige Be-
lastung zur Folge hatte. Die Intensitat dieses Stosses ist dabei umso gréBer je weiter
der Aufsetzpunkt von dem nominellen Aufsetzpunkt entfernt liegt. Fir die Kurven-
scheibe ,e-Verringern® ist der Aufsetzpunkt hinsichtlich der Stossbelastung nicht von
Bedeutung, da hier ohnehin nur eine einfache Schrage fir die Funktionsflache ver-
wendet wird und aufgrund der kleinen Massen der Stoss nur eine sehr geringe Inten-
sitat hat. Eine Synchronisierung zum Kurbelwinkel ist daher aus VerschleiBgriinden
nicht erforderlich. Die Verstellung kann entsprechend langsamer erfolgen.

Die Kopplung gleicher Kurvenscheiben mehrerer Zylinder ist grundsatzlich maéglich.
Soll wie im Falle der Kurvenscheiben ,e-Erhéhen® eine Synchronisation zum Kurbel-
winkel vorgehalten werden, verkirzt sich das zur Verfligung stehende Zeitfenster
entsprechend der Zylinderzahl und der Krdpfungsfolge. FUr einen 4-Zylinder-
Reihenmotor  verkirzt sich das freie  Kurbelwinkelfenster —auf  nur
noch Aayer = 180°-50°=130° Die zur Verflgung stehende Zeit betragt dann
bei n = 4000 min™ nur noch Aty = 5,4 ms, innerhalb derer die Einheit der vier Kur-
venscheiben von der Ruhestellung in die Arbeitsstellung tberfihrt werden musste.

Die Haltekraft Fy an der Kurvenscheibe ,e-Erhéhen® wahrend eines Betatigungser-
eignisses kann aus der an der Kurvenscheibe angreifenden Normalkraft Fy und dem
momentanen Steigungswinkel der Arbeitskontur axs berechnet werden, vgl. Bild 37:

Fy = Fy -sin(aks) Gl. 56

Der Verlauf der Haltekraft weicht nur geringfligig von der angreifenden Normalkraft
ab, vgl. Bild 38.

Zum Antrieb der Kurvenscheiben kommen unter Beachtung der vorliegenden Rand-
bedingungen die folgenden grundsatzlichen Mdglichkeiten in Frage:

Elektromagnet
Elektromotor
Pneumatischer Aktuator
Hydraulikaktuator

Durch die Betatigung mit Elektromagneten lassen sich die flr eine kurbelwinkelsyn-
chrone Betatigung erforderlichen kurzen Verstellzeiten realisieren, insbesondere
wenn wie bei elekiromagnetischen Ventiltrieben, Elekiromagnete und Federn ent-
sprechend zusammenwirken. Allerdings ist die Haltekraft des Elektromagneten dabei
so groB zu bemessen, dass es durch die auftretenden Betatigungskrafte nicht zum
ungewollten Ablésen kommt. Die hier erforderlichen Aktuatoren waren denen elekt-
romagnetischer Ventiltriebe sehr dhnlich, da sowohl die erforderlichen Verstellzeiten
als auch die zu bewegende Masse in etwa dhnliche GréBenordnung aufweisen. Ent-
sprechend hoch wéren die Zusatzkosten an dieser Stelle alleine fir die Betatigung,
so dass diese Moglichkeit nicht in Frage kommt.
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Durch eine Betatigung mittels auf dem Markt verfligbarer Elektromotoren lassen sich
die far eine kurbelwinkelsynchrone Betétigung erforderlichen kurzen Verstellzeiten
nicht erreichen. Selbiges gilt auch fir einen pneumatischen Aktuator.

Mit Hilfe einer hydraulischen Betatigung ist es mdglich die erforderlichen kurzen Ver-
stellzeiten zu realisieren. Im Hinblick auf Bauraum und Kosten ist diese Art der Beta-
tigung der Betatigung mit Elektromagneten vorzuziehen und soll daher fir den aus-
zulegenden Versuchstrager angewendet werden.

Die auszulegende hydraulische Betatigungseinrichtung basiert auf einem Hydraulik-
kolben, der die jeweilige Kurvenscheibe gegen die Kraft einer Rickstellfeder verfahrt,
Bild 41. Das verwendete 3/2-Wegeventil wird Ublicherweise zur Ansteuerung von
Hubumschaltmechanismen in Ventiltrieben (hier INA-Schalttasse) eingesetzt und
zeichnet sich durch einen glnstigen Kompromiss zwischen Schaltgeschwindigkeit
und hydraulischem Widerstand aus. Durch das Rickschlagventil im Zulauf des
3/2-Wegeventils wird verhindert, dass der Kolben unter der Betatigungskraft einsinki.

Fir die Verfahrzeiten zum Ausfahren (Bewegung von der Ruhestellung in die Ar-
beitsstellung) und zum Einfahren gelten fir die Kurvenscheibe ,e-Erhéhen” unter-
schiedliche Anforderungen. Die Ausfahrzeit soll unterhalb des oben angegebenen
Wertes von Aty = 13 ms liegen. Die Einfahrzeit kann jedoch gréBer sein, da sich
nach erfolgtem Umschaltvorgang des mechanischen Schalters die Bahn des Ab-
griffselementes ,e-Erh6hen® andert. Die Kurvenscheibe ,e-Erh6hen® muss somit bei
der kommenden Anndherung des Abgriffselementes lediglich um den ,Uberstreck-
weg”“ sy zurickgefahren sein, um eine erneute Berlhrung zu vermeiden.

g
Kurven- Hydraulikkolben
scheibe _ einfach wirkend
l I
TLIt] |
I 3/2-Wegeventil
Rlckstellfeder P T — | elektrisch betétigt

Rackschlagventil ——
m l ) pgal
A Olpumpe

m-S

i Td

~if—

Kraftebilanz am
Kolben:

Bild 41: Hydraulische Verschaltung der Betatigungseinrichtung, fir beide Kurven-
scheiben identisch

Die Verfahrzeiten der Kurvenscheiben lassen sich vereinfacht (keine Reibung an den
Fihrungen, keine hydraulischen Induktivitdten und Kapazitaten) wie folgt abschat-
zen:
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Eine Kraftebilanz am Hydraulikkolben, Bild 41, ergibt:
m-S+Fr=p-A Gl. 57

Der Druck p am Kolben ist um den Betrag des Druckabfalls Ap am 3/2-Wegeventil
geringer als der Versorgungsdruck pga. Das 3/2-Wegeventil verhalt sich hinsichtlich
seines Durchstrémverhaltens wie eine Blende:

P =pgal —Ky - VZ Gl. 58
—_—
Ap
Fur die Federkraft Fr der Riickstellfeder und den Volumenstrom V gilt:
FFZFv+C|:-S Gl. 59
V=A$ Gl. 60

Durch Zusammenfassen erhéalt man eine Differentialgleichung fir den Hub s der Kur-
venscheibe:

m.§+FV+CF.S:(pga|_KV.s2.A2).A Gl. 61

Bild 42 zeigt die nach obiger Gleichung ermittelten Hubverlaufe fir die Kurvenschei-
be ,e-Erhéhen” basierend auf den gewahlten Kenndaten sowie den Herstelleranga-
ben hinsichtlich des Durchstrémverhaltens des 3/2-Wegeventils.

Ausfahren
5 7 / /" Im =88g
\ w | >/ d =14mm
4 A fb& - |
e Q° ce = 0,64 N/mm
E 3 fg//
" //\ QY F, =17,8N
S 2 Te =20°C
T
1 // / \ SAE 10W40
Einfahren—
O T T T T T } T T T T
0 2 4 6 8 10 12
Zeit t [ms]

Bild 42: Berechnete Hubverlaufe der Kurvenscheibe ,e-Erh6hen” bei unterschiedli-
chen Oldriicken

Far die hier zugrunde gelegten Randbedingungen liegen die Verfahrzeiten in beide
Richtungen unterhalb des fir die kurbelwinkelsynchrone Betatigung erforderlichen
Wertes von At = 13 ms. Bei der Berechnung wurde allerdings vorausgesetzt, dass
das 3/2-Wegeventil sprungférmig seinen Maximalquerschnitt freigibt. AuBerdem ent-
halten die hier ermittelten Zeiten noch nicht die Zeitspanne zwischen der Auslésung
des elektrischen Signals und dem Beginn des Ventilhubes (3/2-Wegeventil). Beide
Effekte missen im Falle einer kurbelwinkelsynchronen Betatigung bekannt und re-
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produzierbar sein, um die Signalauslésung dem eigentlichen Betétigungsbeginn ent-
sprechend vorzulagern.

Fir den im Rahmen dieser Arbeit zu erbringenden Funktionsnachweis einer trieb-
werkskraftunterstitzten Verstellung nach dem ,Einzyklusprinzip“ soll zwecks Simplifi-
zierung des Versuchsaufbaus zunachst eine nicht kurbelwinkelsynchrone Betatigung
dargestellt werden. Die zu Beginn dieses Unterkapitels angedeuteten Probleme
(Stossbelastung bei Aufsetzen des Abgriffselementes auBerhalb des Vorhubberei-
ches) werden dabei bewusst in Kauf genommen.

4.2.8 Simulation des Umschaltvorganges

Ziel dieser Simulation ist es, zu Uberprifen ob die durch Triebwerkskrafte unterstitz-
te Exzenterverdrehung innerhalb eines Arbeitsspieles mit der bis hier erfolgten Aus-
legung des Einzyklusstellers mdglich ist.

Der Pleuel-Exzenter-Verbund kann nicht mehr als ein starrer Kérper betrachtet wer-
den, da die Arretierung des Exzenters wahrend der Verstellung geldst ist. Der Exzen-
ter besitzt einen Verdrehfreiheitsgrad gegentber dem Pleuel, so dass nun ein ebe-
nes 3-gliedriges Getriebe vorliegt, mit dem Kurbelwinkel und dem Exzenterwinkel als
Getriebefreiheitsgrade. Zur Beantwortung der obigen Fragestellung ist der Exzenter-
verdrehwinkel als Funktion des Kurbelwinkels bzw. als Funktion der Zeit zu berech-
nen. Prinzipiell kann ein solches dynamisches Problem dadurch gelost werden, dass
die Gleichungen der Starrkérperkinetik auf die einzelnen Getriebeglieder angewendet
werden unter BerUcksichtigung der kinematischen Abhangigkeiten. Das so entstan-
dene Gleichungssystem muss flir jeden Zeitschritt gelést werden und liefert als Er-
gebnis alle WeggréBen und alle Lagerkrafte. Da die kinematischen Beziehungen tri-
gonometrische Terme enthalten ist das Gleichungssystem nichtlinear, was einen ent-
sprechend aufwendigen numerischen Ld&sungsalgorithmus erfordert. Eine wesentli-
che Vereinfachung kann dadurch erreicht werden, wenn man die besonderen Lan-
genverhaltnisse dieses 3-gliedrigen Getriebes bertcksichtigt. Da die Exzentrizitat
prinzipbedingt wesentlich kleiner ist als die Pleuellange, bleibt die Bewegung des
Pleuels nahezu unbeeinflusst vom Exzenterverdrehwinkel, so dass die Kinematik der
Getriebeglieder Krépfung und Pleuel hinreichend genau mit den kinematischen Be-
ziehungen des 2-gliedrigen Getriebes als Funktion des Kurbelwinkels beschrieben
werden kann. Aus dieser Vereinfachung ergibt sich, dass auch die Lagerkrafte nahe-
zu unabhangig vom Exzenterverdrehwinkel sind. Auf diese Weise sind die kinemati-
schen und die kinetischen Beziehungen nicht mehr gekoppelt, was die Berechnung
wesentlich vereinfacht, wie die folgenden Ausflhrungen zeigen.

Kinematik

Fur den Hilfswinkel &, die Pleuellange | und das Schubstangenverhalinis ALg werden
jeweils geeignete Mittelwerte gebildet:

1=1(3=90°)=+/e? +13 =konst. Gl. 62

3= arctan(lgj Gl. 63

(o]
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Ag = Gl. 64

—_ =

Durch Einsetzen dieser Mittelwerte in die kinematischen Beziehungen des konventi-
onellen ungeschrankten Kurbeltriebes ergibt sich:

v = arcsin(g - sina) Gl. 65
yB:—r'mfﬂ-(cosowxs-cosZoc)z—r-wEA'h”(oc) Gl. 66

Hierbei wird die dimensionslose Funktion h(a) als angenaherte Hubfunktion bezeich-
net. Die GroBe h’(a) ist die zweite Ableitung dieser angenaherten Hubfunktion nach
dem Kurbelwinkel.

Far den absoluten Exzenterverdrehwinkel ergibt sich (vgl.Bild 12):
P =270°-B+y -5

Kinetik

Getriebeglied Exzenter

Der Drallsatz bezogen auf den Drehpunkt des Exzenters (Index (0)) fihrt unter Be-
achtung von Bild 43 auf folgende Differentialgleichung fir den absoluten Verdrehwin-

kel e des Exzenters:
Og(0) P =Ry -€-COsg —F gy -€-singg +Mg (Ex.-drehung rechts)  Gl. 67

Og(0) - ¥ =FLBy "€ COS@g —F gy -€-singg —Mg (Ex.-drehung links)  Gl. 68

Bild 43: Kinetik der exzentrischen Kolbenbolzenlagerung

Da sich der Schwerpunkt des Exzenters nicht genau in dessen Drehpunkt (Punkt (0))
befindet rufen die im Schwerpunkt angreifenden Tragheitskrafte auch ein Moment
hervor, was jedoch aufgrund des sehr geringen Abstandes zwischen Exzen-



62

terschwerpunkt und Drehpunkt vernachlassigbar klein ist und daher nicht berlcksich-
tigt wird.

Das Massentragheitsmoment ©g ) bezogen auf den Drehpunkt des Exzenters kann
aus dem Haupttragheitsmoment mit Hilfe des Satzes von Steiner berechnet werden:

®E(O) = @E + Mg -I’é,E Gl. 69

rsg ist hierbei der Abstand zwischen Schwerpunkt und Drehpunkt.

Fir das Reibmoment Mgea an der AuBenflache des Exzenters wird Coulombsche
Gleitreibung angenommen. Demnach ist das Reibmoment abhangig von der Ubertra-

genen Normalkraft, hier IES, und dem Radius re, der ExzenterauBenflache. Aufgrund
der Kleinheit des Hilfswinkels 6 gegenlber dem Schwenkwinkel v, ist die an der

ExzenterauBenflache angreifende Kraft IES mit der Pleuelstangenkraft Fg n&he-
rungsweise gleichzusetzen:

Fg ~Fg Gl. 70
Somit ergibt sich flr das Reibmoment Mg ga:

MR Ea =M 1ga -|Fs]| Gl. 71
Fir das Reibmoment Mg g an der Exzenterinnenflache gilt in analoger Weise:

MR =1 rgi -|Fs]| Gl. 72
Flr das Gesamtreibmoment Mg gilt:

Mg =p-|Fs|- (rga +1i) Gl. 73

FUr den oszillierenden Anteil des Pleuel-Exzenter-Verbundes wird ein konstanter Mit-
telwert mpgy, eingesetzt. Dieser Mittelwert entspricht dem tatsachlichen oszillieren-
den Anteil des Pleuel-Exzenter-Verbundes bei einer Exzenterauslenkung
von 3 =90°:

Mpgy = Mpey (B =90°) Gl. 74

Die Pleuelstangenkraft Fs sowie die an der Exzenterinnenflache angreifende Lager-
last F g kbnnen analog der in Kapitel 3.3.1.2 beschriebenen Vorgehensweise be-
rechnet werden:

Fg=—0 MV Gl. 75
cos

Aex =Fs -siny Gl. 76

FLBy =Mpgvh - ¥B —Fs -cosy Gl. 77

Durch Zusammenfassen ergibt sich somit der folgende Ausdruck:

Of(0) - g = (Mpev 1 - g —Fs -cosy)-e-cosgg —Fg -siny-e-singg +u-|Fs|- (feq + ki)

FLBy Flex Mg
Gl. 78
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Die Gaskraft Fg lasst sich unter Zuhilfenahme einer dimensionslosen Gasdruckfunk-
tion II(at) darstellen:

2 .D2.
FG:n'D _ p(OC) Prax _T D” :Pmax 'H(oc) Gl. 79

4 Pmax 4

Durch eine geeignete Substitution der dimensionsbehafteten Exzenterwinkel-
beschleunigung §g lasst sich die Differentialgleichung in ein zeitunabhangiges Sys-
tem Uberflhren:

_dge do_da dog _ o dog ,

. _ o Gl. 80
P70 da dt da M g Mm%
. dloy o) do do dor  , dgt o

_ do_ o do dop _ o dop _ o Gl. 81
TG do Mdt do Mg @
= O(g) - oi1 - 9k (o) = () Gl. 82

Ahnlichkeitsbetrachtung

Zunachst soll durch Ahnlichkeitsbetrachtungen die Zahl der unabhangigen Einfluss-
faktoren reduziert werden. Durch Einsetzen der vereinfachten kinematischen Bezie-
hungen in die Differentialgleichung fir die Exzenterverdrehung ¢ und durch Zu-
sammenfassen ergibt sich folgender Ausdruck:

2 .2
e-D” -s” -pmax I

o = : (ot)- (— cos @ —tany(a)- singg )
4'n'®E(O) ‘Cm
+ my-€-s .h”((x)-(M'COS(PE +tanw(a)-sin(pEj Gl. 83
2-Og(g) Mh
w-(ga+rEi) 1 ‘e'DZ'Sz'D mp-e-s
+ atlEi). . mz;x T(a)- ——=-h"(a
€ COSW(OC) ‘ 4-TE-®E(0) ‘Cm 2'®E(O)

Zu neuen dimensionslosen Kennzahlen werden folgende Terme zusammengefasst:

Gaskraftkennzahl (GZ):

2 2
_©-D” 5" -Pmax

GZ > Gl. 84
4-7t-®E(0) ‘Cm
Massenkraftkennzahl (MZ):
Mz =h €S Gl. 85
2. ®E(O)
Massenverteilungszahl (VZ):
vz=TK*MB Gl. 86
Mp

Reibungskennzahl (RZ2):
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Ry - M (Ea +1Ei) GL 87
e

Unter Verwendung der Kennzahlen ergibt sich der Ausdruck:

of =GZ -TI(a)- (- cos @ — tan y(ar)- singg )
+MZ-h"(a)- (VZ - cos g + tany(a)- sin ) Gl. 88
+ RZ-;-|GZ-H(OL)—MZ-h”(oc)|
cos (o)
Durch nahere Betrachtung der Kennzahlbeziehungen kénnen folgende Voraussagen
zum Betriebsverhalten dieses VCR-Prinzips gemacht werden:

e Zwei unterschiedliche VCR-Motoren verhalten sich hinsichtlich ihres Um-
schaltverhaltens dann gleich wenn samtliche dimensionslose Kennzahlen
gleich sind und die dimensionslosen Gasdruckverlaufe IT(a) und Hubfunktio-

nen h(a) identisch sind. Unter Umschaltverhalten ist in diesem Zusammen-

hang der Verlauf des absoluten Exzenterverdrehwinkels ¢g als Funktion des
Kurbelwinkels o zu verstehen, was die Losung der vorliegenden Differential-
gleichung ist.

e Aus der Gleichheit des Pleuelstangenverhaltnisses As zweier Motoren folgt,
dass die Schwenkwinkelfunktionen y(a:) und damit auch die Hubfunktio-

nen h(a) der beiden Motoren gleich sind.

e Zwei VCR-Motoren sind in allen hier aufgeflhrten Kennzahlen gleich, wenn
einerseits geometrische Ahnlichkeit vorliegt und andererseits die Motoren so-
wohl bei derselben mittleren Kolbengeschwindigkeit c, als auch bei identi-
schem, Maximaldruck pmax betrieben werden.

e FUr den Grenzfall, das keine Gaskrafte wirksam sind, ist das Umschaltverhal-
ten drehzahlunabhangig.

Simulationsrechnungen

Die obige Differentialgleichung soll durch numerische Integration gelést werden. Als
Integrationsverfahren wird die Eulersche Polygonzugmethode angewendet.

Zur Simulation des Umschaltverhaltens bei geschlepptem Motorbetrieb wird ein be-
rechneter Gasdruckverlauf verwendet. Dieser Gasdruckverlauf setzt sich aus drei
Abschnitten zusammen. Wahrend der Kompressions- und Expansionsphase berech-
net sich der Zylinderdruck p mit Hilfe der Beziehungen einer polytropen Zustandséan-
derung (geschleppter Motorbetrieb). Wahrend des Ausschiebehubes und des An-
saughubes wird im Zylinder ein konstanter Abgasgegendruck pa bzw. ein konstanter
Saugrohrdruck psau zugrunde gelegt.

Verstellung auf hohe Verdichtung

Die Verstellung hin zu hoher Verdichtung erfolgt ausschlieBlich um den Ladungs-
wechsel-OT, da nur in dieser Phase die erforderliche Zugkraft im Pleuel herrscht. Fur
den zunéchst betrachteten Fall des gaskraftfreien Ansaugens und Ausschiebens
(Grenzfall des verlustfreien Ansaugens und Ausschiebens) beginnt sich der Exzenter
bei oo = 470° n.HUT zu bewegen und erreicht bei o = 560° n.HUT seine Endlage (Bild
44, oben).
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Wird von einem hoéheren Reibungskoeffizienten (Haftreibung statt Gleitreibung,
ug = 0,1) ausgegangen, verkirzt sich die Verdrehdauer, der Startpunkt bleibt jedoch
unverandert.

Eine angenommene Verdoppelung des Massentragheitsmomentes
(® = Opasis + 100 %) wurde die Exzenterverdrehdauer um 20° KW vergroBern.

FUr den dargestellten Umschaltvorgang selbst unter Annahme unginstiger Randbe-
dingungen (héhere Reibung, oder h6heres Massentragheitsmoment) erreicht der Ex-
zenter den Endanschlag bevor ein Richtungswechsel des Exzentermomentes eintritt.

—~—— Ausschieben >i< Ansaugen ———=
 Mg>0 —— Mg <0 — Mg>0 ——
c)\7,100 ] ; ' :
py g0 || Einfluss von: u=0,1
%Z 50 | W, ® O = O, +100%
= 40 Basis: | N =1000 min"
= Lo =006 | py =1bar
o 297 | Psay =1 bar
360 ' 540 ‘ 720

Kurbelwinkel o [°KW n.HUT]

Bild 44: Variation der Randbedingungen bei Umschaltung auf hohe Verdichtung

Der Einfluss der Drehzahl auf die Umschaltdauer ist sehr gering wie in Bild 45 er-
sichtlich.

——— Ausschieben 4>r— Ansaugen ——
< 100
’% 80 | Drehzahleinfluss N = 6000 min-
e | = 1000 min""
§ 60 1 n= |
o |
= 40 1 Psau = 0,5 bar
E | pa =1Dbar
« 20
oy | n =0,06
~ 0 \\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\
360 540 720

Kurbelwinkel o [ KW n.HUT]
Bild 45: Drehzahleinfluss bei Umschaltung auf hohe Verdichtung
Verstellung auf niedrige Verdichtung

Bei der Umschaltung auf niedrige Verdichtung kénnen drei unterschiedliche Falle
eintreten:
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Fall 1

Die Arretierstifte werden in UT zu Beginn der Kompressionsphase betatigt. Die Kraft
der Ruickholfeder Uberwindet die Reibungskraft zwischen Haltenase des Exzenters
und Sperrklinke. Der Exzenter beginnt sofort sich zu verdrehen.

Fall 2

Die Arretierstifte werden in UT zu Beginn der Ausschiebephase betatigt. Die Kraft der
Ruckholfeder Gberwindet die Reibungskraft zwischen Haltenase des Exzenters und
Sperrklinke. Der Exzenter beginnt sofort sich zu verdrehen.

Fall 3

Die Arretierstifte werden in UT entweder zu Beginn der Kompressionsphase oder zu
Beginn der Ausschiebephase betétigt. Die Kraft der Rickholfeder Uberwindet die
Reibungskraft zwischen Haltenase des Exzenters und Sperrklinke nicht. Der Exzen-
ter beginnt nicht sofort sich zu verdrehen, sondern erst wahrend der nachsten An-
saugphase. Dieser Fall wird bei hohen Drehzahlen und entsprechend hohen wirksa-
men Massenkraften in UT erwartet.

In Bild 46 sind die Exzenterwinkelverlaufe fir diese drei Félle dargestellt.

Verdichten Expandieren Ausschieben Ansaugen

- e e | -
% 100 |
= 1 Fall 1
o 1 Fall 3

5 60 1 n  =1000 min-!
% 40 Psau = 1 bar
“ 1 pa = 1bar
; 20 | L =0,06 Fall 2
e- 0 \\\\\\\\\\\\\\\\\ L L L L ! \\\\\\\\\\\\\\\\\ L
0 180 360 540 720

Kurbelwinkel o [°KW n.HUT]
Bild 46: Annahme unterschiedlicher Félle bei Umschaltung auf niedrige Verdichtung

Far Fall 2 kann eine ungewollte ,nicht monotone® Exzenterverdrehung nicht ausge-
schlossen werden, da der Richtungswechsel des Exzentermomentes noch in der
Ausschiebephase liegt.

Wird, wie in Bild 47 dargestellt, der Reibungskoeffizient u sowie das Massentrag-
heitsmoment ® variiert, ergeben sich ahnliche Auswirkungen wie beim Umschalten
auf hohe Verdichtung. Auch hier liegt der nachste Richtungswechsel des Exzenter-
momentes weit entfernt (bei oo = 1190 °KW n.HUT).
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Ansaugen > | Verdichten ———
— Mg<0 —™ | Mg >0
100
S Basis: Einfluss von:
—~ 801 p =006 u, 0
£ |
% 60 1
S ——— u=0,1
S 40 - =0,
£ 1/ n =1000 min™
@ 20 {| ps =1bar O =0, +100%
< 1| Psaw =1 bar
0 T T '
540 | 720 900

Kurbelwinkel o [°KW n.HUT]

Bild 47: Variation der Randbedingungen bei Umschaltung auf niedrige Verdichtung,
exemplarisch dargestellt fir Fall 3

Im ungedrosselten Fall (psay = 1 bar) liegt nur bei Fall 1 ein Drehzahleinfluss vor, Bild
48.

Verdichten Expandieren Ausschieben Ansaugen
—t | | | -
2 100 | | |
oy 1 Fall 3
£ 80 | rall 1 Drehzahleinfluss
"% 60 1
c;g | n = 1000 min" b
< 40 - Psay = 1 bar
,.% 1 3000 Fall 2 pAalu =1 bar
o 29 6000 nmo =006
g O “““““““““ rrTr T T T T T T T T T T T rrTrT T T T T T T T T T T T T rr T T T T T T T T T T T T
0 180 360 540 720

Kurbelwinkel o [°KW n.HUT]
Bild 48: Drehzahleinfluss bei Umschaltung auf niedrige Verdichtung

Die Simulationsergebnisse lassen sich wie folgt zusammenfassen:

e Fir die untersuchten Betriebszustande zeigen die Simulationsrechnungen auf,
dass die gewinschte ,monotone” Exzenterverdrehung méglich ist.

e Das System verhalt sich gegentber abweichenden Randbedingungen (héhere
Reibung, hbéheres Massentragheitsmoment des Exzenters) dahingegen ro-
bust, dass die jeweilige Endlage stets vor dem né&chsten Richtungswechsel
des Exzentermomentes erreicht wird.

e Der Einfluss der Drehzahl ist fur beide Umschaltrichtungen gering.
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4.3 Mehrzyklussteller

Der Versuchstrager fur das Mehrzyklusprinzip basiert auf einer hydraulischen Abst(t-
zung mit zwei einfachwirkenden Hydraulikzylindern in Verbindung mit einer mechani-
schen Betéatigungseinrichtung. Die Verstellgeschwindigkeit (Anzahl der bendtigten
Zyklen bzw. Kurbelwellenumdrehungen) wird durch hydraulische Widerstande (hier
Blenden) in den Abflussleitungen aus den Stitzkammern entsprechend eingestellt.
Bild 50 zeigt Schnittdarstellungen der im Folgenden beschriebenen Konstruktion.

Beide Stiitzkammern sind (ber jeweils ein Riickschlagventil mit dem Olkreislauf ver-
bunden. Das 3/2-Wegeventil verbindet jeweils eine Stitzkammer mit dem Kurbel-
raum, wahrend die entsprechend andere Kammer verschlossen ist. Auf diese Weise
kann einer der Hydraulikkolben eintauchen und Ol aus seiner Stlitzkammer gegen
den Widerstand der Blende verdrangen, wahrend sich die andere Stitzkammer fllt.
Der Exzenter kann sich somit nur in eine Richtung drehen. Ein anliegendes Moment
am Exzenter in Sperrrichtung bewirkt einen entsprechenden Druckaufbau in der mo-
mentan verschlossenen Stlitzkammer. Die Gestaltung des Widerstandes als Blende
hat zum Vorteil, dass das Durchstromverhalten nur in sehr schwachem Mafe von der
Viskositat des Ols abhangt.

Der Exzenter befindet sich Giber einen Anlenkhebel und zwei Schubstangen mit zwei
Hydraulikkolben im Eingriff. Die Momententbertragung vom Exzenter auf den An-
lenkhebel erfolgt Uber eine Verzahnung. Der Exzenter wird axial in das Pleuel einge-
flgt. Ein Pressverband ist zwar auch in der Lage das Exzentermoment zu Ubertra-
gen, ist far einen Versuchstrager aufgrund der Montageschwierigkeiten jedoch weni-
ger geeignet. Bild 49 zeigt die Montage des Exzenters.

Anlenkhebel
Gelenkbolzen
Schubstange
Exzenter

Lagerring

Bild 49: Montage des Exzenters

Der sich zwangslaufig ergebende radiale Raum zwischen Exzenter und Pleuel wird
mit zwei Lagerringen Uberbriickt, welche aus einem Bronzewerkstoff gefertigt sind.

Die gelenkigen Verbindungen werden durch Bolzen mit einem Durchmesser
von 6 mm realisiert. Am oberen Gelenk wird der Bolzen in die Schubstange einge-
presst und ist im Anlenkhebel in einer Bronzebuchse gelagert. Am unteren Gelenk ist
die Schubstange mit einer Bronzebuchse versehen und der Bolzen ist im Kolben
eingepresst.
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Bild 50: Versuchstragerkonstruktion ,Mehrzyklussteller*
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Die Verbindungen der Stitzkammern zum 3/2-Wegeventil werden jeweils durch eine
vertikale Bohrung und eine kurze Querbohrung kurz oberhalb der Rickschlagventile
hergestellt. In der Steigleitung sind Gewinde vorgesehen, um das System mit unter-
schiedlichen Einschraubblenden bestlcken zu kénnen, womit sich unterschiedliche
Verstellgeschwindigkeiten darstellen lassen.

Die Rickschlagventile werden in Aufnahmehilsen eingepresst welche vom groBen
Pleuelauge aus eingeschraubt werden und gleichzeitig die mechanischen Endan-
schlage fir die Stutzkolben bilden. Auf diese Weise ist es einfach mdglich unter-
schiedliche Rlckschlagventiltypen zu erproben.

Um eine ununterbrochene Versorgung der Rickschlagventile mit Druckél sicherzu-
stellen ist sowohl die untere als auch die obere Pleuellagerschale mit einer Nut ver-
sehen. Diese Konfiguration stellt im Hinblick auf gefeuerten Motorbetrieb mit wesent-
lich héherer Gaskraftbelastung im Vergleich zum Schleppbetrieb (ca. Faktor 4) in
dieser Form mit groBer Wahrscheinlichkeit ein Tragfahigkeitsproblem flir die obere
Lagerschale dar, so dass an dieser Stelle im Rahmen weiterfihrender Arbeiten an
einer geeigneten Art der Druckdélversorgung gearbeitet werden muss.

Das 3/2-Wegeventil ist im oberen Teil des Pleuels angeordnet und wird als Langs-
schieberventil ausgeflihrt. Der gehartete Ventilkérper weist aussenliegende Steuer-
kanten auf und wird in einer axialen Aufnahmebohrung im Pleuelschaft geflhrt.

Die axiale Fixierung erfolgt Gber eine Feder/Kugel-Rastkombination. In der Offenstel-
lung steht die Steuerkante genau Uber der Bohrungsachse der jeweiligen Zulauflei-
tung. Zwecks Maximierung der VentilUberdeckung wird der Durchmesser der Zulauf-
bohrung an der Steuerkante auf 2 mm verringert. Ein Begrenzungsstift soll verhin-
dern, dass der Ventilkdrper Uber die Rastposition hinausgedriickt wird.

Eine Auflistung relevanter Geometriedaten der realisierten Konstruktion befindet sich
im Anhang.

4.3.1 Abstlitzmechanik

Der geforderte Langenverstellbereich von Al = 4,8 mm wird bei der vorliegenden
Konstruktion durch eine Exzentrizitat von e = 4,8 mm in Verbindung mit einem Ex-
zenterverdrehbereich von AR = 60° realisiert.

Obwohl der Exzenter nicht tiber die gesamte Pleuelbreite gelagert wird, ist seine pro-
jizierte Lagerflache gréBer als die Lagerflache des Bolzens im Pleuel des Serienmo-
tors (450 mm? anstelle von 400 mm?). Um den Aussendurchmesser des Exzenters
klein zu halten, wird auch bei dieser Konstruktion der Bolzendurchmesser von 20 mm
auf 18 mm verringert. Die projizierte Lagerflache des Bolzens im Exzenter ist dabei
immer noch gréBer als die projizierte Flache im Pleuel des Basismotors (414 mm?
anstelle von 400 mm?). Die Anpassung des Kolbens auf den geringeren Bolzen-
durchmesser sowie die Darstellung der Obenfliihrung erfolgt wie beim Versuchstrager
des Einzyklusprinzips, vgl. Kapitel 4.2.

Bei der Dimensionierung der Stitzkammern und des 3/2-Wegeventils ist auf eine
moglichst geringe Leckage zu achten.
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Der Kolbendurchmesser ist daher so groB wie mdglich auszufiihren, bei gleichzeiti-
ger Einstellung eines minimalen Spieles. Aufgrund der zu erwartenden Verformungen
der Zylinderbohrung muss jedoch ein ausreichendes Spiel vorgesehen werden, um
ein Verklemmen zu verhindern. Der Kolbendurchmesser wird zu duk = 12,6 mm ge-
wahlt bei einem relativ groBen Spiel von hg = 0,04 mm, was einem prozentualen
Spiel von ca. 0,3 % entspricht. Zur Verringerung der Leckage werden 6lbestandige
O-Ringe vorgesehen.

Die Bearbeitung der Hydraulikzylinderbohrung erfolgt vom groBen Pleuelauge aus.
Die Nahe der Bohrungen zueinander und der Schnittwinkel ihrer Achsen sind be-
stimmend flir die Gestalt der Pleuelgeige und beeinflussen maBgeblich die Gestalt-
festigkeit des Pleuels im Bereich oberhalb des groBen Pleuelauges und stellen daher
wichtige Geometrieparameter dar.

Kinematik der Abstlitzmechanik

Das Exzentermoment stltzt sich Uber eine Schubstange und einen Hydraulikkolben
auf einem Olpolster ab. Der Zusammenhang zwischen dem Exzenterverdrehwinkel B
und den Huben der Hydraulikkolben y entspricht denen eines geschrankten Kurbel-
triebes (Bild 51).

Kurbelwinkel

o =B+x—-¢
oy =180°-B+%x—-§

Schwenkwinkel

lex -Sinay, =S +Igy -siny,

Kolbenhlibe

Yir =fex - COS 0y +IEy - COSY,

Bild 51: Kinematik der Abstiitzmechanik

Aus den in Bild 51 angegebenen geometrischen Zusammenhangen kann fur die Ab-
stitzmechanik eine Ubersetzungsfunktion fU(B) abgeleitet werden:

dy,, dy, dt Y,
fU,',I’(B) = dBr :d—Bra :?r

In Bild 52 ist diese Ubersetzungsfunktion fiir die realisierten Geometrien dargestellt.

Gl. 89
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Bild 52: Ubersetzungsfunktion der Abstiitzmechanik

Im Falle der hier realisierten Geometrien unterscheiden sich die Betrage der Uber-
setzungsfunktionen fy, und fy, nur geringfigig. Lediglich in der Nahe der Endlagen
ergeben sich Abweichungen von ca. 4 %. Aus diesem Grund soll fir die weitere Vor-
gehensweise vereinfachend davon ausgegangen werden, dass die beiden Uberset-
zungsfunktionen f; und fg; zu jedem Exzenterwinkel B betragsméaBig gleich sind.
Daraus folgt, dass der eintretende dem austretenden Volumenstrom in etwa ent-
spricht:

‘fU,I‘ = ‘fU,r‘ = Vyy = Vap = V Gl. 90

4.3.2 Blenden
Maximal zuldssige Durchmesser der Blenden

Der Widerstand der Blenden sollte derart ausgelegt werden, dass die Verstellung
besonders von hohe auf niedrige Verdichtung einerseits so schnell wie moglich er-
folgt, um klopfende Verbrennung bei Lastspriingen zu vermeiden. Andererseits muss
die Verstellgeschwindigkeit nach oben hin zwecks Vermeidung folgender uner-
winschter Effekte begrenzt werden:

e Entstehung von Kavitation am Rickschlagventil an der sich vergréBernden
Stitzkammer

e Unzuladssig hohe Stossbelastung der Abstlitzmechanik beim Erreichen der
Endanschlage

Unter Kavitation wird das Auslésen von Gas aus der Druckflissigkeit und/oder die
Bildung von Dampfblasen infolge einer 6rtlichen Druckabsenkung verstanden [64].
Durch Implosion dieser Gasblasen in Wandnahe kann es zu Materialschadigungen
kommen. Kavitationsgefahr besteht jeweils in der sich grade vergréBernden Stltz-
kammer infolge hoher momentaner Verstellgeschwindigkeit.

Hinsichtlich Kavitationsgefahr in der Stltzkammer ,niedrige Verdichtung® (rechte
Kammer) ist ein Umschaltvorgang auf niedrige Verdichtung bei niedriger Drehzahl
und hoher Last besonders kritisch, da hier aufgrund des groBen Stitzdruckes eine
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hohe Verstellgeschwindigkeit vorliegt bei gleichzeitig geringem Oldruck am Pleuella-
ger.

Hinsichtlich Kavitationsgefahr in der Stitzkammer ,hohe Verdichtung® (linke Kam-
mer) ist ein Umschaltvorgang auf hohe Verdichtung bei hoher Drehzahl besonders
kritisch, da hier der massenkraftbedingte Stitzdruck jeweils in der Ladungswech-
sel-OT Phase starker mit der Drehzahl ansteigt als der Oldruck am Pleuellager.

Es soll sichergestellt werden, dass der Absolutdruck nach den Rickschlagventilen
(pnach,RV +pu) den Umgebungsdruck p, zu keinem Zeitpunkt unterschreitet, da die-

ser auch dem Druck in der Olwanne entspricht und somit sowohl eine Entgasung
geldster Luft als auch die Bildung von Dampfblasen vermieden wird.

Das Durchflussverhalten der Blenden als auch der Rickschlagventile entspricht den
folgenden Beziehungen:

Blende:
. 2.
Vab =0ppi-Api - ?St Gl. 91
o]
Ruckschlagventil:
. 2. —
Vzu =0pRrv -Arv \/ lopL p;naCh’RV) Gl. 92
|

Aufgrund der oben getroffenen Naherung, dass zu- und abflieBender Volumenstrom
in etwa gleich sind, ergibt sich fir das zulassige Produkt aus Durchflusskoeffizient
und Strémungsquerschnitt der jeweiligen Blende die folgende Bestimmungsglei-
chung:

PPL —Pnach,RV
Pst

Gl. 93

(ap g - Apy )Zu| =apRyv - ARy \/

Das Produkt aus Durchflusskoeffizient und Strémungsquerschnitt der Rickschlag-
ventile apRry - Agy wird dabei den Herstellerangaben entnommen (Ventilbaugro-

Be 5,5 mm), [73].

Die Berechnung des maximal auftretenden Stiitzdruckes ps; in der jeweiligen Stiitz-
kammer ist im Anhang dargestellt, Kapitel 9.5, ebenso die Berechnung des jeweils
am Pleuellager anliegenden Oldruckes pp. (Kapitel 9.4). Fir die maximal zulassigen
Durchmesser der Blenden ergeben sich unter Verwendung obiger Beziehungen die
folgenden Werte:

GroBe Symbol | Einheit | ,e-Verringern“ | ,e-Erhéhen”

Blenden-&* dei| [mm] 0,39 0,86
Olvolumenstrom v | [/min] 2,21 4,18
Eintauchgeschwindigkeit y [m/s] 0,30 0,56

Tabelle 13: Maximal zulassige Durchmesser der Blenden, nur Kavitationskriterium
berdcksichtigt, *) mit apg = 0,65
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Um die Sicherheit gegen Kavitation zuséatzlich zu erhéhen, werden die Durchmesser
der Blenden kleiner ausgeflihrt als nach der obigen Berechnung erforderlich. Die fol-
gende Tabelle zeigt die sich ergebenden Olvolumenstréme sowie die Eintauchge-
schwindigkeiten flr den gewéhlten Durchmesser von dg = 0,34 mm.

GroBe Symbol | Einheit | ,e-Verringern“ | ,e-Erhéhen”

Blenden-&* dgi | [mm] 0,34 0,34
Olvolumenstrom v | [/min] 1,68 0,65
Eintauchgeschwindigkeit y [m/s] 0,22 0,09

Tabelle 14: Gewahlte Durchmesser der Blenden, *) mit apg = 0,65

4.3.3 Betatigung

Der Ventilmittelpunkt beschreibt die in Bild 53 dargestellte Bahn, welche eine Uberla-
gerung einer horizontalen und einer vertikalen Bewegung ist.

’A
Bahn -
Ventilachse\ '
f Antriebs-
zahnwelle
Betatigungs-
einheit f—
’ Gestell

Bild 53: Bahnkurve der Ventilachse
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Die gewlinschte axiale Betatigung des Ventils wird dadurch erreicht, dass der Ventil-
kérper mit seinem kuppenférmigen Ende wie in Bild 54 dargestellt, Gber eine schrage
Flache gleitet. Diese schrage Flache steht senkrecht zur Horizontalebene, so dass
nur die Horizontalkomponente der Ventilbahn zur Axialbewegung des Ventils ausge-
nutzt wird.

Kurvenscheibe Bahn
.£-Verringern® Ventilachse
Wirkflachen \ \\

Ansicht A

S

\ 5 AAX

Kurvenscheibe Ventilkérper - -
,£-Erhéhen”

Bild 54: Ventilbetatigung mittels Kurvenscheiben

Die Hohe der Kurvenscheiben wird durch den zur VerflUgung stehenden Freiraum
zwischen den Gegengewichten der Kurbelwelle und dem tiefsten auftretenden Punkt
der Kolbennabe begrenzt. Die mdgliche Hohe der Kurvenscheibe begrenzt die nutz-
bare horizontale Bahnkomponente Ax (Bild 54). Hierbei ist es vorteilhaft méglichst
einen groBen Bahnabschnitt zu nutzen, um damit einen geringen Winkel der Wirkfla-
chen zur horizontalen Bewegungsrichtung des Ventilkérpers wéahlen zu kénnen, so
dass die auftretende Stossintensitat minimiert wird. Die Obenfiihrung des Pleuels ist
hierbei vorteilhaft, da somit geringere Toleranzen zwischen Ventilkérper und Kurven-
scheibe mdglich sind als im Falle einer Pleueluntenfihrung.

Der Antrieb der Kurvenscheiben erfolgt Gber Zahnstangen welche einmal oberhalb
und einmal unterhalb der Antriebszahnwelle eingreifen, Bild 55. Auf diese Weise be-
wegen sich die beiden Kurvenscheiben gegenlaufig. Die Wirkflachen der Kurven-
scheiben sind jeweils so bemessen, dass der Ventilkdrper beim Verlassen der Wirk-
flachen noch nicht seine Endlage erreicht. Der verbleibende Wegbetrag bis zur End-
lage wird erst durch die Feder/Kugel-Rastkombination aufgebracht. Auf diese Weise
kommt es bei der nadchsten Motorumdrehung nicht zu einem erneuten Kontakt zwi-
schen Kurvenscheibe und Ventilkérper. Die Kurvenscheibe kann in ihrer Position
verweilen und muss nicht wieder zuriickgefahren werden.

Fir den Fall, dass alle Zylinder mit einem VCR-Pleuel ausgestattet werden, wird je-
der Kurbelraum mit einer eigenen Betatigungseinheit ausgestattet. Diese Betati-
gungseinheit umfasst ein Gestell zur Aufnahme der beiden Kurvenscheiben sowie
der Antriebszahnwelle, Bild 53 und Bild 55.
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Kurvenscheibe
,£-Verringern®

Kurvenscheibe
L£-Erh6hen”

Antriebszahnwelle

Bild 55: Antrieb der Kurvenscheiben
434 Simulation des Umschaltvorganges

Im Folgenden werden die relevanten Beziehungen zur Modellierung des Umschalt-
vorganges des Mehrzyklusstellers zusammengestellt. Mit Hilfe eines eigens fir die-
sen Anwendungsfall aufgebauten Simulationsmodells wird die Umschaltdauer fir
verschiedene Motorbetriebszustande berechnet.

Uber die Verzahnung zwischen Exzenter und Anlenkhebel wird das Stiitzmoment Mg
Ubertragen, welches sich wie folgt aus dem Exzentermoment und den angreifenden
Reibmomenten ergibt:

Mgt =Mg +Mg g + Mg E Gl. 94

Die Tragheitswirkung des Exzenters und der sich mit ihm im Eingriff befindlichen Tei-
le wird nicht berlcksichtigt. Ebenso werden die Reibmomente in den Gelenken sowie
der Reibungswiderstand des Stitzkolbens vernachlassigt. Abschatzungen der Gro-
Benordnungen welche diese Vorgehensweise begrinden, sind im Anhang ausge-
fuhrt, Kapitel 9.6.

Das Exzentermoment Mg errechnet sich nach den in Kapitel 3.3.1.2 abgeleiteten Be-
ziehungen aus der am Kolbenbolzen angreifenden Lagerlast E{.

Die Wirkrichtung des vom Kolbenbolzen auf den Exzenter tbertragenen Reibmomen-
tes Mg g hangt von der momentanten Schwenkrichtung des Pleuels ab, wéhrend die
Wirkrichtung des vom Pleuel auf den Exzenter Uibertragenen Reibmomentes Mg g von
der Drehrichtung des Exzenters relativ zum Pleuel abhangt, Bild 56.

Fir beide Reibstellen (jeweils vorliegende Gleitpaarung: Stahl/Lagerbronze gedlt)
wird das Coulombsche Reibungsgesetz angewendet. An der Reibstelle Kolbenbol-
zen/Exzenter wird aufgrund der hier aufgepragten Schwenkbewegung von ,Gleitrei-
bung” ug = 0,06 ausgegangen wahrend an der Reibstelle Pleuel/Exzenter aufgrund
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der dort geringeren Relativgeschwindigkeit von ,Haftreibung“ uy = 0,1 ausgegangen
wird. Die zugrundegelegten Reibkoeffizienten entstammen [68].

Die Reibmomente berechnen sich somit aus den jeweils herrschenden Lagerkraften
Zu:

Mg g =d?B-uG [Fug| Gl. 95

—
~

Fs

=IE g MH -‘IES‘ Gl. 96

MRE ='Ea HH"

\MR,E Wirkrichtung der Reibmomente:

{ (8

V | Mg =Mg - Mgrg +MRE [ Mst =Mg —Mgrg ~MRE

¥V | Mgt =Mg +Mgpg +MRE | Mgt =Mg +Mgg ~MR g

U FHK
pSt pnach,RV
% - O PpL

Bild 57: Stltzkraft und Stitzdruck

Unter Anwendung des Prinzips der virtuellen Arbeit auf die Abstitzmechanik und un-
ter Bezugnahme auf Bild 57 kann zwischen dem Stitzmoment Ms; und den an den
Kolbenflachen angreifenden Kréfte Fs; und Fpk die folgende Beziehung abgeleitet
werden:
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oSt it | = ffcy| = Fest = FHK"" |‘ Gl. 97

| ol

..r

=Pk -

Die Kraft Fyk errechnet sich aus dem Druck nach dem Rickschlagventil pnach gyv:

Fik = PnachRV - AHK Gl. 98

Die Stutzkraft Fg; ruft Gber die Kolbenflache des Stiitzkolbens den Stiitzdruck ps; her-
VOr:

Pst :FitK Gl. 99

Infolge des Stiitzdruckes ps; wird in der freigeschalteten Stitzkammer der Olvolu-
menstrom V verdrangt:

V=apg Ag- |2PSt Gl. 100
PoI

Durch Zusammenfassen erhélt man folgende Differentialgleichung fir den Exzenter-
verdrehwinkel B:

. §2 2
. OppB -Ap 2 B POI 'fL"J,I ARk 52 & Gl. 101
p= Voa |TPLT 5 Aoy * 10
Ank -ffcy| Vo -opRv " ARy Arik [fa|
Apgy

Da das Exzentermoment (Ursache flr die Exzenterverdrehung) als Funktion der Zeit
bekannt ist, kann der gesuchte Verlauf des Exzenterverdrehwinkels durch numeri-
sche Integration obiger Gleichung Uber der Zeit bestimmt werden. Als Integrations-
verfahren wird auch die Eulersche Polygonzugmethode angewendet.
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Simulationsrechnungen

Fir eine Verstellung von hohe auf niedrige Verdichtung sind in Bild 58 einige Be-
rechnungsgréBen innerhalb eines Zyklus dargestellt.
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Bild 58: Berechneter Umschaltvorgang hin zu niedriger Verdichtung im ersten Zyklus

In den folgenden Simulationen werden so viele Zyklen durchlaufen bis der Exzenter
seinen mechanischen Zielendanschlag erreicht hat. Bild 59 und Bild 60 zeigen den
Verlauf des Exzenterwinkels B bei Umschaltung auf niedrige Verdichtung und umge-
kehrt.
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Bild 59: Berechneter Umschaltvorgang auf niedrige Verdichtung
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Bild 60: Berechneter Umschaltvorgang auf hohe Verdichtung

Den Simulationsrechnungen liegt ein berechneter Gasdruckverlauf zugrunde (analog
Kapitel 4.2.8).

Nachgiebigkeit und hydraulische Verluste

Eine Leckage der hydraulischen Abstitzung flhrt zu hydraulischen Verlusten, da der
Stltzkolben bei jedem Arbeitsspiel unter der Stltzkraft einsinkt. Diese hydraulischen
Verluste wirken sich erhéhend auf den Reibmitteldruck pmr aus.

Zur Quantifizierung dieser Reibmitteldruckzunahme wird im Simulationsmodell eine
Nachgiebigkeit in Sperrrichtung aufgrund von Leckage am Stitzkolben berticksich-
tigt.

Waéhrend dieser ,Sperrphase” gilt fir den Ausfluss aus der Stitzkammer (Annahme
einer laminaren Spaltstrdbmung, keine Dichtringe):
. T dyg -hd
V= HK "''s

= Gl. 102
12:-m-hyk
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Bild 61 zeigt den berechneten Exzenterverdrehwinkel § wahrend der Sperrphase und
die daraus resultierende Dissipationsarbeit Wiss, exemplarisch flr geschleppten Mo-
torbetrieb bei einer Drehzahl von n = 2000 min™.

120,00 0,05
- dg  =0,34 mm 004 "
= he =002mm || = ]
119.90 Y > E% 0,03 K n =2000 min"
¥ D 002 Tor =90°C
f,% 0,01 /_J geschleppt
119,80 ‘ ‘ ‘ 0,00 : :
0 180 360 540 720 0 180 360 540 720
Kurbelwinkel o, [°KW n.HUT] Kurbelwinkel o, [°KW n.HUT]

Bild 61: Nachgiebigkeit und einhergehende hydraulische Verluste

Die maximal auftretende Exzenterverdrehung von AP = 0,18° entspricht einem Ein-
sinkweg des Stitzkolbens vony = 0,07 mm. Der Arbeitsbetrag von Wiss = 0,046 J
(pro Arbeitsspiel und Zylinder) fuhrt bei einem 1,8 | 4-Zylinder-4-Taktmotor lediglich
zu einer Zunahme des Reibmitteldruckes um Apm, = 1 mbar.
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5 Prifstandserprobung

Die theoretischen Uberlegungen zu den beiden Grundprinzipien Ein- und Mehrzyk-
lusverstellung sollen durch Prifstandslaufe bestétigt werden. Dazu werden zwei
Vollmotoren aufgebaut welche beide auf dem selben Serienmotor basieren. In bei-
den Motoren wird jeweils am zweiten Zylinder das entsprechende VCR-Pleuel einge-
baut. Die Prifstandslaufe erfolgen geschleppt und mit angeschlossener OIl- und
Wasserthermostatisierung. Zur Kontrolle der momentanen Verdichtung wird jeweils
der zweite Zylinder mit einem Indizierquarz zur Messung des Zylinderdruckes verse-
hen.

Samtliche Bauteile der beiden VCR-Pleuel werden durch Zerspanung bzw. durch
Drahterosion aus Vollmaterial herausgearbeitet. Als Werkstoff wird fir alle Einzelteile
der Vergiitungsstahl 42CrMo4 mit einer Mindestzugfestigkeit von 800 N/mm? (im An-
lieferungszustand) verwendet. Eine anschlieBende Warmebehandlung erfolgt nicht.

5.1 Einzyklussteller
51.1 Bauteile und Priifstandsaufbau

Der Kolben besitzt zur Aufnahme des im Durchmesser von dg = 20 auf 18 mm ver-
kleinerten Bolzens Distanzhilsen aus Lagerbronze. Die Kolbenoberseite wird
um 2,4 mm abgefrast, um die Maximalverdichtung und vor allem den Ventilfreigang
zunachst konstant zu halten, (vgl. Kapitel 4.1). Zur Darstellung einer Obenflihrung
wird die Kolbennabe beidseitig von innen angespiegelt.

Die Modifikationen am Basismotor beschranken sich auf das Anbringen zusatzlicher
Bearbeitungen am Zylinderkurbelgehause (ZKG), zwecks Aufnahme der motorfesten
Betatigungseinrichtung. Dazu muss im Kurbelraum eines Zylinders eine Planflache
gefrast werden. Zusatzlich sind zwei Bohrungen in die Schirze einzubringen zur
Aufnahme der Hydraulikzylinder. Da der gegendruckseitige seitliche Durchbruch eine
Olleitung trennt, muss diese durch eine externe Rohr/Schlauchleitung ersetzt wer-
den. Die Durchbriiche in der Schiirze werden durch eingeklebte Hillsen abgedichtet,
und zwischen Hydraulikzylinder und Hiilse ist ein O-Ring montiert (Bild 62).

I

|

j Hulse

\

\

&
f O-Ring

W./g; I 4 0

| IR - ' e T T Hy_draullk

D zylinder
Hydraulik-
kolben

/j\ Kurvenscheibe
|

,£-Erhéhen”

/1

Gestell

Bild 62: Hydraulikzylinder fir Kurvenscheibenbetatigung
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Die Druckélversorgung der Hydraulikzylinder erfolgt extern mit Hilfe eines hydro-
pneumatischen Wandlers. Auf diese Weise lassen sich wahrend der Versuchsphase
von der Motordrehzahl unabhangige Oldrlicke einstellen. Die 3/2-Wegeventile wer-
den jeweils in einem Ventilblock aufgenommen, der jeweils direkt neben den Hydrau-
likzylindern positioniert wird. Auf diese Weise kénnen zun&chst Effekte durch unge-
wollte hydraulische Kapazitaten und Induktivitdten verhindert werden.

Bild 63: Bauteile VCR-Pleuel ,Einzyklussteller®

Bild 64: Gestell mit Kurvenscheiben

Die Bestimmung des momentanen Verdichtungsverhalinisses erfolgt auf indirektem
Wege auf zweierlei Arten.
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Einerseits ist der entsprechende Zylinder mit einem Druckindizierquarz versehen, so
dass Uber den Zylinderdruckverlauf bzw. den Kompressionsenddruck auf das Ver-
dichtungsverhaltnis geschlossen werden kann.

Zusatzlich sind am Zylinder im Bereich des oberen und des unteren Totpunktes in-
duktive N&herungssensoren angebracht. Durch den oberen N&herungssensor (Na-
herungssensor ,e-hoch“) kann ein hohes Verdichtungsverhaltnis detektiert werden,
wenn die Triggermarke ,e-hoch® bei Erreichen des OT den Sensor Uberstreicht. Der
untere Naherungssensor (Naherungssensor ,e-niedrig“) vermag ein niedriges Ver-
dichtungsverhalinis zu detektieren, wenn die Triggermarke ,e-niedrig“ bei Erreichen
des unteren UT den Sensor Uberstreicht, Bild 65.

Naherungssensor e-hoch

Triggermarke e-hoch

Triggermarke e-niedrig —|

Bild 65: Naherungssensoren zur e-Erkennung

Die Position der Kurvenscheibe ,e-Erhdhen” wird ebenfalls durch induktive Nahe-
rungssensoren Uberwacht.

Zur Bestimmung des Zeitpunktes des Aufschlagens des Exzenters am Endanschlag
wird am Kurbelgehduse ein Beschleunigungssensor (Messung des Korperschalls)
angebracht.

Die beiden 3/2-Wegeventile werden mit Hilfe eines fir diesen Anwendungsfall entwi-
ckelten separaten Steuergerates angesteuert. Die Initiierung eines Umschaltvorgan-
ges (in beide Richtungen) erfolgt nicht kurbelwinkelsynchron sondern durch manuelle
Betatigung eines Tasters zu einem beliebigen Zeitpunkt. Der Einfahrvorgang der
Kurvenscheibe wird vom Steuergerat selbsttatig initiiert, sobald die e-Umschaltung
detektiert worden ist.

5.1.2 Ergebnisse der Umschaltversuche

Anhand der in Bild 66 aufgetragenen Signalverlaufe kann der Umschaltvorgang von
niedriger auf hohe Verdichtung rekonstruiert werden. Die Bestromung des elektrisch
betatigten 3/2-Wegeventils wird infolge manueller Betatigung eines Ausldsetasters zu
einem zufélligen Zeitpunkt eingeschaltet (hier bei 60° nicht eingezeichnet).
Bei o = 180° springt das Signal am ersten Naherungssensor ,Eingefahren“ der Kur-
venscheibe ,e-Erh6hen” um, die Kurvenscheibe hat sich somit von ihrem Anschlag
gelbst und beginnt zu verfahren. Bei a = 260° detektiert der zweite Naherungssensor
»+Ausgefahren® das Erreichen der Kurvenscheibe am anderen Endanschlag. Die Kur-
venscheibe ist nun in diesem Fall rechtzeitig in ihrer Arbeitsstellung angelangt und
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betatigt den Schlitten beim nachsten UT-Durchlauf. Kurz nach dem darauffolgenden
OT bei a = 566° wird am Beschleunigungssensor das Aufschlagereignis des Exzen-
ters detektiert. Beim nachsten Zind-OT (o = 900°) Uberstreicht die Triggermarke am
Kolben den OT-N&herungssensor ,e-hoch®, woraufhin die Ventilbestromung umge-
hend wieder ausgeschaltet wird. Bei o = 1033° beginnt die Kurvenscheibe daraufhin
von ihrer Endlage abzuheben und erreicht bei o = 1200 ° wieder ihre Ruhestellung.

A;J;schlagereigrlis Simljlation n _ 10b00 min-’
Zylinder- 4 gSau iy b:ﬁ
druck 1 A
bar] ° - |
O . \\ —
1000 \
Korper- :
schall ¢ WWW ; fevr e
[m/s?]
-1000 \ T ‘ ‘
‘é’) S 0 180 360 540 720 900 1080 1260 1440
S o g Kurbelwinkel o, [’KW n.HUT]
o 3% ehoch | |
Hqv] < () . .
Z 8% e-niedrig | |
o D e
X
g = 2 Ausgef. | |
52€  Eingef | |
255 ingef.
554
a [ ] =0

=1
Bild 66: Gemessener Umschaltvorgang von niedriger auf hohe Verdichtung

Beim Umschaltvorgang zurlick auf niedrige Verdichtung (Bild 67) stehen keine Néhe-
rungssensoren fur die Kurvenscheibe ,e-Verringern“ zur Verfigung (im Versuchsauf-
bau nicht vorgesehen), so dass der Verfahrvorgang dieser Kurvenscheibe nicht kon-
trolliert werden kann. Im dargestellten Umschaltereignis erfolgt die Bestromung
bei o = 230° (nicht eingezeichnet), also zuféllig kurz nach Zind-OT. Das Aufschlag-
ereignis tritt in der nachsten Kompressionsphase bei o = 803° auf. Bei o = 1066 °,
beim nachsten UT-Durchlauf, Uberstreicht die Triggermarke am Kolben den
UT-Naherungssensor ,e-niedrig“, woraufhin die Bestromung der Kurvenscheibe
,£-Verringern“ wieder abgeschaltet wird.
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Aufschlagereignis Simulation Fall 1
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Bild 67: Gemessener Umschaltvorgang von hoher auf niedrige Verdichtung

Fur den dargestellten Betriebspunkt bei n = 1000 min™ stimmt die gemessene und
die simulierte Aufschlagstelle gut tGberein. Das in Bild 66 und Bild 67 eingezeichnete
simulierte Kurbelwinkelfenster wird jeweils durch eine Simulation bei p = 0,06 und
bei u = 0,1 aufgespannt. Bei der Umschaltung auf niedrige Verdichtung Bild 67 tritt
der Fall 1 ein, d.h. die Kraft der Rickholfeder tGberwindet die Reibungskraft zwischen
der Haltenase des Exzenters und der Sperrklinke.

Die Umschaltversuche bei n = 2000 min™ stehen in beiden Umschaltrichtungen im
Einklang mit der Simulation (Bild 68, oben).

Die Umschaltversuche bei n = 3000 min™ und n = 4000 min™" zeigen in der Umschalt-
richtung von hoher auf niedrige Verdichtung ein anderes Verhalten. Hier schlagt der
Exzenter offenbar erst nach dem Hochdruck-OT (a > 180° KW n.HUT) in den Endan-
schlag und nicht schon um o = 90° KW n.HUT wie bei n = 1000 und n = 2000 min™.
Aus diesem Verhalten kann geschlossen werden, dass die Sperrklinke offenbar nicht
unmittelbar wahrend des Entriegelns ausser Eingriff gebracht wird, sondern erst
nachdem die Kraft der Rickzugfeder die Reibungskraft zwischen Klinke und Halte-
nase des Exzenters Uberwunden hat.
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Bild 68: Gemessene Umschaltvorgange bei unterschiedlichen Drehzahlen, Umschal-
tung auf niedrige Verdichtung (links), Umschaltung auf hohe Verdichtung
(rechts)

5.1.3 Dauerlaufuntersuchung

Bedingt durch die stossartige Beanspruchung der Kontaktistelle zwischen Endan-
schlag am Pleuel und Haltenase am Exzenter kommt es zu Beschadigungen am Ex-
zenter. Die in Kapitel 5.1.2 beschriebenen Umschaltversuche missen deshalb mehr-
fach unterbrochen werden, um den beschadigten Exzenter auszutauschen. Dabei
werden unterschiedliche Exzentervarianten erprobt, welche sich sowohl geometrisch
als auch im Werkstoff unterscheiden. Tabelle 15 gibt einen Uberblick tber die unter-
suchten Varianten.

Mit der Basisvariante ,geringe Harte“ gelingt es 280 Umschaltungen bei Drehzahlen
bis n = 2500 min™ zu absolvieren, bevor es zum Bauteilversagen aufgrund von De-
formationen an der Haltenase des Exzenters kommt.

Bei der Variante ,maximale Harte“ wird die Geometrie der Basisvariante Gbernom-
men. Der durchhartende Werkzeugstahl wird auf seine maximal erreichbare Hérte
angelassen. Nach 170 Umschaltungen bei Drehzahlen bis n = 2000 min™ tritt Bau-
teilversagen ein. Entlang beider Ausrundungsradien bilden sich Risse aus, welche
Uber die ganze Breite des Exzenters verlaufen und damit eine Durchmesservergré-
Berung der Lagerflachen herbeifiihren, was eine unzuldssige Schwergangigkeit des
Exzenters zur Folge hat. An den Auflageflachen der Haltenasen sind keinerlei De-
formationen zu erkennen.
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Variante Werkstoff/Warmebehandlung/Oberflache | Geometrie
.geringe e 42CrMo4 e dg=18mm
Harte* e grundvergiitet e R=03mm
e Radius unpoliert
.maximale e C105W1 e dg=18mm
Harte* e durchgehértet e R=0,3mm
e angelassen auf 65 HRC
e Radius unpoliert
,mittlere e (C105WH1 e dg=18mm
Harte* e durchgehartet e R=08mm
e angelassen auf 52 HRC
e Radius poliert
.groBe e (C105W1 e dg=16mm
Wandstarke* e durchgehértet e R=0,8mm
e angelassen auf 52 HRC
e Radius poliert

Tabelle 15: Erprobungsvarianten und erzieltes Ergebnis

Durch Anlassen des durchgehérteten Exzenters auf einen mittleren Héartegrad, bei
gleichzeitigem Duktilitdtsgewinn, und VergréBerung und Polierens des Ausrundungs-
radius an der Haltenase des Exzenters (,mittlere Harte*) gelingt es
80 Umschaltungen bis n = 4000 min™ durchzufiihren. Der aufgetretene Riss am Ex-
zenter erstreckt sich, wie bei Variante ,maximale Harte“ Gber die ganze Exzenterbrei-
te, jedoch diesmal nur an der Seite des Exzenters wo eine diinne Wandstarke zwi-
schen Innen- und AuBenflache vorliegt. Die Auflageflachen an den Haltenasen sind
weitestgehend frei von Deformationen.

Bei der Variante ,groBe Wandstarke“ wird der Bolzendurchmesser von dg = 18 auf
ds = 16 mm verringert, so dass die Wandstérke an der rissgefahrdeten Haltenase
anwachst. Als Folge dieser MaBnahme gelingt es 1700 Umschaltungen bei Drehzah-
len bis n = 4000 min™' durchzufiihren. Danach kommt es zur Schwergangigkeit des
Exzenters aufgrund zu starker Deformationen am Endanschlag am Pleuel.

Mit Hilfe dieser Versuchsreihe wird gezeigt, dass sich die Lebensdauer der stossbe-
lasteten Bauteile durch FormgebungsmaBnahmen (Wandstarke und Ausrundungsra-
dius) und durch einen werkstoffseitigen Kompromiss aus Harte und Duktilitat gegen-
Uber der Basisvariante signifikant steigern lasst. Zur Darstellung einer dauerfesten
Konstruktion bedarf es jedoch noch weiterer konstruktiver MaBnahmen, wie z.B. ei-
ner wirkungsvollen Endlagendampfung, wofir in Kapitel 6.1 Lésungsansatze aufge-
zeigt werden.
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5.2 Mehrzyklussteller
5.2.1 Bauteile und Priifstandsaufbau

Der Anlenkhebel, die Schubstangen und die Hydraulikkolben werden zu einer Einheit
vormontiert und zusammen von oben ins Pleuel eingesetzt, Bild 69.

Bild 69: Abstitzmechanik

Die Verzahnung am Anlenkhebel und am Exzenter wird durch Drahterosion herge-
stellt. Zur Vermeidung von ,Fressen® sind die Bauteile Exzenter, Anlenkhebel, Hyd-
raulikkolben und Schubstange phosphatiert.

Die Herstellung der Zylinderbohrungen im Pleuel erfolgt durch Bohren und anschlie-
Bendem Honen. Das montierte VCR-Pleuel, Bild 70, wird wie beim konventionellen
Motor zusammen mit dem Kolben von oben montiert.

Bild 70: Montiertes VCR-Pleuel ,Mehrzyklussteller®

Flr den Versuchstrager wird nur eine Zylindereinheit (Zylinder 2) mit einem VCR-
Pleuel und einer Betatigungseinheit ausgestattet. Bild 71 zeigt das Gestell mit mon-
tierter Antriebszahnwelle und die beiden Kurvenscheiben.
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Bild 71: Gestell mit Kurvenscheiben

Am Kolben werden die selben Modifikationen wie im Falle des Einzyklustellers vor-
genommen, (vgl. Kapitel 5.1.1).

Der Antrieb der Betatigungseinrichtung erfolgt Gber einen an der vorderen Stirnseite
des Motors angeflanschten elektrischen Stellmotor, welcher mit einem Unterset-
zungsgetriebe in Planetenbauweise mit nachgeschalteter Rutschkupplung versehen
ist, Bild 72. Die Verwendung einer Rutschkupplung hat den Vorteil, dass keine préazi-
se Lageregelung bendétigt wird. Der Elektromotor kann fiir eine bestimmte Zeit einge-
schaltet werden, so dass die Kurvenscheiben bis zu lhren Endanschlagen fahren und
die Kupplung beginnt durchzurutschen. Das Durchrutschmoment wird so eingestellt,
dass zum einen eine sichere Verstellung der Kurvenscheiben erfolgt und zum ande-
ren ein sicherer Abstand zum maximal zuldssigen Drehmoment am Zahnrad gewahr-
leistet ist. Die Ansteuerung des Elektromotors erfolgt manuell und nicht kurbelwinkel-
synchron, da sich der Verfahrvorgang ohnehin tber mehrere Motorumdrehungen
erstreckt. Demzufolge wird der Ventilkérper beim Umschalten einige Male die Kur-
venscheibe berlihren ehe das Ventil einrastet, was aufgrund der niedrigen Massen
jedoch kein Problem erwarten l&sst.

Rutschkupplung
Mpmax = 2,8 Ncm
Planetengetriebe
i=50

Elektromotor
P=12W
n = 6000 min™’

Bild 72: Antrieb der Betatigungseinrichtung
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5.2.2 Ergebnisse der Umschaltversuche

Zur Quantifizierung der Umschaltzeiten werden wéahrend des Umschaltvorganges
eine bestimmte Anzahl aufeinander folgender Zylinderdruckverldufe aufgezeichnet.
Durch Darstellung der Maximaldriicke aus jedem aufgezeichneten Arbeitszyklus Uber
der Zyklusnummer oder der Zeit kann der Umschaltvorgang visualisiert werden. Die
Umschaltungen werden jeweils manuell ausgeldst.

Variation der Drehzahl

In Bild 73 sind die gemessenen Maximaldruckverlaufe fir Umschaltungen bei unter-
schiedlichen Drehzahlen dargestellt. Die Umschaltvorgange vollziehen sich flr beide
Verstellrichtungen im untersuchten Drehzahlband stetig und monoton jedoch mit un-
terschiedlichen Geschwindigkeiten.

30 dB| = 0,34 mm
| geschleppt, ungedrosselt
25 3000 - ‘
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e Q >
3 S I I O  n=1000 min"
E I | 20 =
a 15 1000 — i//—’—’l/
10 1 \? T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T TTT

0,0 0,5 1,0 15 200 1 2 3 4 5 6 7 8
Zeit [s] Zeit [s]

Bild 73: Gemessene Maximaldruckverlaufe ungedrosselt, Umschaltung auf niedrige
Verdichtung (links), Umschaltung auf hohe Verdichtung (rechts)

In Bild 74 sind die gemessenen und die berechneten Umschaltzeiten Gber der Dreh-
zahl dargestellt. Bei Umschaltvorgangen auf niedrige Verdichtung (Bild 74 links)
nimmt die Verstellzeit bein=2000min" ein Minimum ein und steigt
bis n = 5000 min™" monoton an. Dieser monotone Anstieg wird durch die Simulations-
rechnung nicht abgebildet.

Bei Umschaltvorgangen auf hohe Verdichtung (Bild 74 rechts) wird im Versuch eine
monotone Abnahme der Umschaltzeiten Gber den gesamten untersuchten Drehzahl-
bereich beobachtet, analog den Simulationsrechnungen. Oberhalb
von n = 2000 min™" sind die gemessenen Umschaltzeiten niedriger als in der Simula-
tion.



92

3 5 12
R Messung —8 1 geschleppt i
= 3 = A ungedrosselt |
] 3 © |
o R

- Rechnung 21 Messing -

0 . T T T 0 T T T T

1000 2000 3000 4000 5000 6000 1000 2000 3000 4000 5000 6000

Drehzahl n [min] Drehzahl n [min]

Bild 74: Vergleich gemessene und berechnete Umschaltzeiten, Umschaltung auf
niedrige Verdichtung (links), Umschaltung auf hohe Verdichtung (rechts)

Das entwickelte Simulationsmodell ist offenbar in der Lage die GréBenordnung der
Umschaltzeiten je nach Drehzahl unterschiedlich genau abzubilden (minimale relati-
ve Abweichung 17 %, maximale relative Abweichung 76 %). Simulationsrechnungen
mit abweichenden Simulationsparametern (Reibungskoeffizienten) fihren nur bei
bestimmten Drehzahlen zu einer Verringerung der Abweichung zwischen Messung
und Rechnung. Daraus kann geschlossen werden, dass offenbar nicht alle Phano-
mene durch das Modell hinereichend genau abgebildet worden sind.

Das Verhalten der Rickschlagventile im bewegten System unter Fliehkrafteinfluss
auf die Ventilkugel sowie die tatsachlichen Reibungswiderstdnde an den Lagerstellen
des Exzenters stellen die groBte Unsicherheit dar. Erst durch Messung des Stitzdru-
ckes und des Exzenterverdrehwinkels wahrend der Verstellung mit ausreichender
Abtastrate lieBen sich solche Phadnomene ausreichend genau erforschen, was Ge-
genstand weiterfihrender Arbeiten sein muss.

Umschaltversuche mit groBeren Rickschlagventilen (8 mm Patronendurchmesser)
haben gezeigt, dass sich oberhalb einer Drehzahl von n = 3150 min™ keine Umschal-
tung auf hohe Verdichtung mehr durchfiihren Iasst. Weiterhin wird beobachtet, dass
ein selbsttatiger Ubergang auf niedrige Verdichtung eintritt, wenn von hoher Verdich-
tung ausgehend, die Drehzahl (iber n = 3150 min™ gesteigert wird. Eine mégliche
Erklarung fur dieses Phanomen ist die Tragheitswirkung der Rickschlagventilkugel.
Die an der Kugel anliegenden Druckverhalinisse andern sich so schnell, dass die
Kugel nicht rechtzeitig an ihrem Sitz aufliegt, so dass das Rickschlagventil fir einen
kurzen Augenblick in Sperrrichtung durchstrémt wird.

Androsselversuche

Der Einfluss des Gasdruckes auf die Verstellgeschwindigkeit wird im Rahmen der
Schleppversuche dadurch untersucht, dass der Saugrohrdruck durch Androsselung
und damit der Kompressionsenddruck (in diesem Zusammenhang gleichbedeutend
mit Maximaldruck) variiert wird.

Mit Hilfe einer elektrisch betatigten Drosselklappe werden jeweils Saugrohrdriicke
von psau = 700 mbar und psay = 500 mbar eingestellt. Bild 75 zeigt die gemessenen
Umschaltzeiten bei unterschiedlichen Drehzahlen.
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FOr Umschaltvorgdnge hin zu niedriger Verdichtung steigt die Umschaltzeit infolge
Androsselung an. Hinsichtlich schnellen Ausweiches der Klopfgefahr im Falle eines
Lastsprunges, ist dieses Verhalten nicht stérend, da der Saugrohrdruck im Falle ei-
nes Lastsprunges ansteigt.

Fur Umschaltvorgénge hin zu hoher Verdichtung wird bis n = 3000 min” ein umge-
kehrtes Verhalten beobachtet. Hier reduziert sich die Umschaltzeit besonders
bein=1000 min" infolge  Androsselung ganz erheblich (auf ca.1/3
bei psau = 500 mbar gegeniiber ungedrosselt psay = 1000 mbar).

dB| = 0,34 mm
Psau = 500 mbar geschleppt
5 5 12 gedrosselt
10 -

4] g 1000
Z 1 O 700
33 ~ PE— 500
N 700 N 4

1 ‘ \ 0

1000 2000 3000 4000 1000 2000 3000 4000

Drehzahl n [min-'] Drehzahl n [min-']

Bild 75: Gemessene Umschaltzeiten gedrosselt, Umschaltung auf niedrige Verdich-
tung (links), Umschaltung auf hohe Verdichtung (rechts)

5.2.3 Dauerlaufuntersuchung

Durch andauernden Betrieb mit periodischem Umschalten zwischen niedriger und
hoher Verdichtung soll untersucht werden, inwieweit sich die Verstell-
geschwindigkeiten infolge eventueller VerschleiBerscheinungen andern.

Zu diesem Zweck werden die Umschaltvorgéange automatisiert mit einer festen zeitli-
chen Wiederholfrequenz eingeleitet. In Abstanden von 1000 Umschaltungen wird die
Umschaltdauer jeweils gemessen.

In Bild 76 ist die Entwicklung der Umschaltzeiten Gber der ,Erprobungsdauer” darge-
stellt. Ein Trend der Umschaltzeiten Uber der Erprobungsdauer ist nicht erkennbar.
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Bild 76: Reproduzierbarkeit der Umschaltvorgange, Umschaltung auf niedrige Ver-
dichtung (links), Umschaltung auf hohe Verdichtung (rechts)

Die Anzahl der durchgeflhrten Umschaltvorgange betragt 76.000 (d.h. 38.000 mal
niedrig = hoch, 38.000 mal hoch - niedrig), bei einer Gesamtbetriebsdauer von
88 Stunden. Die Aufteilung auf die unterschiedlichen Drehzahlen kann nachfolgender
Tabelle entnommen werden:

Drehzahl [min] [1000 2000 3000 4000 5000 6000 Summe
Umschaltungen [3.100 |33.000 |36.000 |4.000 |300 10 76.000
Dauer [h] 6 37 40 4 0,5 0,5 88

Tabelle 16: Absolvierte Umschaltvorgange und Betriebsdauern

Bis zum Ende der Dauerlauftests konnte kein Bauteilversagen durch Bruch oder
SpielvergréBerung festgestellt werden. Die kraftfUhrenden Teile wie Exzenter, An-
lenkhebel, Schubstangen und die Gelenkstellen weisen keinerlei sichtbare Ver-
schleiBspuren auf. Ein ebenso positives Bild zeichnet sich an der Betétigungseinrich-
tung ab. Auf den Kurvenscheiben ist keine Einlaufspur vorhanden und auch der Ven-
tilkérper weist an seiner balligen Kuppe keine Spuren von Deformation oder Materi-
alabtrag auf.
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6 Ausblick auf weitere konstruktive Detailansitze

Nachdem die grundsétzliche Funktion der beiden Grundprinzipien ,Einzyklussteller*
und ,Mehrzyklussteller im Versuch nachgewiesen worden ist, sollen hier konstrukiti-
ve Lésungsansatze entwickelt werden mit dem Ziel, die an den Versuchstragern auf-
getretenen Schwachstellen zu beheben bzw. die funktionalen Eigenschaften zu
verbessern.

6.1 Endlagendampfung fur den Einzyklussteller

Im Versuch wurde aufgezeigt, dass die Standzeit der stossbeanspruchten Bauteile
durch Werkstoff- und GeometriemaBnahmen zwar verbessert werden kann, jedoch
unter den vorgegebenen Randbedingungen keine Dauerhaltbarkeit darstellbar ist.

Die Ausbildung von Rissen am Exzenter ist darauf zurlickzufiihren, dass die dort ent-
stehenden Spannungen im Bereich der Zeitfestigkeit liegen missen. Die sichtbaren
Deformationen an den Kontaktstellen legen den Schluss nahe, dass die dort auftre-
tenden Spannungen sogar oberhalb der FlieBgrenze liegen.

Um die Frage beantworten zu kénnen, ob es Uberhaupt méglich ist einen dauerfes-
ten ,Einzyklussteller” zu realisieren, bzw. ob es Werkstoffe gibt, die den auftretenden
Beanspruchungen standhalten, missten diese Beanspruchungen berechnet bzw.
abgeschéatzt werden.

In zahlreichen Abhandlungen wurde in der Vergangenheit versucht die beim Stoss
auftretenden Spannungen rechnerisch und experimentell zu erforschen [59], [70].
Angetrieben wurden diese Arbeiten im wesentlichen durch das Bestreben effektive
und gleichzeitig langlebige Schlagwerkzeuge zur Gesteinsbearbeitung, wie sie z.B.
im Bergbau eingesetzt werden, zu entwickeln, [38].

In [38] wird ein Verfahren beschrieben, welches es erlaubt, den bei einem Stoss U-
bertragenen Energiebetrag sowie die Kompressionswellen und die Stossdauer mit
Hilfe eines Diskretisierungsmodells zu ermitteln. Da sich dieses Verfahren nur fir
geometrisch einfache stabférmige Teile wie z.B. Bohrstangen bei Schlagbohrma-
schinen eignet, kann es auf den hier vorliegenden geometrisch weitaus komplexeren
Fall nicht angewendet werden.

Hertz vernachlassigt in seinen Abhandlungen die Kompressionswellen bei der Be-
rechnung der Maximalkraft beim Stoss und leitet aus dem Erhalt des Impulses zu-
nachst folgenden Zusammenhang ab, [59]:

v-dv=—l-F(x)-dx Gl. 103

m

Hierbei ist v die momentane Geschwindigkeit des stossenden Kérpers der Masse m
und x der Betrag der momentanen elastischen Zusammendrickung. Die Gleichung
l&sst sich durch Integration 16sen wenn der Zusammenhang zwischen der Kraft F und
der Zusammendrickung x bekannt ist. Bei Annahme linear elastischen Verhaltens
der Struktur ergibt sich unter Verwendung der Federsteifigkeit ¢ der folgende Zu-
sammenhang:
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v-dv:—g-x'dx Gl. 104

m
Diese Gleichung lasst sich in den Grenzen vonv = vg o (Auftreffgeschwindigkeit)
bis v =0 (bei maximaler Zusammendrickung) integrieren und es ergibt sich mit der

Kraft F bei maximaler Zusammendrickung:

=2
2 F
VEvor =

= Gl. 105
m-cC

Die Masse m stellt im vorliegenden Fall eine Ersatzmasse des Exzenters dar, welche
sich wie folgt aus dem Massentragheitsmoment des Exzenters ® berechnen I&sst,
vgl. Bild 77:

_ %

2
IKi

m Gl. 106

Exzentrizitat e Flache der
Haltenase Ay:
An =by -ty
Verdreh-
bereich AB
Massentragheits-
moment O

Bild 77: Geometrien des Exzenters

Die Auftreffgeschwindigkeit ve vor kann aus der Exzenterwinkelgeschwindigkeit vor
dem Stoss By, berechnet werden:

VE,vor = Bvor IKi Gl. 107

Wird vereinfachend von der Idealvorstellung ausgegangen, dass Uber der Kontaktfla-
che Ay eine konstante Pressungsverteilung vorliegt, so kann folgende Beziehung
abgeleitet werden mit der Pressung p bei maximaler Zusammendriickung:

V& or :A_E'.f,2 Gl. 108
mK'C

Zu diesem Zusammenhang kann zunachst gesagt werden, dass die Pressung p fir
zwei geometrisch dhnliche Geometrien dann gleich ist, wenn die Auftreffgeschwin-
digkeit gleich ist. Dies liegt daran, dass der Quotient K fir zwei geometrisch ahnliche
Geometrien auch gleich ist.

Soll die Pressung zur Vermeidung plastischer Verformungen eine zulassige Grenze
nicht Gberschreiten, kann eine zulassige Auftreffgeschwindigkeit Ve voru bestimmt
werden. Als zuldssige Hoéchstgrenze far die Pressung wird hier der fur Walzlagerun-
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gen Ubliche Héchstwert von pmax = 4000 N/mm? angesetzt, [74]. Die Federsteifigkeit ¢
wird durch eine Strukturberechnung mittels FEM bestimmt. Fir die vorliegende Ge-
ometrie betragt die Federsteifigkeit ¢ =2.115.000 N/mm, womit sich eine zulassige
Auftreffgeschwindigkeit Ve vor.zu = 8,2 m/s ergibt.

Einfluss der Exzentergeometrie auf die Auftreffgeschwindigkeit

Die Auftreffgeschwindigkeit ve vor der Haltenase des Exzenters auf den Anschlag am
Pleuel hangt neben dem Motorbetriebszustand (Drehzahl und Mitteldruck) auch von
den geometrischen GréBen e und O ab. Diese Abhangigkeit soll anhand einer Pa-
rameterstudie unter Verwendung des in Kapitel 4.2.8 dargestellten Simulationsmo-
dells aufgezeigt werden. Der Variation der Exzentrizitat e liegt gleichzeitig eine Varia-
tion des Exzenterschwenkbereiches AP zugrunde, derart dass der Langenverstellbe-
reich des Pleuels gleich bleibt. Anhand der Simulation wird ersichtlich, dass die Auf-
treffgeschwindigkeit mit gréBeren Exzentrizitdten auch erheblich zunimmt, obwohl
der Exzenter dabei einen geringeren Winkel tUberstreichen muss, Bild 78. Die Exzent-
rizitat sollte daher so gering wie mdglich gewahlt werden.
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Bild 78: Einfluss der Exzentrizitat e auf die Auftreffgeschwindigkeit Ve vor, bei Um-
schaltungen von niedriger auf hohe Verdichtung

Durch VergréBerung des Massentragheitsmomentes ® wird die Auftreffgeschwin-
digkeit ve vor reduziert, Bild 79.
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Bild 79: Einfluss des Massentragheitsmomentes ®g auf die Auftreffgeschwindigkeit
VE.vor, DI Umschaltungen von niedriger auf hohe Verdichtung

Aus der Simulation wird ersichtlich, dass die abgeschatzte zulassige Auftreffge-
schwindigkeit Ve, orzu auch unter Annahme von Idealisierungen (Vernachlassigung
von Kompressionswellen beim Stoss, konstante Pressungsverteilung in der Kontakt-
zone, sehr hohe zulassige Flachenpressung von Walzlagerwerkstoffen) bei Umschal-
tungen bei Maximaldrehzahl n = 6000 min~" Gberschritten wird. Dies gilt auch bei ei-

ner angenommenen Verdopplung des Massentragheitsmomentes. Flr die realisier-
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ten Geometrien (e = 4 mm, © = 10.590 g mm?) waren demnach Umschaltungen de-
formationsfrei nur bis n = 3000 min”' méglich, vgl. Bild 79.

Konzept fir eine Endlagenddmpfung

Durch eine Endlagendampfung kann die Stossbelastung der Kontaktflachen am wir-
kungsvollsten reduziert werden. Dabei darf ein Bremsmoment jedoch erst kurz vor
Erreichen des Endanschlages wirksam sein, um der Sperrklinke noch ausreichend
Zeit zum Einrasten zu lassen. Bild 80 zeigt einen Entwurf fir eine hydraulische End-
lagendampfung im Pleuel. In der vorgeschlagenen Konstruktion wird der Endan-
schlag selber als Dampferkolben ausgebildet. Befiillung und Entleerung des Damp-
fervolumens erfolgen dabei Uber die selbe Drosselbohrung. Bei der Auslegung der
Drosselstelle ist einerseits darauf zu achten, dass gentigend Widerstand aufgebaut
wird, um maoglichst viel kinetische Energie zu dissipieren, andererseits muss gewahr-
leistet werden, dass sich das Dampfervolumen auch zwischen zwei aufeinanderfol-
genden Umschaltvorgéangen fillen kann.

Dampferkolben

Dampferweg

Drosselstelle

Bild 80: Endlagendampfung
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6.2 Riicklaufsperre mit interner Oliibergabe fiir den Mehrzyklussteller

Beim Mehrzyklussteller muss bei der Auslegung der Blenden darauf geachtet wer-
den, dass der belastete Stitzkolben wéahrend eines Umschaltvorganges nicht zu
schnell eintaucht, um zu vermeiden, dass in der anderen Stitzkammer ein unzulds-
sig niedriger Druck entsteht, vgl. Kapitel 4.3.2.

Stitzkammer Stitzkammer
,hohe Verdichtung® ,hiedrige Verdichtung*
O O
|
S—— - | ~———
— o [ —

@ =~ Q
Olversorgung

) A / Pleuellager

Bild 81: Hydraulische Riicklaufsperre mit interner Ollibergabe

Durch die in Bild 81 dargestellte hydraulische Verschaltung der beiden Stiitzkam-
mern kann in einer Umschaltrichtung eine héhere Eintauchgeschwindigkeit zugelas-
sen werden. Die Stltzkammer ,hohe Verdichtung“ wird dabei mit einem gréBeren
Durchmesser versehen als die Stitzkammer ,niedrige Verdichtung®. Auf diese Weise
muss bei einem Umschaltvorgang von hoher auf niedrige Verdichtung Ol aus dem
System verdréngt werden, welches durch eine dritte Blende gepresst wird. In der
gemeinsamen Olzuleitung zu den Rickschlagventilen wird sich infolge dessen ein
hoherer Druck als am Pleuellager einstellen. Dank dieser Druckzunahme kann am
Rackschlagventil an der zu befiillenden Stitzkammer ein hdéherer Druckabfall zuge-
lassen werden, was gleichbedeutend ist mit einer hoheren zulassigen Exzenter-
verdrehgeschwindigkeit.
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6.3 Gewichtsoptimiertes Mehrzyklus-VCR-Pleuel

Nachfolgende Tabelle stellt die Massen der VCR-Pleuel nach vorliegendem Kon-
struktionsstand im Vergleich zum konventionellen Pleuel (Basis) dar:

Massen Serie Einzyklussteller | Mehrzyklussteller
mp [d] 603 906 931
Mpp [0] 145 416 391
mk +mg [g] 400
my, [9] 545 816 791

Ay +0 % +49 % +45 %
Mh,Serie

Tabelle 17: Zunahme der oszillierenden Masse bei vorliegendem Konstruktionsstand
und Verwendung von Stahl

Fir beide VCR-Pleuel ergeben sich in etwa ahnliche bezogene Zunahmen der oszil-
Amh

Mh Serie
nicht hinsichtlich Leichtbau optimiert.

lierenden Gesamtmasse

. Die vorliegenden Konstruktionssténde sind noch

Im Folgenden wird der Entwurf eines gewichtsoptimierten VCR-Mehrzyklussteller-
Pleuels dargestellt.

Als Pleuelwerkstoff wirden sich Titanlegierungen hier zwar technologisch gut eignen,
kommen aber aufgrund ihrer sehr hohen Werkstoffpreise (Titanhalbzeuge
ca. 60 €/kg, Angabe Fa. Timet) nur fur Kleinteile und nicht fir das Pleuel in Frage.
Fir das Pleuel soll daher eine hochfeste Aluminiumlegierung in Betracht gezogen
werden.

Ein Beispiel fiir einen hochfesten Aluminiumwerkstoff ist DISPAL® (Handelsname
einer Legierungsfamilie der Peak Werkstoff GmbH). Halbzeuge aus DISPAL® werden
durch so genanntes Sprihkompaktieren hergestellt. Durch die dabei auftretende ex-
trem rasche Erstarrung entsteht ein sehr feinkérniges, homogenes Gefiige. DISPAL®
verbindet das geringe Gewicht des Aluminiums mit deutlich gesteigerten mechani-
schen Eigenschaften wie Festigkeit und E-Modul, VerschleiBbestandigkeit und gerin-
ger thermischer Ausdehnung. Weiterhin ist DISPAL® sehr gut umformbar und bear-
beitbar. Der Preis fir Halbzeuge aus DISPAL® liegt bei ca. 15 €/kg (Angabe
Fa. Peak).

Die wichtigsten Werkstoffkennwerte einer hier geeigneten Aluminium- und einer Ti-
tanlegierung sind in der folgenden Tabelle aufgefihrt.
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Handelsbezeichnung TIMETAL® 6-4 (Timet) | DISPAL® S232 (Peak)
Zusammensetzung Ti6AI4V AlSi17Cu4Fe3MgZr
Zugfestigkeit 895 MPa 520 MPa
Streckgrenze 828 MPa 460 MPa
Bruchdehnung 15 % 1 %

E-Modul 105 GPa 93 GPa

Dichte 4.4 g/lcm® 2,8 g/lcm®
Thermischer Ausdehnungskoef- | 7*10° K (bei 150°C) | 18*10° K

fizient

Tabelle 18: Werkstoffkennwerte ausgewahlter Leichtbauwerkstoffe

Bild 82: Entwurf eines VCR-Pleuels aus Aluminium (DISPAL®)

Bild 82 zeigt einen konstruktiven Entwurf des gewichtsoptimierten VCR-Pleuels aus
Aluminium. Der geringeren Belastbarbeit des Aluminiumwerkstoffes gegentber Stahl
wird zum einen durch eine VergréBerung der Wandstéarken und Querschnittsflachen
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Rechnung getragen und andererseits durch eine Absenkung des auftretenden Stitz-
druckes von pgt =917 bar auf ps; = 330 bar. Letzteres wird erreicht durch eine Ver-
gréBerung des Stlitzkolbendurchmessers dux und der Hebelarmlange rex sowie eine
Verringerung der Exzentrizitat e. Im unteren Bereich des Pleuels wird der Schrau-
benabstand und der Schraubendurchmesser vergréBert (Verwendung von Alumini-
umschrauben zwecks Dehnungskompatibilitat).

Dieses VCR-Alu-Pleuel weist eine Gesamtmasse von mp = 590 g (Serie mp = 603 g),
wobei der oszillierende Anteil mp, = 234 g betragt (Serie mp, = 145 g). Die oszillie-
rende Gesamtmasse ist damit nur noch 16 % hdéher als im Falle des Serienpleuels.

Anhand einer Strukturberechnung mittels FEM werden fiir den vorliegenden Entwurf
Sicherheiten gegen Ermidungsbruch ermittelt. Diese Sicherheiten werden fir unter-
schiedliche Motorbetriebszustdnde bestimmt. Dabei wird jeweils eine statische
Spannungsberechnung fir den Belastungszustand ,Zind-OT* (hier herrschen maxi-
male Druckspannungen im Pleuel) und fir den Belastungszustand ,Ladungswech-
sel-OT* (hier herrschen maximale Zugspannungen im Pleuel) durchgefthrt. Mit Hilfe
eines Post-Processing-Programms kann daraus in jedem Knotenpunkt ein Sicher-
heitsfaktor gegen Ermidungsbruch bestimmt werden. In Bild 83 ist das Ergebnis die-
ser Berechnung bei Motorbetrieb bei Nennleistung dargestellt. Die Sicherheitsfakto-
ren befinden sich im gesamten Bereich oberhalb von SF = 1,5 mit Ausnahme des
Gewindeansatzes an der Pleuelverschraubung. Dieser Bereich bedarf einer weiteren
Optimierung, was jedoch ein konventionelles Optimierungsproblem darstellt und be-
herrschbar ist.

Contour (Analysis system)
13. SF_A end Lim (Scalar value)

1.000E+00
E‘ 250E+00
1.500E+00

— N —
20008000 SF=1,5_2
3500E+00
5.000E+00
7.500E+00
1.000E+01
1.500E+01 SF =
2.000E+01
=—2500E+01
No resuft
Max= 1.000E+01
Min=6.811E-01
n  =6000 min"

Pmax = 120 bar

e

Aax

Bild 83: Sicherheitsfaktoren SF gegen Ermiidung
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7 Kosten zu Nutzen Analyse

Als Nutzen der VCR-Technologie soll hier der eingesparte Kraftstoffverbrauch be-
trachtet werden (vgl. Kapitel 2.1). Auf der Kostenseite werden die zusatzlichen Her-
stellkosten berucksichtigt. Eine Einbeziehung von Entwicklungskosten ware schwie-
rig, da sich die verschiedenen Technologien nicht alle in einem ahnlichen Entwick-
lungsstadium befinden. Die zusétzlichen Herstellkosten werden basierend auf ganz
konkreten Konstruktionen ermittelt, indem fiir einzelne Bearbeitungsschritte, Monta-
geschritte und Zukaufteile Preise unter Serienbedingungen bestimmt werden. Die
zugrundeliegenden Konstruktionen basieren in ihren Hauptgeometrien auf den in
Kapitel 4 vorgestellten Prototypen. In einigen Punkten werden dariber hinaus ge-
hend serienrelevante Besonderheiten mit bertcksichtigt. Die Bestimmung der Kosten
einzelner Bearbeitungsschritte erfolgt entweder unter Berlcksichtigung von Maschi-
nenstundensatzen und Bearbeitungszeiten oder durch Anfragen bei entsprechenden
Fertigungsbetrieben. Kosten flir Werkzeuge z.B. Pressformen flir Sinterteile werden
bewusst ausgeklammert. Die berlcksichtigte Jahresproduktion an Motoren (hier
4-Zylinder-Reihenmotoren) betragt 300.000.

71 Einzyklussteller

Das Pleuel kann nach wie vor als Schmiedeteil ausgeflihrt werden. Die wesentlichen
zusatzlichen Bearbeitungsschritte am Pleuel sind die Frasbearbeitungen im oberen
Pleuelbereich zur Aufnahme der Sperrklinken sowie zur Herstellung des mechani-
schen Anschlages.

Die wesentlichen Teile der Endlagenarretierung und des mechanischen Schalters
(Sperrklinken, Schlitten) kénnen ebenso wie der Exzenter im Sinterverfahren herge-
stellt werden. Durch reines Sintern kénnen bereits Genauigkeiten in der GréBenord-
nung der Toleranzklasse IT 8-9 erreicht werden, was fur die Funktion einiger dieser
Teile bereits ausreicht. Genauigkeiten von IT 6-7 kénnen durch einen anschlieBen-
den Kalibrierprozess erreicht werden.

Die Lagerringe werden am gunstigsten aus einem rohrférmigen Halbzeug durch
Drehoperationen hergestellt und in das Pleuel eingepresst.

Das Gestell zur Aufnahme der Kurvenscheiben wird als Aluminium Druckgussteil
ausgefuhrt und bendtigt lediglich an den FUhrungen der Kurvenscheiben eine Fras-
operation. Durchgangslécher sowie die Schéachte fir die Rickzugfedern kénnen
durch Schieber im DruckgieBwerkzeug dargestellt werden.

Zusatzbearbeitung an den Pleueln 15,1 €
Gestelle und Zusatzbearbeitung am ZKG 11,0 €
Kleinteile gréBtenteils Sinterteile 34,6 €
Hydraulikbauteile 21,6 €
Normteile 3,9 €
Summe pro Motor 86 €

Tabelle 19: Grobaufteilung der zuséatzlichen Herstellkosten beim Einzyklussteller

Die Aufnahme der Betatigungskolben wird vorzugsweise in die Schiirze des Kurbel-
gehauses integriert und nach auBen hin durch eingepresste Verschlussdeckel ver-
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schlossen. Durch entsprechende in Motorlangsrichtung angeordnete Olgallerien wer-
den die einzelnen Betéatigungszylinder mit Steuerdldruck versorgt.

7.2 Mehrzyklussteller

Auch hier kann das Pleuel nach wie vor als Schmiedeteil ausgefiihrt werden. Da im
Bereich des kleinen Pleuelauges keine die Struktur schwachenden Bohrungen zur
Lagerung der Sperrklinken angebracht werden muissen, kann in diesem Falle unter
Umstédnden auch eine Gusskonstruktion vorgesehen werden. Die wesentlichen hin-
zukommenden Bearbeitungsschritte am Pleuel sind die Bohrungen fir die beiden
Stltzkolben, die schlitzférmige Ausnehmung zur Aufnahme des Anlenkhebels, sowie
die Verbindungsbohrungen zum 3/2-Wegeventil. Zum einseitigen VerschlieBen die-
ser Bohrungen werden vorzugsweise eingepresste Stopfen oder Kugeln verwendet
wie es bei Hydrauliksystemen Ublich ist.

Der Exzenter und der Anlenkhebel werden durch Sintern hergestellt, so dass die
Verzahnung zwischen diesen Teilen keinen Mehraufwand darstellt.

Die Schubstangen und die Stltzkolben werden vorzugsweise als Schmiedeteile aus-
gefihrt mit anschlieBender mechanischer Bearbeitung. Aufgrund der geringen
Schwenkwinkel zwischen Schubstange und Stitzkolben kann auch ein Kugelgelenk
vorgesehen werden, wobei die sich berlihrenden Flachen rein umformend erzeugt
wirden. Auf diese Weise wiirde die Bohr- und Reibbearbeitung in der Stange und im
Kolben sowie der Gelenkbolzen entfallen, was allerdings auch nur einen geringen
Kostenvorteil mit sich bringt.

Motorblockseitig sind lediglich Anspiegelungen zur Aufnahme der Gestelle und Ge-
winde sowie eine in Motorlangsrichtung verlaufende Bohrung fir die Verteilerwelle
vorzusehen. Letztere Bearbeitung kénnte entfallen, wenn die Durchbriiche schon im
Kurbelraumkernpaket vorgesehen wirden.

Die Gestelle werden auch bei diesem System als Aludruckgussteil vorgesehen mit
lediglich einer Frasbearbeitung zur Fihrung der Kurvenscheiben, sowie einer Durch-
gangsbohrung zur Aufnahme der Zahnrader.

Die gemeinsame Verteilerwelle im einfachsten Fall auf gezogenem 6-Kant Halbzeug
basierend, wird als einer der letzten Montageschritte axial eingeschoben.

Zusatzbearbeitung an den Pleueln 18,2 €
Gestelle und Zusatzbearbeitung am ZKG 8,0 €
Kleinteile gréBtenteils Sinterteile 30,8 €
Hydraulikbauteile 17,4 €
Elektr. Antrieb 75€
Normteile 2,2 €
Summe pro Motor 84 €

Tabelle 20: Grobaufteilung der zuséatzlichen Herstellkosten beim Mehrzyklussteller

Die elektrische Antriebseinheit bestehend aus Elektromotor, Getriebestufe und
Rutschkupplung wird an der steuertriebseitigen Motorstirnflache angeflanscht, was
beim riemengesteuerten Motor direkt am ZKG erfolgen wirde, wahrend beim ketten-
gesteuerten Motor die Aufnahme im Steuertriebsdeckel erfolgen wirde. Im Anhang
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befinden sich fir beide Systeme jeweils detaillierte Auflistungen der ermittelten Kos-
ten fUr die Einzelpositionen.

Die ermittelten Gesamtkosten belaufen sich nach vorliegenden Abschatzungen wie
dargestellt fir beide Systeme auf Werte zwischen 84 € und 86 € pro Motor
(4-Zylindermotor). Als Nutzen steht dem gegeniber eine Verbrauchseinsparung
von 5,4 %. Daraus resultiert ein Kosten-Nutzen-Verhéltnis von maximal 16 €/%-
Verbrauchseinsparung. Dies gilt fir einen aufgeladenen 4-Zylinder-Ottomotor.

50 €% 40 /9
500 - / —
- Starter- / o .
Generator o - - 30 €/%
400 ] (riemengetrieben) a . -
E Q P , ./,’ P
W . / - Mechanisch- vollvariable
o 300 - - Ventilsteuerung 20 €/%
(72] 4 -
S : homogen O Q .
N 4 / - /
S 200 | = Q/
N 1 nd VCR
- e 7 o
] RO g _ kontinuierlich - 10€/%
7 S, - _— | ) =
100 ol s Q VCR Basis _
1 27 -~ 2-Punkt | 44yl Turbomotor mit
1. ~2-—_ - — Saugrohreinspritzung
0 2 ‘ ‘ ‘ ‘
0 5 10 15

Verbrauchsreduktion im NEFZ [%]

Bild 84: Kosten-Nutzen-Verhaltnis im Vergleich zu konkurrierenden Technologien,
[9], [20].

In Bild 84 sind unterschiedliche Technologien zur Verbrauchsabsenkung hinsichtlich
ihres jeweiligen Kosten-Nutzen-Verhaltnisses vergleichend gegentbergestellt. Allen
dargestellten Technologien liegt ein 4-Zylinder-Turbo-Ottomotor mit Saugrohrein-
spritzung als Basis zugrunde. Die Technologie der variablen Verdichtung, ausgefuhrt
als 2-Punkt-VCR-System, weist hier mit Abstand das glinstigste Kosten-Nutzen-
Verhaltnis auf.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Aufbauend auf den bekannten Motivationen zur Variation des Verdichtungsverhalt-
nisses und einer kritischen Bewertung ausgefihrter VCR-Motoren wurde in dieser
Arbeit die Idee, die Krafte im Triebwerk zur Verstellung der Verdichtung zu nutzen,
aufgegriffen. Dabei wurden konstruktive Lésungen entwickelt, welche sich durch die
Mdglichkeit einer besonders kostenglnstigen Art der Fertigung von bislang existie-
renden Konzepten unterscheiden. Als ein weiterer Schritt zur Vereinfachung erfolgte
eine Beschrankung auf nur zwei Verdichtungsstufen anstelle einer kontinuierlichen
Verstellung der Verdichtung.

Unter funktionalem Aspekt und unter Kostengesichtspunkten stellt sich die exzentri-
sche Lagerung des Kolbenbolzens im Pleuel als der beste Ort der Variabilitat im
Triebwerk dar. Dabei wird der Kolbenbolzen in einem einteiligen Exzenter gelagert,
der wiederum im kleinen Pleuelauge innerhalb fester Anschlage drehbar gelagert ist.
Eine Variation der Verdichtung ergibt sich dabei als Folge einer Variation des Ab-
standes zwischen der Mitte des groBen Pleuelauges und der Kolbenbolzenmitte. Das
noétige Moment zur Verdrehung des Exzenters resultiert aus der Pleuelstangenkraft
und der Exzentrizitat.

Je nach dem ob der Exzenter nur bei Erreichen seiner mechanischen Endanschlage
mit einer Arretierung in Eingriff gebracht wird oder sich wéahrend seines kompletten
Verdrehweges mit einer Rlcklaufsperre im Eingriff befindet, ergeben sich unter-
schiedliche Bewegungsablaufe. Im ersten Fall muss sich die Verdrehung innerhalb
eines Arbeitsspiels vollziehen, um eine unkontrollierte Rickdrehbewegung zu ver-
meiden, so dass dieses Prinzip als Einzyklusverstellung bezeichnet wird. Durch das
gezielte Einwirken eines Widerstandes auf die Ricklaufsperre kann der Verdrehvor-
gang verlangsamt werden und damit auf mehrere Arbeitsspiele verteilt werden, so
dass dieses Prinzip als Mehrzyklusverstellung bezeichnet wird.

FUr beide Prinzipien wurden Versuchstrager ausgelegt und konstruiert, unter Bertck-
sichtigung der im motorischen Betrieb auftretenden Belastungen.

Beim Einzyklussteller wird die Endposition jeweils durch eine radial eingreifende und
durch Federn vorgespannte Sperrklinke arretiert. Mit Hilfe eines sich am Pleuel be-
findlichen mechanischen Umschalters kénnen die Klinken vorgespannt werden bzw.
auBer Eingriff gebracht werden. Die Betéatigung dieses Umschalters geschieht tber
zwei im Motorblock unabhangig verfahrbare Kurvenscheiben, jeweils angetrieben
durch Hydraulikzylinder.

Das Mehrzyklusprinzip wurde mit Hilfe einer hydraulischen Rucklaufsperre in Kombi-
nation mit einer mechanischen Betétigung ebenfalls Uber Kurvenscheiben realisiert.
Der Exzenter stltzt sein Moment dabei Gber einen Hebel und Schubstangen auf Hyd-
raulikzylindern ab, welche jeweils tber Rickschlagventile mit Ol gespeist werden und
Uber ein umschaltbares sich im Pleuel befindliches 3/2-Wegeventil druckentlastet
werden kénnen. Auf diese Weise kann jeweils einer der Stlitzkolben eintauchen und
der Exzenter kann sich in einer Richtung infolge der angreifenden Momente verdre-
hen bis zum Erreichen der mechanischen Endposition. Der Antrieb der hierbei ge-
genlaufig zu verfahrenden Kurvenscheiben erfolgt durch einen elektrischen Getrie-
bemotor.
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Fir beide Verstellprinzipien wurden Simulationsmodelle aufgebaut, mit deren Hilfe
der Verstellvorgang berechnet werden kann und Parametervariationen durchgefihrt
werden kénnen. Auf diese Weise konnten geeignete Geometrieparameter ermittelt
werden, auf deren Basis Versuchstrager konstruiert und gefertigt worden sind. Fir
den Mehrzyklussteller konnten auf diese Weise maximal zulassige Durchmesser der
Blenden ermittelt werden bei denen die momentane Exzenterverdrehgeschwindigkeit
noch auf ein zulassiges MafB begrenzt wird (Kavitationsgefahr im sich vergréBernden
Stltzzylinder).

Durch geschleppte Prifstandsuntersuchungen wurde die Funktion flr beide Verstell-
prinzipien nachgewiesen. Beim Einzyklussteller konnten zyklustreue Umschaltungen
in beide Richtungen bis n = 4000 min™ durchgefiihrt werden. Die mechanische Beta-
tigung mittels Kurvenscheiben hat sich dabei als sehr zuverlassig und robust heraus-
gestellt. Der prinzipbedingt sehr hohe Auftreffimpuls des Exzenters bei Erreichen des
Anschlages fuhrte nach einigen Hundert Umschaltungen entweder zu Deformationen
(42CrMo4) bzw. zur Rissbildung (C105W1) an den Haltenasen des Exzenters. Durch
Geometrievariation sowie durch Variation des Werkstoffes und der Warmebehand-
lung konnte die Lebensdauer dieses Bauteils gesteigert werden.

Beim Mehrzyklussteller vollzieht sich die Verdichtungsanderung stetig und ebenfalls
mit einer hohen Reproduzierbarkeit. Die Verstellgeschwindigkeit ist dabei praktisch
temperaturunabhangig. Im Rahmen einer 88-stindigen Dauerlauferprobung wurden
76.000 Umschaltungen bei unterschiedlichen Drehzahlen bis einschlieBlich
n = 6000 min™" absolviert.

Die Zunahme der oszillierenden Gesamtmasse liegt bei den ausgefiihrten Versuchs-
tragern zwischen 45 und 50 %. Fir den Mehrzyklussteller wurde ein VCR-Pleuel aus
einer hochfesten Aluminiumlegierung entworfen. Bei Einsatz dieses Pleuels wirde
die oszillierende Gesamtmasse nur noch 16 % oberhalb derer bei Verwendung des
Serienpleuels liegen. Anhand von Strukturberechnungen mittels FEM konnte die
Dauerhaltbarkeit dieses Aluminiumpleuels nachgewiesen werden.

Die Zusatzkosten pro Motor welche sich bei Implementierung dieser VCR-Systeme
ergeben, wurden unter Berlcksichtigung groBserientechnischer Randbedingungen
ermittelt. Dazu wurden die einzelnen zusatzlichen Bearbeitungs- und Montageschritte
im Detail kostenmaBig analysiert, bereits unter Berlicksichtigung einer auf Massen-
produktion ausgerichteten Konstruktion. Besonders die Mdglichkeit der Beibehaltung
der konventionellen Montageabfolgen des Motors sowie die Mdglichkeit viele Teile
als Sinterteile zu fertigen, erlauben es die Zusatzkosten gering zu halten. Fir den
Einzyklussteller wurden die Zusatzkosten zu 86 € und fir den Mehrzyklussteller
zu 84 € pro Motor abgeschatzt. Das Kosten-Nutzen-Verhéltnis dieser Technologie ist
damit wesentlich gunstiger als im Falle konkurrierender Technologien zur
Verbrauchsreduktion beim Ottomotor.

Aufbauend auf den Ergebnissen dieser Arbeit bedarf es weitergehender For-
schungsarbeit bis zur Verwendbarkeit dieser neuartigen VCR-Technologie im Se-
rieneinsatz. FUr den Einzyklussteller ist die dringlichste Aufgabe die Beherrschung
der prinzipbedingt hohen Stossbelastung. Durch eine Endlagendampfung kénnte das
Deformations- bzw. Rissproblem behoben werden.



108

Beim Mehrzyklussteller ware der nachste nahe liegende Schritt, die Bewegung der
Abstitzmechanik experimentell ndher zu untersuchen, um ein tiefergehendes Ver-
standnis Uber die Ablaufe in der hydraulischen Rucklaufsperre zu erhalten.

Daran anschlieBende gefeuerte Prifstandslaufe kénnen den endgultigen Nachweis
der motorischen Eignung dieser Systeme erbringen.
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9 Anhang

9.1 Gasdruckverlaufe eines 4-Takt-Saug-Ottomotors

A | |

D
o

E 50 n =4000 min' | 3,51V6-Saug- [
= 40 P = 10 bar Ottomotor
X
S 30 \
@ 20 | 2000
Ty jf\\

0 / —

0 180 360 540 720

Kurbelwinkel a [°KW n.HUT]

Bild 85: Gemessene Gasdruckverlaufe

9.2 Zusammenhang Verbrauchszunahme zur Reibungszunahme

Pmi =Pme +Pmr Gl. 109

my = Pmi Vi Gl. 110
mg -Hy

m
be =- B Gl. 111
® i-ny-Pme - W

= bg=— . Pme +Pmr Gl. 112

m;-Hy Pme

Spezifischer Verbrauch der Basisvariante:

1 Pme *Pmr,o

b - Gl. 113
&0 n;-Hy Pme

Bezogene Verbrauchszunahme:

—De __ Pme . Pmo  Pm Gl. 114
beo PmetPmro Pme *Pmro Pmro

be =g +Abg Gl. 115
Pmr =Pmr,0 + APmr Gl. 116
_, Abs __ Pmro . APmy Gl 117

beo Pme *Pmro Pmro
%/—/
fb
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9.3 Konstruktive Entwirfe zur Exzenteranordnung ,,var. r*
L
@ @ Arretier-
3/2-Wege- korper
/
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t \><§2\\

=

gewinde

Bild 86: Entwurf einer Arretierung im Hubzapfen, [44]
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Klinkenkranz verbundgn mit Exzenter
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Bild 87: Entwurf einer Arretierung neben dem Pleuellager, [44]
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9.4 Oldriicke am Pleuellager

Die Oldriicke am Pleuellager kdnnen unter Verwendung folgender Gleichung aus
dem am Hauptlager anliegenden Versorgungsdruck berechnet werden, [41]:

pPL:pHL"'%'wI%I'(razb_rzzu) Gl. 118

Die Oldriicke am Hauptlager entsprechen in etwa den Driicken in der Olgalerie.

10 \
T g | SAET0W40
= To = 90°C Pe. 7]
$ 6 L2 | — 1,81 Turbo-
S 4 / Paal Ottomotor
0

2 ‘

1000 2000 3000 4000 5000 6000

Drehzahl n [min]

Bild 88: Gemessene Oldruckverlauf in Galerie pga und daraus berechneter Oldruck-
verlauf am Pleuellager ppL

9.5 Maximale Stitzdriicke

In Bild 89 sind fur jede Stitzkammer die jeweils kritischen Félle und die verwendeten
Randbedingungen dargestellt.

Annahmen und Randbedingungen:

Keine Reibung

Exzenter befindet sich in der Mittellage
Maximale Gaskraft bei p = 120 bar
Maximale Massenkraft bei n = 6000 min™
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€hoch ™ eniedrig Sniedrig — €hoch
n = 1000 min* n = 6000 min*
max. Gaskraft max. Massenkraft

Kavitations- pst = 139 bar
gefahr

pnach,RV

Bedingung: Pragnry = Py = 1 bar Ruckschlagventile (250 LOHM)

aD,RV : ARV =136 mm2

Bild 89: Kritische Falle und Randbedingungen zur Ermittlung der maximal zul&ssigen
Durchmesser der Blenden

9.6 Vereinfachungen des Simulationsmodells

GrdBenordnung des Reibkraft am Stltzkolben:

Fr = Fgy - sin(y )

Annahmen und Randbedingungen:

u=0,1

vy, = 6,5° (Maximalwert)

= Fr =0,01-Fg;

Reibkraft am Stltzkolben kann vernachlassigt werden.

GrdBenordnung des Reibmomentes in den Gelenken der Stiitzmechanik:

d

Me =u - Fas - —

R =H-Fst 5
Mst = Fst - fex

2 MEx

Annahmen und Randbedingungen:
u=0,1
d = 6 mm (Durchmesser der Gelenkbolzen)
rex = 26 mm
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= Mg =0,01-Mg;
Reibmoment in den Gelenken kann vernachlassigt werden.

GrdBenordnung des Tragheitswiderstandsmomentes der Abstitzmechanik:

IVlT =p- ®ges

Annahmen und Randbedingungen:

Umschaltvorgang bei n = 3000 min™ und pme = 6 bar

B =137 s (Maximal auftretende Winkelbeschleunigung des Exzenters)

BOges = 87000 g mm? (Ersatztragheitsmoment bezogen auf Exzenterdrehachse)
Mst = 60 Nm

= M7 =0,012Nm = 0,0002 - Mg;

Tragheitswiderstandsmoment der Abstitzmechanik kann vernachlassigt werden.
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9.7 Technische Daten der Versuchstrager
StichmalB Pleuelgrundkérper 144 mm
Exzentrizitat 4 mm
Exzenterverdrehbereich 74° (symmetrisch zur Horizontalen)
Pleuellange bei ,niedrige Verdichtung* 141,6 mm
Pleuellange bei ,hohe Verdichtung* 146,4 mm
Niedrige Verdichtung 7,1
Hohe Verdichtung 10,3
Kolbenbolzendurchmesser 18 mm
Mittlerer Wirkradius Exzenterabstlitzung | 15,65 mm
Exzenterbreite 26,2 mm
Lagerdurchmesser Exzenter 29 mm
Haltenase Exzenter 14 mm x 1,5 mm
MTM Exzenter 10.590 g mm?
Ersatzmasse Exzenter 50 g
Masse Pleuel komplett 906 g (416 g oszillierend, 490 g rotierend)
Olsorte SAE 10W40
Kurvenscheibe ,hohe Verdichtung*
Verfahrweg (Hub) des Schlittens 3 mm (Nennweg) + 1,5 mm (Uberstreck-
weg)
Vorhub des Schlittens 0,3 mm
Radius Abgriffselement 10 mm
Breite Abgriffselement 2Xx5mm

x-Position Mitte Abgriff (System Pleuel) -3 mm

y-Position Mitte Abgriff (System Pleuel) 125 mm

Kontaktbeginn (nominell) 130° KW n.OT
Kontaktende 170° KW n.OT
Eventlange 40° KW
Lange Vorhub 10° KW
Verfahrweg der Kurvenscheibe 55 mm
Durchmesser Betatigungskolben 14 mm
Masse Kurvenscheibe 679
Masse Betatigungskolben 25¢g
Kurvenscheibe ,niedrige Verdichtung*”

Hub der Arretierstifte je Seite 1,5 mm (Nennweg) + 0,5 mm (Sicherheit)
Kontaktbeginn 160° KW n.OT
Kontaktende 200°KW n.OT
Verfahrweg der Kurvenscheibe 12 mm

Betétigung der Kurvenscheiben
Ventiltyp 3/2-Wegeventil FT1208-1X/B2 (Fa. Hydraulikring)
Durchfluss bei 1 bar und 20°C 7 I/min
Federrate Rickstellfeder 270,32 N/mm
Vorspannkraft Riickstellfeder 2*89N

Tabelle 21: Technische Daten der realisierten Konstruktion ,Einzyklussteller®
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StichmaB Pleulegrundkérper

144 mm

Exzentrizitat

4,8 mm

Exzenterverdrehbereich

60° (symmetrisch zur Horizontalen)

Pleuellange bei ,niedrige Verdichtung*

141,6 mm

Pleuellange bei ,hohe Verdichtung® 146,4 mm
Niedrige Verdichtung 7,1

Hohe Verdichtung 10,3
Kolbenbolzendurchmesser 18 mm
Wirkradius Exzenterabstitzung 26 mm
Exzenterbreite 24,2 mm
Lagerdurchmesser Exzenter 30 mm
Schubstangenlange 80 mm
Durchmesser Stiitzkolben 12,6 mm
Durchmesser Blenden 0,34 mm

(beide Seiten gleich)

Ruckschlagventiltypen
(beide Seiten gleich)

CCRM 15502148 (250 LOHM)

Ventilkdrperdurchmesser

8 mm

Masse Pleuel komplett

931 g (391 g oszillierend, 540 g rotierend)

Olsorte SAE 10W40
Kurvenscheiben
Nutzhub der Kurvenscheibe 3,5 mm
Hub des Ventilkbrpers 4 mm
Verfahrweg der Kurvenscheiben 13,2 mm
Kontaktbeginn (nominell) 140°n.0T
Kontaktende (nominell) 220°n.0OT
Rastkugeldurchmesser 4 mm

Betéatigung der Kurvenscheiben

Modul der Verzahnung 0,7
Zahnezahl 10
Ubertragbares Moment (Angabe Madler) |2,8 Ncm

Tabelle 22: Technische Daten der realisierten Konstruktion ,Mehrzyklussteller*
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9.8 Weitere konstruktive Entwiirfe zum Mehrzyklusprinzip
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Bild 90: Hydraulische Riicklaufsperre mit interner Ollibergabe
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Stitzkammer
,hiedrige Verdichtung®

Stutzkammer
»hohe Verdichtung”

Einrtckfeder
(stark)

/ EinrGickbolzen

A Sperrbolzen

i S
A R , § w Ausriickbolzen

| Vg N~
| Nachfuhrfeder
(schwach)

Verbunden mit Ablauf der linken Stitzkammer

Bild 91: Endlagenarretierung fir ein Mehrzyklus-VCR-Pleuel
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3/2-Wegeventil im Abgriffselement fur
Pleuellagerdeckel Ventilbetatigung
integriert

Bild 92: VCR-Pleuel firr eine Nutzfahrzeug-Dieselmotoranwendung
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9.9 Zusatzliche Herstellkosten
Pos. |Benennung Anzahl|Material |Masse |Fertigungs- [Stlck- |Kosten pro
pro [a] verfahren  [kosten |Motor [€]
Motor [€]
1|Pleuelbearb. 4142CrMo4 Spanen 3.78 15.12
4|Exzenter 4142CrMo4 81|Sintern 1.73 6.92
5|Sperrklinke 8|42CrMo4 15|Sintern 0.59 4.72
6|Schlitten 4142CrMo4 26|Sintern 1.28 5.12
7|Schlittenverbinder 4|142CrMo4 7|Sintern 0.38 1.52
8|Lagerring 8|CuSn8 12|Spanen 0.38 3.04
9|Arretierstift 8|42CrMo4 2|Pressen 0.3 2.4
10|Feder 4 Normteil 0.03 0.12
11|[Doppelfeder 4 Normteil 0.06 0.24
12[Dorn 4142CrMo4 10|Spanen 0.2 0.8
13|Schraube M4x10 8 Normteil 0.01 0.08
14| Stift 8 Normteil 0.05 0.4
15[HUlse 8 Normteil 0.1 0.8
16|Feder 8 Normteil 0.03 0.24
17[Kurvenscheibe 4142CrMo4 68|Sintern 2.21 8.84
18|Kurvenscheibe 4|142CrMo4 48|Sintern 0.5 2
19|Gestell 4]AISi9Cu3 150|GieBen 1.5 6
Spanen
20|Feder 8 Normteil 0.02 0.16
21|Feder 8 Normteil 0.02 0.16
22|Schraube M6x30 16 Normteil 0.05 0.8
23|Kolben 8|42CrMo4 Spanen 0.5 4
24|VerschluBstopfen 8 Normteil 0.01 0.08
25|Rickschlagventil 2 Zukaufteil 0.8 1.6
26]Magnetventil 2 Zukaufteil 8 16
27|ZKG-bearb. 11GJL25 Spanen 5 5
X 86.16

Tabelle 23: Ermittelte Bauteilkosten fir den Einzyklussteller
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Tabelle 24: Ermittelte Bauteilkosten far den Mehrzyklussteller

Pos. |Benennung Anzahl|Material |Masse [Fertigungs- |Stiick- [Kosten pro
pro [g] verfahren |kosten |Motor [€]
Motor [€]

1|Pleuelbearb. 4142CrMo4 Spanen 4.54 18.16
4|Exzenter 4142CrMo4 69|Sintern 1.77 7.08
5|Anlenkhebel 4]42CrMo4 56|Sintern 0.5 2
6|Schubstange 8|42CrMo4 27|Schmieden 0.79 6.32

Spanen
7[Hydraulikkolben 8|42CrMo4 8|Schmieden 0.86 6.88

Spanen
8| Stift 8 Normteil 0.05 0.4
9| Stift 8 Normteil 0.05 0.4
10|Lagerring 8|CuSn8 12|Spanen 0.38 3.04
11[Ventilkbrper 4|C105WH1 10[Spanen 1.03 4.12
12[Feder 4 Normteil 0.01 0.04
13[Kugel 4 Normteil 0.05 0.2
14|Rickschlagventil 8 Normteil 0.8 6.4
15|Sperrbolzen 4 Normteil 0.2 0.8
16| Einrlickbolzen 8|42CrMo4 Spanen 0.2 1.6
17|Ausrlickbolzen 8|42CrMo4 Spanen 0.2 1.6
18|Feder 8 Normteil 0.01 0.08
19[Feder 8 Normteil 0.01 0.08
20|Deckel 16(42CrMo4 Pressen 0.3 4.8
21|Kurvenscheibe 8|42CrMo4 Sintern 0.55 4.4
22|Zahnrad 8|42CrMo4 Sintern 0.3 2.4
23|Sicherungsring 8 Normteil 0.01 0.08
24|Gestell 4|AISi9Cu3 GieBen 1.5 6

Spanen
25|Schraube 8 Normteil 0.02 0.16
26| Verteilerwelle 1 Halbzeug 0.05 0.05
27|Getriebemotor 1 Zukaufteil 5 5

Rutschkupplung

28|ZKG-bearb. 11GJL25 Spanen 2 2
X 84.09
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9.10 Abkilirzungen und Formelzeichen

Abkirzungen

DI Direkteinspritzung (engl. direct injection)
AGR Abgasrickfihrung

DS Druckseite

FEM Finite Elemente Methode

GDS Gegendruckseite

VCR Variable Compression Ratio

ZKG Zylinderkurbelgehause

KW Kurbelwelle

uTt unterer Totpunkt

oT oberer Totpunkt

LOT oberer Totpunkt wahrend der Ladungswechselphase
HUT unterer Totpunkt, zu Beginn der Hochdruckphase
NEFZ neuer Europaischer Fahrzyklus (engl. NEDC)
HL Hauptlager

PL Pleuellager

RV Ruckschlagventil

Formelzeichen

A Flache allgemein

Ag, geometrischer Durchstromquerschnitt Blende

ARy geometrischer Durchstromquerschnitt Ruckschlagventil
Apy Ausflussquerschnitt Olspritzdiise

Apk Kolbenflache (Stltzkolben)

Anx Flache Haltenase Exzenter (Einzyklussteller)

Ak Kolbenflache

a Zylinderabstand

o Kurbelradius

op B Durchflusskoeffizient Blende

op RV Durchflusskoeffizient Riickschlagventil

AOEy ges Gesamteventlange mit Vorhubbereich

Aok | Kurbelwinkelintervall i

AlLyer Kurbelwinkelfenster (zum Verfahren der Kurvenscheibe)
o Kurbelwinkel linker Stltzkolben

Oy Kurbelwinkel rechter Stlitzkolben

OKS Steigungswinkel der Kurvenscheibe ,e-Erhéhen”

bpL Breite Pleuellager

by Breite der Haltenase am Exzenter (Einzyklussteller)

be effektiver spezifischer Kraftstoffverbrauch

beo effektiver spezifischer Kraftstoffverbrauch (Basis)

B Exzenterwinkel (Definition abh&ngig vom Lagerungsfall)
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momentane Exzenterwinkelgeschwindigkeit
Anderung des Exzenterwinkels im Intervall ,,i“
Exzenterwinkelgeschwindigkeit wahrend des Intervalls i

Strémungsgeschwindigkeit
Konstanten im Abschnitt ,,i“

Federkonstante allgemein
Federkonstante Klinkenfeder
mittlere Kolbengeschwindigkeit
Federkonstante Rickholfeder

Bohrungsdurchmesser
Durchmesser allgemein
Durchmesser Blende

Durchmesser Kolbenbolzen

Kolbendurchmesser (Stitzkolben)

Durchmesser Pleuellager

Durchmesser Pleuellager (Basis)

Hilfswinkel (Definition abhangig vom Lagerungsfall)
gem. Hilfswinkel (Definition abhangig vom Lagerungsfall)
E-Modul

Anderung der kinetischen Energie (Endlagendampfung)
Exzentrizitat

Verdichtungsverhaltnis (geometrisch)

dynamische Viskositat

indizierter Mitteldruck

Kraft
Federkraft allgemein

Haltekraft Kurvenscheibe
Federvorspannkraft

Gaskraft

Kraft zwischen Klinke und Schlitten
Lagerlast

Lagerlastkomponente in x-Richtung
Lagerlastkomponente in y-Richtung
Lagerlast am Kolbenbolzen, x-Komponente
Lagerlast am Kolbenbolzen, y-Komponente
Lagerlast am Hubzapfen, x-Komponente
Lagerlast am Hubzapfen, y-Komponente

Normalkraft am Abgriffselement
Kolbenseitenkraft
Pleuelstangenkraft

Auflagerkraft am Exzenter
Stutzkraft
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Federkraft Rickholfeder

Federkraft Klinkenfeder

Haltekraft (Betatigung Kurvenscheiben)

Hydraulische Kraft auf sich vergréBernden Stitzkolben
Proportionalitatskonstante Reibung, Verbrauch
Ubersetzungsfunktion

Winkel jeweils vom Abschnittsanfang gezahit
Winkelintervall im Abschnitt ,,i

Gesamteventlange (Winkelintervall Summe)

Exzenterwinkel im Absolutsystem

Winkelgeschwindigkeit des Exzenters (Absolutsystem)
Winkelbeschleunigung des Exzenters (Absolutsystem)
Einfache Ableitung des absoluten Exzenterwinkels nach KW
Zweifache Ableitung des absoluten Exzenterwinkels nach KW
Winkelgeschwindigkeit Pleuel

Einfache Ableitung des Schwenkwinkels nach KW

Hilfswinkel

angenahrte Hubfunktion
Blockhbhe

zweifache Ableitung der Hubfunktion nach Kurbelwinkel
Hub des Vorhubbereiches

Hoéhe Siitzkolben

Kompressionshéhe (kinematisch wirksam)
Abstand Exzentermitte zu Kolbenoberkante (Fall 4)
Schmierspalthdhe

radiales Kolbenspiel (Stitzkolben)

unterer Heizwert

Anzahl der Arbeitsspiele pro Umdrehung
Hilfskonstante Durchfluss 3/2-Wegeventil (Betatigung Kurvenscheiben)

Hilfswinkel (Anlenkhebel)

Pleuellange (kinematisch wirksam)

gem. Pleuellange (kinematisch wirksam)

Augenabstand Pleuel (Lagerungsfall 2 und 3)

Abstand Schwerpunkt Pleuel-Exzenter-Verbund zu gr. Pleuelauge
Abstand Schwerpunkt Pleuel-Exzenter-Verbund zu kl. Pleuelauge
Schubstangenlange (Stitzmechanik)

wirksame Lange am Abgriffselement (beide Seiten zusammen)
Schubstangenverhaltnis

gem. Schubstangenverhaltnis

Masse allgemein
Masse Kolbenbolzen

Masse Exzenter
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Ersatzmasse Exzenter (Einzyklussteller)

Masse Kolben (mit Ringen)

Masse Schilitten

oszillierende Masse

gem. oszillierende Masse

rotierende Masse

gem. rotierende Masse

Masse Pleuel-Exzenter-Verbund

gem. Masse Pleuel-Exzenter-Verbund

Masse Pleuel-Exzenter-Verbund, oszillierender Anteil
gem. Masse Pleuel-Exzenter-Verbund, oszillierender Anteil
Masse Pleuel-Exzenter-Verbund, rotierender Anteil
gem. Masse Pleuel-Exzenter-Verbund, rotierender Anteil
Massenstrom

Kraftstoffmassenstrom

Exzentermoment

netto Exzentermoment

Mittelwert der negativen Exzentermomentenanteile
Mittelwert der positiven Exzentermomentenanteile
Reibmoment am Exzenter

Reibmoment an der Exzenteraussenflache
Reibmoment an der Exzenterinnenflache
Stitzmoment

Vorspannmoment Klinkenfeder

Vorspannmoment Rickholfeder

Reibkoeffizient

Gleitreibkoeffizient

Haftreibkoeffizient

Drehzahl allgemein
Motordrehzahl
Querkontraktionszahl
Winkelgeschwindigkeit allgemein
Winkelgeschwindigkeit Motor
Druck allgemein

Gasdruck (relativ gegen Umgebung)
maximaler Gasdruck (relativ gegen Umgebung)
Druckdifferenz

Impulsanderung

Abgasgegendruck (absolut)

Saugrohrdruck (absolut)

Oldruck in Galerie (relativ gegen Umgebung)
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Pst
Pnach,RV
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Pmr,TW
Pmr,TW,0

PHZmax
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Oldruck in Hauptlager (relativ gegen Umgebung)
Oldruck in Pleuellager (relativ gegen Umgebung)
Oldruck an der Olspritzdiise (relativ gegen Umgebung)
Stltzdruck (relativ gegen Umgebung)

Oldruck nach Riickschlagventil (relativ gegen Umgebung)
Umgebungsdruck (absolut)

effektiver Mitteldruck

indizierter Mitteldruck

Reibmitteldruck

Reibmitteldruck (Basis)

Gesamtreibmitteldruck

Gesamtreibmitteldruck (Basis)

Reibmitteldruck Pleuellager

Reibmitteldruck Pleuellager (Basis)

Reibmitteldruck Triebwerk

Reibmitteldruck Triebwerk (Basis)

maximale Hertzsche Pressung

Leistung allgemein
effektive Leistung

Gasdruckfunktion (Gasdruck normiert mit Maximalwert)
Schwenkwinkel (kinematisch wirksam)

Schwenkwinkel linker St(itzkolben
Schwenkwinkel rechter Stiitzkolben

Kurbelradius (kinematisch wirksam)
WeggréBe allgemein, meist in radialer Richtung
Krépfungsradius der Kurbelwelle (Lagerungsfall 1)

Radius ExzenterauBenflache

Radius Exzenterinnenflache

Hebelarm des Anlenkhebels

Abstand Klinkendrehachse zu BerlUhrkreismitte
Wirkradius Rickholfeder

Abstand Schwerpunkt Exzenter zur Drehachse
Radius am Abgriffselement

Abstand Olzufiihrung (HL) zur Drehachse der KW
Abstand Olaustritt (PL) zur Drehachse der KW
Radius Haltenase am Exzenter (Einzyklussteller)
hydraulischer Widerstand

Dichte Ol

Weg allgemein
Kolbenhub
Abstand Stiitzzylinderachse zu Exzenterdrehachse
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Schlittenhub (System Pleuel)
Schlittenhub nominell (System Pleuel)

Schlittenhub Uberstreckanteil (System Pleuel)
Schlittenhub gesamt (System Pleuel)

Verfahrweg Kurvenscheibe

Schlittenbeschleunigung (System Pleuel)

Hub (absolut) im Abschnitt ,,i“

Hub (absolut) am Ende von Abschnitt ,,i“

Beschleunigung am Ende von Abschnitt i

Neigung der Stltzzylinderbohrungen gegeniber Pleuelachse

Temperatur
Tiefe der Haltenase am Exzenter (Einzyklussteller)

Oltemperatur

Zeitintervall
Dauer des Intervalls ,,i“

Zeitfenster (zum Verfahren der Kurvenscheibe)

Schubspannung
Massentragheitsmoment Klinke

Hauptmassentragheitsmoment Exzenter
Massentragheitsmoment Exzenter beztglich Drehachse

Geschwindigkeit allgemein
Auftreffgeschwindigkeit des Exzenters (Einzyklussteller)

Volumenstrom allgemein

Kompressionsvolumen

Kompressionsvolumen Anteil im Zylinderkopf
Zylinderhubvolumen

Hubvolumen des Motors

Dissipationsarbeit

differentielle virtuelle Arbeit

WeggréBen im Absolutsystem (Ursprung in KW-Mitte)
WeggrdBen im System Pleuel (Ursprung Mitte gr. Pleuelauge)
Beschleunigung des Schlittenschwerpunktes im Absolutsystem
Hbhe Gelenk linker Stitzkolben Gber Exzenterdrehachse
Hohe Gelenk rechter Stitzkolben Uber Exzenterdrehachse
Eintauchgeschwindigkeiten Stutzkolben

Beschleunigung Kolbenbolzenmitte (Absolutsystem)
Beschleunigungsverhaltnis
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