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Kurzfassung

Um die Priifmoglichkeiten eines Brennkammerpriifstandes fiir mechanische Untersuchungen an
Abgasturboladern unter motorrealistischer Pulsationsbeaufschlagung zu erweitern, ist es Ge-
genstand dieser Arbeit einen Pulsationserzeuger zu entwickeln, welcher zwischen der stationér-
betriebenen Brennkammer und dem Turbolader installiert wird.

Eine Pulsationskennziffer % wird definiert um die Intensitit der Pulsationen zu beschreiben:
* Mit abnehmender Zylinderzahl und sinkendem Abgasleitungsvolumen steigt ¥, und damit

die Intensitéit der Abgaspulsationen an.
* Die hochsten Werte werden bei hohen Lasten und niedriger Motordrehzahl erreicht, also

zum Beispiel dort wo das Wastegate beginnt zu regeln.
Ziel der Neuentwicklung des Pulsationserzeuger ist das Erreichen ausreichend hoher Pulsa-

tionskennziffern ‘¥, fiir ein breites Spektrum von Verbrennungsmotoren unabhéngig der Zylin-
deranzahl. Eine Vorauslegung zeigt, dass ein Konzept mit Hubventil in Kombinantion mit einem
Bypass die erforderlichen Stromungsquerschnitte zur Erzeugung von realistischen Abgaspulsa-
tionen erbringen kann. Die Validierung des Pulsationserzeugers erfolgt anhand von Motorpriif-

standsversuchen am Turbolader eines 1,0 L Dreizylindermotors:
¢ Eine Lastvariation bei ny; = 2000 min~! von Pme = 10 bar bis ppe = 20 bar zeigt, dass in

allen Betriebspunkten die Druckpulsation hinreichend genau abgebildet wird.

e Mit ¥, pg = 1,19 weicht der Pulsationserzeuger im LET-Betriebspunkt nur unwesentlich
von den Werten des Dreizylindermotors (¥, » = 1,21) ab. Bekannte, bis dahin ausgefiihrte
Konzepte erreichen Werte von ¥, < 0,7.

* Die Untersuchung der Wastegatedeckelbewegung mit optischer Messtechnik wurde bei
motorrealistischer Abgaspulsation durchgefiihrt, die vergleichbare mechanische Anregung
fiihrt zu einer iibereinstimmenden WG-Deckelbewegung:

— Mit steigender Pulsationskennziffer ¥, nimmt die Deckelbewegung zu.
— Eine um 60 Gramm erhohte Aktuatorstangenmasse reduziert die Deckelbewegung

bei Einsatz eines pneumatischen Wastegateaktuators um die Hilfte.
— Der Einfluss vom Lagerspiel zwischen den Wastegatekomponenten konnte durch die

Entfernung der Feder und durch eine vergroflerte Bohrung gezeigt werden.
* Die Untersuchung der Wellenbahn des Turboladerlaufzeugs am Pulsationserzeuger fiihrt

zu vergleichbaren Ergebnissen wie am Motorpriifstand. Dabei wurde beobachtet, dass im
Frequenzbereich des duBeren Olwirbels strukturelle Anregungen durch freie Massenkriif-
te und -momente am Motorpriifstand zu einer Synchronisation benachbarter Frequenzen

fithren.
Es konnte gezeigt werden, dass der Pulsationserzeuger zuverlédssig funktioniert. Die Betriebs-

sicherheit der Konstruktion ist fiir maximale Abgastemperaturen von 7k max = 700 °C experi-
mentell nachgewiesen worden.






Abstract

In order to extend the testing opportunities of a hot gas test bench for mechanical tests on ex-
haust gas turbochargers under engine-realistic pulsation, the object of this work is to develop a
pulsation unit which is installed between the steady-state combustion chamber and the turbo-
charger.

The pulsation coefficient ‘¥, is defined to characterize the intensity of pulsations:

* With decreasing number of cylinders and decreasing exhaust gas pipe volume, ¥}, and thus
the intensity of the exhaust gas pulsations increases.

* The highest values are reached at high loads and low engine speeds, for example where
the wastegate starts to regulate.

The aim of the new development of the pulsation unit is to achieve a sufficiently high pulsa-
tion coefficient ¥, for a wide range of internal combustion engines, regardless of the number
of cylinders. A preliminary design reveals that a concept with a poppet valve in combination
with a bypass can provide the required flow cross-sections to generate engine-realistic exhaust
pulsations. The pulsation unit is validated on the basis of engine test bench experiments on the
turbocharger of a 1,0 L three-cylinder engine:

¢ A load variation at np; = 2000 min~! from Pme = 10 bar to pye = 20 bar shows that at all
operating points the pressure pulsations are reproduced with sufficient accuracy.

* With ¥, pg = 1,19 at the LET operating point the pulsation unit deviates only marginally
from the values of the three-cylinder engine (¥, m = 1,21). Known concepts so far reach
values of ¥, < 0,7.

* The investigation of the wastegate flap movement with optical measurement technology
was carried out with engine-realistic exhaust pulsations, the comparable mechanical exci-
tation leads to a matching WG flap movement:

— With increasing pulsation coefficient %, the flap movement increases.

— A 60 gram increase in actuator rod mass reduces flap movement by half when using
a pneumatic wastegate actuator.

— The influence of the bearing clearance between the wastegate components could be

shown by removing the spring and enlarging the bore of the actuator rod.

* Investigation of the turbocharger shaft motion on the pulsation unit leads to comparable
results to those obtained on the engine test rig. It was observed that in the frequency range
of the outer oil vortex, structural excitations due to free mass forces and moments lead to
a synchronization of adjacent frequencies on the engine test rig.

It could be shown that the pulsation unit operates reliably. The operational reliability of the de-
sign has been experimentally demonstrated for maximum exhaust gas temperatures of
Tk, max = 700 °C.
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1 Einleitung und Zielsetzung der Arbeit

Die Hybridisierung von Personen- und Lastkraftwagen verlangt eine hohe Leistung des Verbren-
nungsmotors bei geringem Bauraum. Die hohe Leistungsdichte der bau- und hubraumreduzier-
ten Motoren, zum Beispiel durch eine Reduzierung der Zylinderanzahl oder des Hubvolumens
eines Zylinders, wird in der aktuellen Entwicklung vorrangig durch Aufladung realisiert.

Bei reduzierter Zylinderanzahl fiihrt die pulsierende Beaufschlagung des Turboladers zu hohe-
ren mechanischen Belastungen und Instabilititen. Wihrend sich die Turboaufladung von Drei-
zylindermotoren etabliert hat, ist die Turboaufladung von Zweizylindermotoren kritischer [5].
Als besonders herausfordernd gelten hier die Massenstromoszillationen auf der Verdichterseite
und die hohen Abgaspulsationen auf der Turbinenseite [13].

Stand der Technik ist es, den Turbolader anhand von Messungen am Motorprototypen im Rah-
men von Motorpriifstandsversuchen zu validieren. Um die steigende Belastung des Turboladers
bereits zeitgleich zur Entwicklung des Motors zu untersuchen (Frontloading [1]), ist es erforder-
lich, die bei pulsierender Beaufschlagung der Turbine entstehende mechanische Anregung des
Abgasturboladers abseits des Motorbetriebs nachzubilden.

Gegenstand der Arbeit ist es, einen Pulsationserzeuger auszulegen, der in den stationédren Brenn-
kammerpriifstand zwischen Brennkammer und Priifling integriert wird. Dabei soll der Pulsati-
onserzeuger folgende Eigenschaften und Vorteile gegeniiber Untersuchungen am Motorpriif-
stand aufweisen:

* Der Pulsationserzeuger ermoglicht die Erzeugung von motorischen Abgaspulsationen vor
der Turbine des Abgasturboladers.

* Eine durch die Abgaspulsation verursachte, zum Motorbetrieb vergleichbarer mechani-
sche Anregung ermoglicht die mechanische Erprobung des Turboladers.

* Untersuchungen mit Fokus auf die mechanische Belastung konnen bereits im frithen Ent-
wicklungsstadium eines Verbrennungsmotors durchgefiihrt werden, sogar dann, wenn noch
kein Motorprototyp vorhanden ist.

* Die im Vergleich zum Motorpriifstand deutlich bessere Erreichbarkeit des Priiflings im
Brennkammerpriifstand kann dazu genutzt werden Sondermesstechnik zu installieren.

* Durch die vom Verbrennungsmotor unabhingige Einregelung der Abgaspulsation ist es
moglich, die Randbedingungen am Priifstand hinsichtlich der mechanischen Belastung zu
verschirfen, womit Dauerlauf-Zeiten reduziert werden konnen (Raff-Test, [40]).

* Der Turboladerbetriebspunkt kann unabhingig von motorischen Randbedingungen einge-
regelt werden.
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Zu Beginn der Arbeit werden der Nutzen und die Herausforderungen der Abgaspulsationen
fiir den Verbrennungsmotor analysiert. Um den Einfluss von Auslegungsparametern eines Ver-
brennungsmotors auf die Entstehung und die Intensitit von Abgaspulsationen zu quantifizieren,
werden 1D-Ladungswechselrechnungen mit vorhandenen Motormodellen durchgefiihrt.

Im Rahmen einer Vorauslegung des Pulsationserzeugers wird gepriift, ob motorrealistische Ab-
gaspulsationen trotz der im Vergleich zu herkdbmmlichen Zylinderdriicken stark abweichenden
Druckrandbedingung einer stationdren Brennkammer erzeugt werden kdnnen.

Es folgt die Erlduterung der einzelnen Auslegungsschritte des Pulsationserzeugers. Dabei wird
verdeutlicht, welche Regelgroflen zur Erzeugung der Abgaspulsationen erforderlich sind:

* Aufgrund der vom klassischen Verbrennungsmotor abweichenden Druckrandbedingung
vor dem Auslassventil ist die Ventiltriebsauslegung des Pulsationserzeugers eine grof3e
Herausforderung.

* Ein 1D-Modell des Pulsationserzeugers wird aufgebaut um neben Parameterstudien auch
zu untersuchen, welche Motoren mit dieser Einheit abgebildet werden konnen.

» Stromungsfithrende Bauteile, wie unter anderem ein Druckbehilter am Eintritt und ein
Abgassammler am Austritt des Pulsationserzeugers, werden mittels 3D-CFD-Simulationen
untersucht und optimiert.

* Die thermische Auslegung des Kiihlwassermantels erortert den Zielkonflikt zwischen ho-
hen Abgastemperaturen am Austritt des Pulsationserzeugers und der hohen thermischen
Belastung einzelner Komponenten im Abgaspfad des Pulsationserzeugers.

Nach der Fertigung und Inbetriebnahme des Pulsationserzeugers im stationdren Brennkammer-
priifstand werden experimentelle Untersuchungen durchgefiihrt und anhand von Anwendungs-
beispielen gepriift, ob die mechanische Anregung durch Abgaspulsationen vom Motorpriifstand
auf den Pulsationserzeuger iibertragbar ist:

» Die mit Pulsationserzeuger erzeugten Abgaspulsationen werden mit Messdaten vom Mo-
torpriifstand abgeglichen.

* Es werden Untersuchung der durch die Abgaspulsation verursachten Bewegung des Wa-
stegatedeckels am Motorpriifstand und auch am Pulsationserzeuger durchgefiihrt. Das Be-
wegungsverhalten wird einerseits bei unterschiedlichen motorischen Randbedingungen
und andererseits bei verschiedenen Wastegate- und Aktuatorvarianten analysiert.

* Ein weiteres Anwendungsbeispiel stellen Messungen der Wellenbahn des Turboladerlauf-
zeugs dar, welche mit identischer Turboladerhardware sowohl am Motorpriifstand, am
stationdren Brennkammerpriifstand als auch am Pulsationserzeuger durchgefiihrt und ver-
glichen werden.

Teile dieser Arbeit wurden bereits vom Autor vorveroffentlicht: [46], [45], [15], [14].



2 Stand der Technik

2.1 Thermodynamische Grundlagen

2.1.1 Verbrennungsmotor

Abbildung 2.1 zeigt ein Arbeitsspiel eines freisaugenden Viertakt-Ottomotors im p, V-Diagramm.
Der rechtslaufige Prozess stellt die vom Gas auf den Kolben ausgeiibte positive Volumenarbeit
dar und wird als Hochdruckschleife bezeichnet.

p A oT
Hochdruckschleife (HD)
Ladungswechselschleife (LW)
UT
» Vv
>
Ve Va

Abbildung 2.1: Arbeitsspiel eines Viertaktmotors im p, V-Diagramm [32]

Die Ladungswechselschleife stellt die vom Kolben geleistete Volumenarbeit wihrend des
Ladungswechsels dar. Bei nicht-aufgeladenen Motoren ist diese Arbeit negativ und wird als
linksldufiger Prozess dargestellt. Bei aufgeladenen Motorkonzepten kann die Ladungswechsel-
schleife in bestimmten Betriebspunkten auch positive Arbeit verrichten. In einem solchen Be-
triebspunkt wird die Ladungswechselschleife durch einen rechtsldufigen Prozess abgebildet. Die
Schleifen werden von UT nach UT definiert. Im Folgenden werden aus diesen Prozessen wich-
tige Kenngroen zur Charakterisierung eines Motors und seines Betriebspunktes abgeleitet.

Der innere Mitteldruck ist definiert als Volumenarbeit pro Arbeitsspiel bezogen auf das Hubvo-
lumen eines Zylinders:

Jp-dv
Vh

Poni = @.1)

2.1
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Mit Gleichung 2.2 geht der innere Mitteldruck p,; in die Berechnung der an die Kolben abge-
gebene, innere Leistung des Verbrennungsmotors P, ein:

P=i-nv pmi-Vh-z (2.2)

Die Arbeitsspielzahl i wird je nach Ladungswechselverfahren festgelegt. Viertaktmotoren leisten
an einem Kolben nur bei jeder zweiten Umdrehung der Kurbelwelle Arbeit durch Verbrennung,
daher gilt i = 0,5.

Die effektive Leistung P ist kleiner als die innere Leistung P, da die innere Leistung um die
Reibungsverluste im Motor (Kolben, Kolbenringe, Lager) und die erforderliche Leistung fiir
Hilfsaggregate (Pumpe, Gebldse) reduziert wird. Die Reibleistung P und der Reibungsmittel-
druck pmr werden nach der Gleichung 2.4 definiert:

h=P—-F (2.3)
Pmr = Pmi — Pme (2.4)
Der effektive Mitteldruck wird nach Gleichung 2.5 bestimmt:

M'(D Pe
Vh-nM-i'Z Vh'l’LM'i~Z

Pme = (2.5)

Um den Kraftstoffverbrauch eines Verbrennungsmotors zu reduzieren, wird unter anderem das
Motorhubvolumen Vg =V, -z =Ax-h-z=7- % - h - z verringert, wobei das durch einen klei-
neren Hub #4, einer kleineren Bohrung dx oder durch eine geringere Zylinderanzahl z realisiert
werden kann. Mit sinkender Zylinderanzahl z lassen sich Reib- und Wirmeverluste verringern.
Der Wegfall eines Brennraums bringt zusitzlich einen Kostenvorteil, da ein Teil der Kompone-

ten, wie zum Beispiel Lager, Pleuel, Ventile und Einspritzdiisen, eingespart werden.

Aus Gleichung 2.5 wird deutlich, dass die zu erwartende Leistung bei sinkendem Hubvolumen
Vg = V;, - z abfillt. Zur Kompensation dieses Effekts konnen die Motordrehzahl ny; oder der
effektive Mitteldruck pp,e erhoht werden. Sowohl ny; als auch ppe beeinflussen die mechani-
sche Belastung des Motors. Um die Belastung abzuschitzen, werden die kritischen Spannungen
durch Gas- und Massenkrifte betrachtet. Die Spannung durch die Gaskraft og steigt proportio-
nal mit dem Zylinderdruck:

OG ~ PZyl ~ Pmi ~ Pme (2.6)

Die Spannung infolge von Massenkriften oy steigt proportional mit dem Quadrat der Motor-
drehzahl ny; und somit auch mit dem Quadrat der mittleren Kolbengeschwindigkeit cy,:
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Cm=2-nM-S (2.7)
OM ~ ni/[ ~ cﬁ] (2.8)

Diese Betrachtung verdeutlicht, dass die Leistungssteigerung durch Anheben der Motordrehzahl
(GI. 2.8) nur bedingt moglich ist. Die Steigerung des Mitteldrucks wirkt sich weniger nachteilig
auf die mechanische Belastung des Motors aus und bietet somit Potenzial zur Leistungssteige-
rung. Dennoch miissen bei einer Druckerhohung stets die Bauteilfestigkeiten (GI. 2.6) beriick-
sichtigt werden [32].

Um Mafnahmen zur Steigerung des Mitteldrucks abzuleiten, wird eine Darstellung des Mittel-
drucks in Abhingigkeit weiterer motorischer Kenngroflen eingefiihrt:

pmi =M Hg A (2.9)

Der innere Wirkungsgrad n; ist abhiingig vom angewandten Brennverfahren und kann nur be-
grenzt optimiert werden. Der Luftaufwand A, wird als Verhéltnis der pro Arbeitsspiel zugefiihr-
ten Frischladung zu theoretisch maximal moglicher Masse im Brennraum definiert:

_ Mg
~ VhPw
Zur Berechnung der theoretisch maximal moglichen Masse im Zylinder wird das Hubvolumen
Vi und die theoretische Dichte py, herangezogen. Diese ergibt sich fiir aufgeladene Motoren aus
den Druck- und Temperaturwerten am Zylindereintritt (im Saugrohr):

(2.10)

a

PE
R-Tg

P = (2.11)

Der Gemischheizwert Hg wird je nach duBerer (Hg) oder innerer (Hg) Gemischbildung wie
folgt definiert:

pg - Hy
Hg=—2>—— 2.12
G~ T Lutl (2.12)

7 pL'Hu
He = 2.13
6= 7Ly (2.13)

Dabei beschreibt bei duBerer Gemischbildung p, die Dichte des zugefiihrten Gemischs aus Luft
und Brennstoff, wihrend bei der inneren Gemischbildung mit pp, nur die Dichte der zugefiihrten
Luft betrachtet wird. Der untere Heizwert H, und der stéchiometrische Luftbedarf Ly stellen
Kennwerte des Brennstoffs dar und konnen als konstant angesehen werden. Das Verbrennungs-
luftverhiltnis A beschreibt das Verhiltnis aus der tatsdchlichen Luftmasse und der zur stochio-
metrischen Verbrennung erforderlichen Luftmasse:



Kap. 2

Stand der Technik

my,

A=

(2.14)

mr_ st
In der Regel werden heutige Ottomotoren bei einem Luftverhiltnis um A = 1 betrieben. Dies er-
moglicht die Abgasnachbehandlung mit einem Drei-Wege-Katalysator. Im Volllastbetrieb wer-
den Ottomotoren gegebenenfalls angefettet (A < 1). Der nicht vollstindig verbrennende Kraft-
stoff kiihlt das Gemisch und insbesondere das Abgas (Bauteilschutz) bei ansteigenden Emissio-
nen. Bei neuen Konzepten wird A = 1 fiir das gesamte Motorkennfeld eingehalten [16].

Dieselmotoren arbeiten hingegen mit magerem Gemisch mit A > 1. Der mogliche Stellbereich
des Luftverhiltnisses bei einem Dieselmotor ist durch die Partikelgrenze und den maximal zu-
lassigen Spitzendruck im Zylinder begrenzt [38]. Somit ist das Verbrennungsluftverhiltnis durch
das Brennverfahren vorgegeben und nicht als Stellgro3e fiir die Leistungssteigerung zu betrach-
ten. Die verbleibende StellgroBe ist die Dichte der zugefiihrten Frischladung am Eintritt des
Brennraums (Zylinder), die unabhiingig von innerer oder duferer Gemischbildung als pg be-
zeichnet wird. Entsprechend der idealen Gasgleichung gilt:

_ _PE
R-Tg

Ein Absenken der Saugrohrtemperatur 7g zum Beispiel unter Umgebungsbedingungen ist nicht

praktikabel. Damit kann die Erhohung des Eintrittsdrucks pg als die Methode mit dem hochsten

. (2.15)

Potential zur Leistungssteigerung des Verbrennungsmotors festgehalten werden. Die Drucker-
hohung wird durch Aufladeaggregate stromauf des Brennraums, z.B. durch Abgasturbolader,
erreicht. Stromab des Aufladeaggregats wird die verdichtete Luft mit einem Ladeluftkiihler ge-
kiihlt, um die Saugrohrtemperatur 75 zu senken. Dies erhoht die Dichte der dem Brennraum
zugefiihrten Luftmasse. Das Prinzip wird in Abschnitt 2.1.2 ausfiihrlich erldutert.
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Abbildung 2.2: Skizze eines typischen Kennfeldes eines aufgeladenen Ottomotors

Abbildung 2.2 zeigt ein typisches Drehmoment-Kennfeld eines aufgeladenen Verbrennungsmo-
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tors. Im Bereich niedriger Drehzahlen (hier bis ny; < 2000 min~ 1) steigt das Drehmoment konti-
nuierlich mit der Drehzahl an. Der Motorbetriebspunkt, an dem das Drehmoment aufgrund eines
Regeleingriffs am Abgasturbolader trotz steigender Motordrehzahl nicht weiter steigt, wird als
Low-End-Torque (LET)-Betriebspunkt bezeichnet. Wird die Drehzahl weiter erhoht, bleibt das
Drehmoment aufgrund der geregelten Abgasturboaufladung konstant (Drehmomentplateau), um
zum Beispiel Reifenschlupf zu vermeiden und die Getriebebelastung zu begrenzen. Der Punkt
mit maximaler Motorleistung, auch Nennleistungspunkt Penn, liegt nicht bei der hochsten Dreh-
zahl. Aus Fahrkomfortsgriinden besteht eine Drehzahlreserve bis zur maximalen Motordrehzahl.

Da ein hohes Drehmoment bei kleinen Drehzahlen sowohl das Anfahrverhalten als auch die
Beschleunigung aus dem Stillstand begiinstigt, spielt das LET fiir die Fahrdynamik eine wichtige
Rolle und stellt eine zentrale Grofle im Entwicklungsprozess des Motors dar.

2.1.2 Abgasturboaufladung

In diesem Abschnitt wird die Leistungssteigerung des Verbrennungsmotors durch Abgastur-
boaufladung beschrieben. Dazu werden zunéchst der prinzipielle Aufbau und das Funktionsprin-
zip eines Abgasturboladers (ATL) erldutert. Im Anschluss werden die wichtigsten Kennzahlen
nach [34] hergeleitet.

Ein Abgasturbolader besteht aus einem Turbinenrad mit Rotorwelle und einem Verdichterrad.
Die Laufrdder sind iiber die Rotorwelle mechanisch gekoppelt. In diesem Abschnitt wird ex-
emplarisch ein Abgasturbolader mit einflutiger Turbine betrachtet (vgl. Abbildung 2.3). Diverse
weitere Ausfithrungen der Laufradformen und Gehiusebauarten sind moglich, werden jedoch
fiir die Erlduterung des Funktionsprinzips der Abgasturboaufladung nicht vorgestellt.

Die heiflen Abgase des Motors werden durch die Turbinenvolute geleitet und beschleunigt. Der
Volutenquerschnitt A und sein zugehoriger Radius r zum Fliachenschwerpunkt nehmen mit dem
Ziel gleicher Eintrittsbedingungen tiber dem Radumfang nahezu linear iiber dem Umfang ab.
Uber das Turbinenlaufrad werden die Abgase entspannt und iibertragen Arbeit an das Laufrad
bzw. die Rotorwelle. Wihrend der Arbeitsabgabe, d.h. Entspannung, sinkt die Temperatur des
Abgases. Die auf das Turbinenlaufrad iibertragene Energie wird iiber die Welle auf das Ver-
dichterlaufrad iibertragen. Die Welle ist sowohl axial als auch radial reibungsbehaftet gelagert.
Dadurch ist die Ubertragung der Leistung auf das Verdichterlaufrad mit Reibungsverlusten be-
haftet. Durch die Rotation des Verdichterlaufrades wird Frischluft am Lufteintritt axial ange-
saugt und iiber das Laufrad beschleunigt und komprimiert. Stromab des Laufrades erfolgt eine
Druckriickgewinnung im Diffusor. Die verdichtete Luft wird dann iiber die Volute dem nach-
folgenden Ladeluftkiihler zugefiihrt. Hier wird die bei der Kompression entstandene Wirme
teilweise abgefiihrt.

2.1
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Abbildung 2.3: Schnittansicht eines Abgasturboladers mit einflutiger Turbine nach [34]

Um das Betriebsverhalten unterschiedlicher Abgasturbolader vergleichen zu konnen, miissen
abweichende Umwelt- bzw. Betriebsbedingungen beriicksichtigt werden. Dazu werden redu-
zierte und korrigierte GroBen eingefiihrt. Das Verhalten der Turbine wird mit reduzierten Grofen
beschrieben. Zur Herleitung dieser GroBen wird das Prinzip der Mach’schen Ahnlichkeit heran-
gezogen. Die Machzahl ist definiert als Quotient aus Stromungsgeschwindigkeit ¢ und lokaler

Schallgeschwindigkeit a:

Mit der Annahme eines idealen Gases gilt:

2
P=RT

Die Kontinuitidtsgleichung besagt, dass

= p -c-A = konstant

(2.16)

(2.17)

(2.18)
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und somit ergibt sich Gleichung 2.16 zu:

IhT 'R'TVT,I

: T, R T,
Mam —2h VT VR L VI (2.19)
A/ KR TvT7t pVT,t A \/1_( pVTat

Die Konstante C beinhaltet die Stoffwerte und die Geometrie und wird fiir eine gegebene Turbine

bei der Darstellung des reduzierten Massenstroms vernachlédssigt. Durch Einsetzen zustandsspe-
zifischer GroBen ergibt sich der reduzierte Turbinenmassenstrom 7t req aus Gleichung 2.19 zu:

TVT,t

(2.20)

T red = MIT * >
vT,t

Analog dazu wird mit Hilfe der auf die Umfangsgeschwindigkeit bezogenen Machzahl die re-
duzierte Drehzahl der Turbine hergeleitet. Diese wird wie folgt angegeben:

1
NT red = NATL (2.21)
vV TvT,t
Fiir die Turbine wird das total-statische Turbinendruckverhiltnis gebildet:
Iy = 2 (2.22)
PnT

Eine fiir die Thermodynamik wichtige GroBe stellt der isentrope Turbinenwirkungsgrad nr s dar,
welcher das Verhiltnis aus geleisteter Arbeit zur Arbeit eines Vergleichsprozesses definiert. Als
Vergleichsprozess wird im Bereich der Turbolader hiufig die isentrope Zustandsidnderung her-
angezogen. Neben der Festlegung des Vergleichsprozesses ist es erforderlich, die verwendeten
Zustinde am Ein- und Austritt der Turbine zu definieren. Wihrend am Eintritt der Turbine in der
Regel der Totalzustand verwendet wird, kann sowohl der statische als auch der totale Zustand
am Austritt herangezogen werden. Die Auswahl des Zustands fiir die Definitionen hiingt davon
ab, ob die kinetische Energie am Austritt der Turbine im Gesamtsystem noch weiter genutzt
werden kann. Analog zu [24], [47], [43], [49] und [52] wird in dieser Arbeit die verbleibende
kinetische Energie den Verlusten zugeordnet und damit der Wirkungsgrad mit dem statischen
Austrittszustand definiert:

n PT th,t - hnT,st
T,s — . =
m:- AhT,s,ts th,t - hnT,S,st

(2.23)

Der Einfluss der Abgaspulsation auf den Turbinenwirkungsgrad wird in 2.2.2 zusammenge-
fasst. Trotz pulsierender Beaufschlagung der Turbine kann fiir Thermodynamikkennfelder eine
quasi-stationdre Annahme getroffen werden, die es erlaubt, den Turbinenwirkungsgrad auf sta-

2.1
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tiondren Brennkammerpriifstinden zu bestimmen [2]. Die iibliche Darstellungsweise der statio-
niren Messergebnisse von Abgasturboladerturbinen in Kennfeldern ist in Abbildung 2.4 gezeigt.

1,00 | o o o o o

n
z 0,90 | AT red 3 T,red,max
o NT red,2
~ /
= N
3 0,70 AT red,1 < NTred,2
=

0,65 | '/./*/.’4
\l /M '/./7:,;:3 NT red,max
2 0,60 I/‘\. -

=

NT red,1 < NT red2
0,50 T T T T
1,0 15 2,0 25 3,0 3,5

Turbinendruckverhiltnis % /-
n

Abbildung 2.4: Darstellung der Turbinenkenngrofen in Kennfeldern [35]

Analog werden fiir die Verdichterseite Kennzahlen aufgestellt. Diese werden hier nicht weiter
betrachtet, konnen jedoch [35] entnommen werden.

2.2 Nutzen und Herausforderung von Abgaspulsationen fir den
Verbrennungsmotor

Zu Beginn der Anwendung der Turboaufladung waren die Turbinenwirkungsgrade der Gerite
noch niedrig und es musste ein Kompromiss gefunden werden zwischen der Haltbarkeit des
Turboladers und der Bereitstellung von Turbinenenergie. Versuche zeigten dieses Spannungs-
feld und GroBmotoren tendierten zu Stauaufladung mit hochsten Turbinenwirkungsgraden und
geringster Belastung durch Schaufelschwingungen in den Hauptbetriebspunkten, wéhrend klei-
nere Motoren mit weiterem Betriebsbereich die Stoenergie der Abgaspulse nutzen, z.B. durch
Turbinen mit bis zu vier Eintritten und kompaktem Abgaskriimmer.

Eine ideale Stauaufladung liegt vor, wenn das Volumen der Abgasleitungen zwischen den Aus-
lassventilen des Brennraums und dem Eintritt in die Turbine derartig grof} ist, dass sich die
Druckstofle der einzelnen Zylinder vergleichmifBigen und das Abgas mit nahezu konstantem
Druck die Turbine beaufschlagt. Das fiir eine ausreichende Ddmpfung der Druckpulsationen
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erforderliche Volumen des Sammelbehilters ist vom Zylinderdruck beim Offnen der Auslass-
ventile und von der Anzahl der in den Behélter miindenden Zylinder abhéngig.

Bei verhiltnismiBig kleinen Volumina der Abgasleitungen bleiben hingegen die vom Ladungs-
wechsel der Zylinder erzeugten abgasseitigen Drucksto8e erhalten. Die Energie wird zum groB-
ten Teil als Druckenergie in Form der Abgasdruckwelle mit verdanderlicher Druckhohe zur Tur-
bine transportiert. Die kinetische Energie in Form der Geschwindigkeitswelle transportiert da-
bei nur einen kleinen Teil der Gesamtenergie [53]. Dieses Verfahren wird als StoBaufladung
bezeichnet. Da sich Abgasdruckwellen im Abgassystem ausbreiten, kann bei bestimmten Zy-
linderanzahlen die Ausschiebearbeit ansteigen. Dementsprechend ist es sinnvoll, nur Zylinder
mit geeignetem Ziindabstand in Einzelleitungen zusammenzufassen. Die ungleichméifige Be-
aufschlagung fiihrt fiir die Turbine neben einer stirkeren Anregung der Schaufelschwingungen
unter anderem zu einem schlechteren Wirkungsgrad. Der Wirkungsgradnachteil wird jedoch
vom hoheren Energieangebot normalerweise iiberkompensiert [31].

Heute sinkt aufgrund der Hybridisierung der fiir den Verbrennungsmotor zur Verfiigung stehen-
de Bauraum und die thermischen Randbedingungen aller Komponenten miissen gepriift werden.
Beispielsweise konnen bei kleinem Volumen zwischen dem Brennraumauslass und dem Turbi-
neneintritt die Wirmestrome in den Motorraum durch einen in den Zylinderkopf integrierten,
folglich gekiihlten Abgaskriimmer minimiert werden. Das integrierte Abgassystem hat ein klei-
nes Volumen, welches hohe Druckpulsationen begiinstigt, und findet vermehrt Anwendung bei
Drei- und Vierzylindermotoren. Die reduzierte Wirmeiibergangsfliche begiinstigt das schnel-
le Katalysatoranspringverhalten. Die gekiihlte Oberflache und damit sinkende Abgastemperatur
fordert die Erweiterung des Hochlast A = 1-Bereichs [20]. Demnach wird der StoBaufladung
und ihrer Auswirkungen auf das Motorverhalten und die ATL-Belastung eine immer gréfere
Bedeutung in der Entwicklung neuer Motorkonzepte zugeschrieben.

Im Folgendem werden zunichst die Entstehung der Abgaspulse im Verbrennungsmotor be-
schrieben und dann die Einfliisse auf den Druckverlauf vor der Turbine des Abgasturboladers
ausgearbeitet.

2.2.1 Entstehung der Abgaspulsation im Verbrennungsmotor

Abbildung 2.5 zeigt die fiir die Ausbildung der Abgaspulsationen im Abgastrakt relevanten Gro-
Ben eines stolaufgeladenen Vierzylinder-Reihenmotors mit einflutiger Turbine bei Vollast und
einer Motordrehzahl von ny = 1750 min~!. Die Daten sind einer 1D-Rechnung entnommen.

Auf der x-Achse ist ein Arbeitsspiel aufgetragen, was einer Drehung der Kurbelwelle um 720
°KW entspricht. Als Referenz ist in jedem Diagramm der Auslassventilhub eingezeichnet, wobei
die GroBen eines einzelnen Zylinders dargestellt werden.

2.2
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Abbildung 2.5: Relevante Grofien bei der Analyse von Abgaspulsationen eines aufgeladenen Vier-
zylinder-Reihenmotors (ny = 1750 min~! Volllast), 1D-Simulation
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zylinder-Reihenmotors (np; = 4000 min~! Volllast), 1D-Simulation
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Der Ladungswechsel lisst sich in einen Vorauslasssto3 und einen Ausschiebevorgang untertei-
len. Der Vorauslassstof3 zeichnet sich durch einen steilen Anstieg und hohe Werte des Massen-
stroms liber die Auslassventile ri1p av aus, in diesem Lastpunkt wihrend ca. 60 °KW. Dieses
Verhalten lésst sich durch das zunichst groBBe Druckgefille zwischen dem Brennraum (Zylin-
der) und dem Abgaskriimmer nach Offnen des Auslassventils erkliren. Angetrieben durch das
Druckgefille steigt der Massenstrom iiber das Auslassventil mit dem vom 6ffnenden Ventil frei-
gegebenen Stromungsquerschnitt. Ein groBer Anteil des Vorauslassstoles weist ein iiberkriti-
sches Druckverhiltnis auf, hier ca. wihrend 45 °KW. Je mehr Masse vom Zylinder in den Ab-
gastrakt stromt, desto weiter gleichen sich die Driicke vor und hinter dem Auslassventil an. Der
Massenstrom ritp ay erreicht zunéchst ein Maximum und fillt anschlieBend soweit ab, bis der
Kolben durch seine Aufwirtsbewegung das Ausschieben des Abgases iibernimmt, dabei liegt der
Zylinderdruck nun noch leicht iiber dem Abgasdruck p,t. Wihrend des Vorauslassstoes wird
mehr Masse in den Kriimmer gefordert, als tiber die Turbine abflie3t, was zu einem Anstieg des
Drucks vor Turbine fiihrt. Sobald wihrend des VorauslassstoBes der iiber das Auslassventil stro-
mende Massenstrom wieder abnimmt, sinkt auch der Druck vor Turbine, bis der Vorauslassstof3
des nachfolgenden Zylinders zu einem erneuten Druckanstieg fiihrt.

In Abbildung 2.6 ist fiir den gleichen Motor ein Vollastbetriebspunktb bei 7y = 4000 min~
gezeigt. Der Vorauslassstof8 dauert hier ca. 100 °KW. Es ist erkennbar, dass die aktuelle Kol-
bengeschwindigkeit ck in der Ausschiebephase den Auslassventilmassenstrom beeinflusst. Bei
maximaler Kolbengeschwindigkeit wihrend der Aufwirtsbewegung in der Ausschiebephase (et-
wa bei 465 °KW) entsteht ein weiteres lokales Maximum im Auslassventilmassenstromverlauf.
Die Daten sind einer 1D-Ladungswechselrechnung entnommen.

2.2.2 Zusammenwirken mit Turbolader

Bei einer pulsierenden Beaufschlagung der Turbine muss beriicksichtigt werden, dass das zeit-
lich gemittelte (beispielsweise iiber ein Arbeitsspiel) Durchstrémverhalten von einer Durchstro-
mung bei konstantem (mittleren) Druck abweicht, so dass in der Auslegung ein groBerer Turbi-
nenquerschnitt Ay gewéhlt wird.

Niéherungsweise kann die Turbine gedanklich durch eine Diise mit konstantem Querschnitt er-
setzt werden. Abbildung 2.7 zeigt das parabolische Durchsatzverhalten tiber dem Turbinenein-
trittsdruck fiir eine Axialturbine (Schlucklinie). Fiir einen konstanten, mittleren Druck pyt 4y vOr
der Turbine ergibt sich ein konstanter Massenstrom rz. Schwankt der Druck (z.B. durch Abgas-
pulsationen), so liegt der Mittelwert des dadurch schwankenden Massenstroms 7 unterhalb der
Schlucklinie der Turbine (s. Abb. 2.7). Der pulsierende Druck ergibt folglich eine scheinbare
Verkleinerung des effektiven Turbinenquerschnitts um den Faktor des Massenstrombeiwertes
a. Der Faktor ist nach [53] wie folgt definiert:
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a="—<1 (2.24)
m

3

PnT PvT,min  PvT,av PvT,max DvT

Abbildung 2.7: Einfluss einer Druckpulsation auf den Durchsatz riz einer Axialturbine nach [53]

Fiir den in Abbildung 2.7 gezeigten rechteckigen Druckpuls liegt der Schwerpunkt auf einer
Sehne, welche die beiden Punkte auf der Schlucklinie miteinander verbindet. Der Faktor ¢ ist
abhiéngig von der Form und der GroBe der Druckpulsation, bei quasistationdrer Betrachtungs-
weise allerdings nicht von der Frequenz.

Wird die Turbine pulsierend beaufschlagt, so schwanken neben dem Massenstrom auch das
Energieangebot und die von der Turbine abgegebene Leistung. Der Energiestrom ist als Funktion
des Drucks vor der Turbine in Abbildung 2.8 (a) abgebildet. Der parabelférmige Verlauf ergibt
sich aus dem Produkt des Massenstroms (proportional zur Wurzel des Druckgefilles) und dem
Druckgefille selbst. Bei schwankendem Druck liegt der Mittelwert des Energiestromes auf dem
gewichteten Schwerpunkt des gekriimmten Prabelstiicks und somit stets oberhalb der Parabel.
Das mittlere Energieangebot E ist folglich groBer als das Energieangebot E(pyt ay) bei gleich
groflem, aber konstantem (mittlerem) Druckgefille, obwohl der Massenstrom um den Faktor &
reduziert ist. Bezieht man das Energieangebot auf gleichen Massenstrom, so kann man analog
zum Massenstrombeiwert einen Energiebeiwert  definieren, der bei pulsierendem Druck immer
B> 1ist.

It

[th ' an]

== > 2.25
h ht - mt - ( )

| =

B =

Der der Turbine angebotene Energiestrom ist jedoch nicht unmittelbar mit der von ihr abgege-
benen Leistung gleichzusetzen, da zusitzlich der Turbinenwirkungsgrad beriicksichtigt werden
muss. Die Leistung ergibt sich aus dem Produkt des Energiestroms und des Wirkungsgrades.
Der Wirkungsgradverlauf ist in Abbildung 2.8 (b) als Funktion des Drucks vor Turbine gezeigt.
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Analog zu den Betrachtungen des Massendurchsatzes und des Energiestroms ergibt hier eine
pulsierende Beaufschlagung durch die nach unten gedffnete Wirkungsgradkurve ein stets klei-
nerer Wert als bei Beaufschlagung mit konstantem (mittlerem) Druck.

Mit niedrigem Durchsatz dominiert der Einfluss von (8 < 100 %) was im LET-Betriebspunkt
genutzt wird und zu einem besseren Transientverhalten, also Beschleunigung, und Motordreh-
moment fiihrt.

nr

Energiestrom

I

PnT PvT,min~ PvTav  PvT,max DPvT

PnT  PvT,min PvT,av  PvT,max Dyt

(a) Energiestrom (b) Wirkungsgrad

Abbildung 2.8: Einfluss der Druckpulsation auf den Energiestrom E und den Wirkungsgrad nr
einer Radialturbine nach [53]

Es bleibt festzuhalten, dass eine pulsierende Beaufschlagung Einfluss auf den Turbinendurch-
satz, das Energieangebot und den Turbinenwirkungsgrad hat. Dieser Einfluss muss bei der Be-
stimmung thermodynamischer Turbinenkennfelder beriicksichtigt werden. Thermodynamische
Turbinenkennfelder werden daher richtiger Weise an stationdren Brennkammerpriifstinden bei
konstanten Druck- und Temperaturrandbedingungen bestimmt.

2.2.3 Abgaspulsation an PKW-Verbrennungsmotoren

Zur besseren Beschreibung bzw. Vergleichbarkeit der unterschiedlichen Ausprigung von Ab-
gasdruckpulsationen im Abgastrakt des Verbrennungsmotors werden Kennzahlen definiert. Die
Kennzahlen sind anhand eines beispielhaften Verlaufs des Drucks vor Turbine fiir einen 4-Takt
Dreizylinder-Motor in Abbildung 2.9 dargestellt. Definiert werden:

e der maximale Druck pyt max und der minimale Druck pyt min

« der mittlere Druck pyr 4y (arithmetisch) und pyr mic = IM

¢ die Druckamplitude A, ;. als Differenz aus dem maximalen und minimalen Druck

* maximaler Gradient G| im ansteigenden Verlauf zwischen dem Minimum und dem Ma-

ximum des Druckpulses

* Gradient der abfallenden Druckflanke G,, ausgewertet zwischen 90 % des Druckmaxi-
mums bzw. 110 % des Druckminimums
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Als weitere Kenngrofle lidsst sich die Auspriagung der Druckpulsation stromauf der Turbine
durch die Pulsationskennziffer ¥, in Anlehnung an [48] ausdriicken:

q’p _ PvTmax — PvT min
PvT,av

Gradient
Gl = ( ﬁ% )max

Abgasdruck vor Turbine pyt / bar

Druckmaximum pyT max

Amplitude A
Gradient G, MpHIee Apyr

Mittelwert pyr mit

Mittelwert pyt ay

0 60

Druckminimum pyt min
I I

I
120 180 240
relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW

T
300

360

(2.26)

Abbildung 2.9: Beschreibung der Parameter zur Quantifizierung der Ausprigung von Abgas-
druckpulsationen vor der Turbine am Beispiel eines Dreizylinder Verbrennungsmotors

Im Folgenden werden die Abgaspulsationen verschiedener aufgeladener Verbrennungsmotoren
anhand von mit Messdaten abgeglichenen 1D-Modellen analysiert. Die wesentlichen Motorda-
ten sind in Tabelle 2.1 aufgefiihrt.

Tabelle 2.1: Wesentliche Motordaten der untersuchten Drei-, Vier- und Sechszylindermotoren

2.2

Merkmal 3-Zyl. 94 kW/L  3-Zyl. 80 kW/L.  3-Zyl. 66 kW/L 4-7Zyl. 6-Zyl.
Hubvolumen Vy 1,0L 12L 1,0L 1,2L 3,0L
Kraftstoff Otto-DI Otto-DI Otto-DI Otto-DI Diesel
Nennleistung 94 kW 96 kW 66 kW 72 kW 195 kW
Literleistung 94 kW/L 80 kW/L 66 KW/L 60 kKW/L 65 kW/L
Max. Drehmoment 193 Nm 226 Nm 147 Nm 188 Nm 609 Nm
Bohrung / Hub 73 /78,7 mm 75/90,5mm 74,5/764mm 71/756 mm 84 /90 mm
integr. Abgaskriimmer ja ja ja nein nein
einflutige Turbine WG WG WG WG VTG
Abgasleitungsvolumen1 Vk 0,33 L 0,32 L 0,31 L 0,44 L 1,13L
LET: ny 1750 min~! 1750 min~! 2000 min~! 1750 min~! 1500 min~!
LET: pme 24,3 bar 23,7 bar 20 bar 19,7 bar 25,5 bar
Nennleistung: ny 5000 min~" 5500 min ! 5500 min~' 5000 min~! 4000 min~!
Nennleistung: pme 21,9 bar 16,7 bar 14,4 bar 14,4 bar 20,9 bar

! Volumen zw. Auslassventil und Turbineneintritt (inkl. Auslasskanile und Kriimmervolumen, ohne Volute)

17
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In Abbildung 2.10 sind die Druckpulsationen im LET-Betriebspunkt vor Turbine der drei Drei-
zylindermotoren mit unterschiedlicher spezifischer Leistung aber nahezu identischem Abgaslei-
tungsvolumen Vk ~ 0,3 L zwischen Auslassventil und Turbineneintritt gezeigt. Die nach Glei-
chung 2.26 berechnete Pulsationskennziffer 'F, ist rechts tiber der Literleistung dargestellt.

6 1,6
— 94 kW/L L4
5 s | —— 80 KW/L = LET
< — 66 KW/L =12
k= £ 10
£ Y 5 !
= = 08 | :
S % .
4 3 Z 0,6 | e
e R Nennleistung
E g 0a4 |
A2 Z 02|
1 T T T T T 070 T T T
0 60 120 180 240 300 360 66 80 94
relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW Literleistung / kW
(a) Druckpulse im LET-Betriebspunkt (b) Pulsationskennziffern ¥,

Abbildung 2.10: Vergleich der Druckpulse und der Pulsationskennziffer ¥, im LET-Betriebspunkt
und ‘¥, bei Nennleistung bei konstanter Zylinderanzahl z = 3, 1D-Simulation

Wie in Abbildung 2.10, rechts erkennbar, ist sowohl im LET-Betriebspunkt als auch im Nenn-
leistungspunkt ein Trend zu hoheren Pulsationskennziffern ¥, mit steigender Literleistung und
damit gleichzeitigt mit steigendem Aufladegrad zu erkennen.

In Abbildung 2.10, links ist erkennbar, dass der maximale Druck p,t vor Turbine beim Motor
mit 80 kW/L geringfiigig hoher ist als bei den anderen beiden Motoren, was auf das verhilt-
nismiBig kleine Abgasleitungsvolumen Vk im Vergleich zu dem mit Vg = 1,2 L groBten Hub-
volumen der drei Dreizylindermotoren zuriickzufiihren ist. Der Druck am Motor mit 66 kW/L
fallt am langsamsten ab und fiihrt zu einem kleinen Gradienten der abfallenden Pulsflanke G».
Dieses Verhalten ist auf die kleinste Turbinengrof3e (vgl. Abbildung A.1.3 im Anhang) zuriick-
zufiihren. Der Motor mit 80 kW/L hat die grofte Turbine, dennoch fillt der Druck bei diesem
Motor weniger schnell ab als beim Motor mit 94 kW/L. Dies ist zum einen auf den mit Vg = 1,2
L leicht groBeren Hubraum im Vergleich zu 1,0 L der anderen beiden Motoren zuriickzufiihren,
zum anderen kann eine geringfiigig andere Wastegateposition ebenfalls Einfluss auf das Ab-
stromverhalten der Turbine haben.

In Abbildung 2.11, links ist der Gradient der ansteigenden Pulsflanke G und der abfallenden
Pulsflanke G, fiir die drei Dreizylindermotoren im LET-Betriebspunkt und bei Nennleistung
gezeigt. In Abbildung 2.11, rechts sind die Gradienten G| und Gy fiir den Dreizylindermotor mit
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66 kW/L, den Vier- und den Sechszylindermotor dargestellt. Die Gradienten der ansteigenden
Pulsflanke nehmen mit steigender Zylinderzahl z ab.

e 0,20 . 0,20
Bl Dreizylindermotoren z = 3 B z =13 mit 66 kW/L

S o015 | Gy, LET S 0,15 | Gy, LET

o - 9 S

= e M— = \

S =]

) B L4 )

0,10 | . 0,10 -

5 G N / L 2 5 /

£ 1, Nennleistung b= Gy, "
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Literleistung / kW Zylinderzahl z / -

Abbildung 2.11: Vergleich der Druckgradienten G| und G, bei Variation der Literleistung (Drei-
zylindermotoren) und bei Variation der Zylinderanzahl, 1D-Simulation

In Abbildung 2.12, links sind die Druckpulsationen eines Drei-, eines Vier- und eines Reihen-
Sechszylindermotors mit VTG fiir den LET-Betriebspunkt gezeigt. Die Pulsationskennziffer 'F,
nach Gleichung 2.26 ist in Abbildung 2.12, rechts fiir den LET-Betriebspunkt und fiir den Nenn-
leistungspunkt gezeigt.
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relativer Kurbelwellenwinkel / °KW Zylinderanzahl z / -
(a) Druckpulse im LET-Betriebspunkt (b) Pulsationskennziffern %, fiir LET und Nennleistung

Abbildung 2.12: Vergleich der Druckpulse und der Pulsationskennziffer ¥, bei Zylinderanzahl
z=13,z=4und z = 6, 1D-Simulation

Der maximale Druck und der Gradient der ansteigenden Pulsflanke sinken mit steigender Zylin-
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deranzahl (vgl. Abbildung 2.11, rechts). Mit steigender Zylinderzahl z ist ein Trend zu kleineren
Pulsationskennziffern ¥, sowohl fiir den LET-Betriebspunkt als auch den Nennleistungspunkt
zu erkennen.

In Abbildung 2.13, links werden die Druckpulse des LET-Betriebspunkt mit dem Nennleistungs-
punkt verglichen und in Abbildung 2.13, rechts sind die entsprechenden Pulsationskennziffern
¥, dargestellt.
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— Nenn.| 3 Zylinder 66 kW/L D14
===+ LET : ~
5 5 — 4 Zylinder 60 kW/L = 1o 3 Zylinder 66 kW/L
= = 6 Zylinder 65 kW/L O
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£ S
= 5§ 08 | 4zylinder 60 kW
3 2 06 |
> g )
< 2
é g 0a4 |
A = 6 Zylinder 65 kW/L
A~ 0,2
0,0 Nemmlol
0 60 120 180 240 300 360 LET ennieistung
relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW Betriebspunkt (Motordrehzahl)
(a) Druckpulse fiir LET und Nennleistung (b) Pulsationskennziffern ¥, fiir LET und Nennleistung

Abbildung 2.13: Druckpulse und Pulsationskennziffer ‘¥, bei LET und Nennleistung fiir die Zy-
linderanzahl z = 3, z = 4 und z = 6, 1D-Simulation

Das mittlere Druckniveau ist im Nennleistungspunkt hoher, weil der Massendurchsatz ansteigt
und bei hoherer Drehzahl weniger Zeit zur Verfiigung steht fiir das Abstromen der Masse. Der
Druckpuls des Dreizylindermotors weist eine bauchigere Form in der abfallenden Pulsflanke
auf. Das Druckniveau des Sechszylinder-Dieselmotors mit VTG-Technologie ist aufgrund des
Luftiiberschusses hoher als das des Vierzylindermotors. Fiir alle Motoren ist die Pulsationskenn-
ziffer ¥, bei der hoheren Motordrehzahl im Nennleistungspunkt geringer.

Weitere Kennzahlen zur Beschreibung der Abgaspulsation fiir diese Motoren sind im Anhang
(vgl. Tabellen A.1.1 fiir den LET-Betriebspunkt und A.1.2 fiir den Nennleistungspunkt) zu fin-
den.

Der gemidB Gleichung 2.24 berechnete Pulsationsbeiwert o nach Zinner [53] ist in Abbildung
2.14 fiir den LET-Betriebspunkt und den Nennleistungspunkt abgebildet. Die Grundkennzahlen
nach Zinner sind auch gezeigt. Es wird auf eine Berechnung von f3 verzichtet.
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Abbildung 2.14: Richtwerte fiir & und f bei pulsierender Beaufschlagung nach [52]

Es kann sowohl fiir die groleren Motoren nach Zinner, als auch fiir die hier untersuchten PKW-
Motoren mit WG bzw. VTG festgehalten werden:

* Der Pulsationsbeiwert o folgt einem vergleichbaren Trend.

* Mit zunehmender Druckamplitude vor Turbine muss der Turbinenquerschnitt groer ge-
wihlt werden (@ < 1)

* Mit ansteigendem mittleren Druckniveau vor Turbine nehmen die Auswirkungen einer
pulsierenden Beaufschlagung auf das Energieangebot und die Turbinengrof3e ab.

Bei der zuvor durchgefiihrten Analyse der Abgaspulsationen an Verbrennungsmotoren muss
beriicksichtigt werden, dass sich die Motoren nicht ausschlieBlich in Literleistung und Zylin-
deranzahl unterscheiden. Einfluss auf die Abgaspulsation hat neben anderen Komponenten un-
ter anderem auch die Turbine und das Abgasleitungsvolumen. Daher motiviert diese Vorstudie
zu einer detaillierteren Analyse. Dies wird am Beispiel des Dreizylindermotors mit 80 kW/L im
folgenden Kapitel durchgefiihrt. Es kann festgehalten werden, dass die Pulsationskennziffer ¥,
die Kennzahl ist, um Abgaspulsation stromauf der Turbine zu charakterisieren.

2.2.4 Parametervariation in GT-Power zur Untersuchung der Abgaspulsationen

Die im folgenden durchgefiihrte 1D-Studie basiert auf dem Dreizylinder Motormodell mit
80 kW/L. Die Studie untersucht den Einfluss von Auslegungsparametern (Kriimmervolumen,
Hub-Bohrungs-Verhiltnis) und betriebspunktabhingigen Parametern (Last, Drehzahl, Umge-
bungsdruck, Abgasgegendruck) auf die Druckpulsation stromauf der Turbine. Dabei werden die
Parameter jeweils in realistischen Bereichen variiert, wobei ausgehend vom Basismotormodell
eine Skalierung nach oben und unten durchgefiihrt wird. Zudem wird nach Moglichkeit auf eine
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gleichzeitige Verdnderung anderer Parameter verzichtet, um dadurch auftretende Kreuzkorrela-
tionen zu minimieren. Innerhalb der Variationen wird die Last pye durch Einregeln des Saug-
rohrdruck eingestellt. Der Motorbetrieb erfolgt im Modell bei A = 1 mit aktiviertem Klopfregler.
Die wesentlichen Motordaten des Basismodells (3-Zyl. 80 kW/L) sind in Tabelle 2.1 erfasst.

Abbildung 2.15, links zeigt eine Variation der Motordrehzahl ny; bei einer konstanten Last von

Pme = 17 bar.
6 Ab 1.6
—npm = 1750 min~! 14
5 — np = 3500 min~! 12
np = 5500 min~! Lo | Pme = 17 bar

/\

0,6 + pme = 13 bar

Druck vor Turbine pyt / bar
Pulsationskennziffer ‘¥,
o
o0
|

0,4 |
02 Pme = 10 bar
1 ‘ I I ‘ ‘ an T T T T
0 60 120 180 240 300 360 1000 2000 3000 4000 5000 6000
relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW Drehzahl ny; / min~!
(a) Druckpulse bei ppe = 17 bar (b) Pulsationskennziffern ¥, fiir ppe = konst.

Abbildung 2.15: Druckpulsation und Pulsationskennziffer ‘¥, fiir eine Drehzahlvariation bei kon-
stanter Last von pp,. = 10 bar, pye = 13 bar und py,e = 17 bar, 1D-Simulation

Eine Variation der Motordrehzahl bei konstanter Last zeigt, dass mit ansteigender Drehzahl die
Zeit fiir das Ausstromen aus dem Brennraum kleiner wird und der Kolben das Ausschieben des
Abgases verstirkt iibernimmt. Dies ist zu erkennen an dem bauchigen Verlauf in der abfallenden
Pulsflanke bei 130-230 °’KW (vgl. hohe Kolbengeschwindigkeit ck am Beispiel in Abbildung
2.6). Der mit hoheren Drehzahlen ansteigende Abgasmassenstrom fiihrt bei der Turbine, mit ih-
rem nahezu konstanten Stromungsquerschnitt, zu dem gezeigten Anstieg des Druckniveaus.

Die bei hoher Last mit steigender Drehzahl sinkende Pulsationskennziffer ', bestitigt die Er-
gebnisse aus Abbildung 2.13. Bei mittleren Lasten ist kein eindeutiger Trend im Verlauf von ¥,
tiber der Motordrehzahl festzustellen. Bei sehr niedrigen Lasten kehrt sich der Trend um und ¥,
steigt mit wachsender Drehzahl leicht an.
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Abbildung 2.16, links zeigt die Abgaspulsationen fiir eine Variation der Motorlast ppe =10...24

bar bei einer konstanten Drehzahl von np; = 1750 min~ .
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(a) Druckpulse bei nyy = 1750 min~! (b) Pulsationskennziffern ¥, fiir nyv = konst.

Abbildung 2.16: Druckpulsation und Pulsationskennziffer ¥, (iiber mittlerem Turbineneintritts-
druck pyt av) fiir eine Lastvariation bei ny = 1750 min~! und ny = 4000 min~', 1D-Simulation

In Abbildung 2.16, rechts ist die Pulsationskennziffer %, fiir die in Abbildung 2.16, links ge-
zeigte Drehzahl von ny = 1750 min~! und zusiitzlich fiir 7y = 4000 min~! iiber dem mittleren
Turbineneintrittsdruck pyr ay dargestellt. Der mittlere Turbineneintrittsdruck wird mit steigen-
der Last groBer. Dies entspricht ebenfalls einem steigenden Aufladegrad des Motors.

Eine Variation der Last bei konstanter Drehzahl zeigt, dass sowohl minimaler als auch maxi-
maler Druck ansteigen. Das ist im wesentlichen auf den hoheren Massendurchsatz bei hoherer
Motorleistung zuriickzufiithren. Da der maximale Druck im Verhiltnis zum minimalen Druck
starker ansteigt, vergroBert sich sowohl die Druckamplitude als auch der Gradient der anstei-
genden Pulsflanke. Fiir beide Drehzahlen ny = 1750 min~! und 4000 min ' steigt die Pulsati-
onskennziffer mit steigender Last bzw. mit steigendem Aufladegrad an.

Abbildung 2.17 zeigt das Motorkennfeld des Basismodells (3-Zyl. 80 kW/L). Die Isolinien zei-
gen die Pulsationskennziffer '¥,. Fiir eine konstante Drehzahl steigt ¥, im gesamten Kennfeld
mit zunehmender Last an. Bei sehr niedrigen konstanten Lasten bleibt die Pulsationskennziffer
mit steigender Drehzahl unveridndert oder steigt leicht. Bei hohen Lasten verringert sich ¥, mit

steigender Drehzahl. Die hochsten Werte im gesamten Kennfeld erreicht die Pulsationskennzif-
fer ¥, im LET-Betriebspunkt.

Hohe Pulsationskennziffern werden also dort erreicht, wo das Wastegate beginnt sich zu 6ffnen
und zu regeln.
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Abbildung 2.17: Pulsationskennziffer ¥}, im Motorkennfeld des Dreizylindermotors mit 80 kW/L,
1D-Simulation

Abbildung 2.18 zeigt eine Variation des Abgasleitungsvolumens Vk (im 1D-Modell iiber die
Rohrldange modelliert) zwischen Auslassventil und Turbineneintritt bei konstanter Drehzahl von
nyv = 1750 min~! und konstanter Last von ppe = 24 bar. Das Abgasleitungsvolumen ist bezogen
auf das Volumen eines Zylinders.
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Abbildung 2.18: Druckpulsation und Pulsationskennziffer ‘¥, fiir die Abgasleitungsvolumenva-
riation Vx im LET-Betriebspunkt bei ny; = 1750 min~! und Pme = 24 bar, 1D-Simulation

Kleine Abgasleitungsvolumina fiihren zu hohen maximalen Driicken und einem schnellen Ent-
leeren des Volumens nach dem Druckmaximum. Grof3e Volumina verstdrken die Druckschwin-
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gungen, die der abfallenden Pulsflanke iiberlagert sind. Grundsitzlich werden die Druckamplitu-
den mit steigendem Volumen kleiner, was einer Stauaufladung (vgl. Kapitel 2.1.2) ndher kommt.
Die Pulsationskennziffer nimmt daher mit steigendem Volumen ab.

Da in der Regel Motoren mit einer hohen Zylinderanzahl gleichzeitig ein hoheres Abgaslei-
tungsvolumen aufweisen, sind zum Vergleich in Abbildung 2.18 die Pulsationskennziffern der
Motoren aus Tabelle 2.1 (Rautensymbole) eingetragen. Es ergibt sich niherungsweise ein linea-
rer Trend zwischen der Pulsationskennziffer und dem bezogenen Abgasleitungsvolumen.

Bei Variationen des Umgebungsdrucks py, des Abgasgegendrucks nach Turbine pa und des
Hub-Bohrungs-Verhiltnis 75 konnte weder bei niedriger, noch bei hoher Drehzahl ein signifikan-
ter Einfluss auf die hier untersuchten Druckpuls-Kennzahlen festgestellt werden. Eine Ubersicht
der berechneten Kennzahlen aller Variationen ist im Anhang in den Tabellen A.2.1ff zu finden.

Die hier durchgefiihrten Untersuchungen zeigen, dass hohe Druckpulsationen besonders bei
niedriger Drehzahl und hohen Motorlasten rund um den LET-Betriebspunkt auftreten. Stiarker
ausgeprigt sind die Pulsationen je weniger Zylinder der Motor hat und je kleiner das Abgaslei-
tungsvolumen zwischen Auslassventil und Turbineneintritt ist. AuBBerdem fiihrt eine steigende
Literleistung und ein groBlerer Aufladegrad zu hoheren Pulsationen, was fiir ein besseres Transi-
entverhalten besonders im LET-Betriebspunkt genutzt wird.

2.3 Konzepte zur Erzeugung motorrealistischer Abgaspulse

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der Entwicklung und Anwendung eines Pulsationser-
zeugers. Dieser wird als zusitzliche Einheit im stationidren Brennkammerpriifstand zwischen
Brennkammer und Priifling installiert.

Das Anwendungsgebiet von Pulsationserzeugern zur Untersuchung von Abgasturboladern ist
unterschiedlich. Viele Konzepte wurden entwickelt, um das thermodynamische Verhalten des
Turboladers unter pulsierender Beaufschlagung zu untersuchen. Andere Konzepte nutzen die
Pulsationen um Messtechnik zur Erfassung transienter Groflen, beispielsweise die instationire
Temperaturmessung, weiter zu entwickeln.

Aufgrund von Temperaturlimitationen der verwendeten Bauteile arbeiten viele Konzepte aus-
schlieBlich mit Kaltluft. Manche Systeme nutzen einen elektrischen Heizer stromauf des Pul-
sationserzeugers zum Erhitzen des eintretenden Luftstroms auf ein relativ niedriges Tempera-
turniveau, um Kondensation und Eisbildung am Turbinenaustritt zu vermeiden. Bei den Kon-
zepten, die eine Brennkammer zur Hei3gaserzeugung nutzen, kommt ein zusétzliches Volumen
zwischen dem Pulsationserzeuger und der Brennkammer zum Einsatz, um die Flammenstabi-
litdt in der Brennkammer zu erhalten [10]. Viele Konzepte nutzen auflerdem einen parallelen
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Bypasskanal um die Pulsationserzeugereinheit, um das Gesamtdruckniveau der Druckpulsation
anzuheben. Auf die Funktion und Hintergriinde des Volumenes und des Bypass um den Pulsati-
onserzeuger wird im weiteren Verlauf der Arbeit niher eingegangen.

In Abbildung 2.19 sind verschiedene Konzepte zur Erzeugung von Abgaspulsationen mit ihren
Vor- und Nachteilen aufgefiihrt.

Aufgeprégte Pulsation Drehschiebeventile Hubventil
= Neukonstruktion = Neukonstruktion - Konzept zum Abbilden versch.
- exaktes Modellieren der Pulse - Thermische Bestindigkeit, Pulse muss erarbeitet werden
schwierig hohes Temp.-Niveau + hohe thermische Bestindigkeit
- fehlende Expertise - Leckage + hohe Betriebssicherheit
+ geringe thermische Belastung + Giinstig + Verwendung von Standard-

der b ten Teil i
er beweglen ferle + Einfach zu modifizieren bauteilen

Abbildung 2.19: Konzepte zur Erzeugung von Abgaspulsationen

Die meisten Konzepte sind derart ausgelegt, dass die Druckpulsationen in einem gemeinsamen
Kanal miinden und die Turbine somit einflutig beaufschlagen. Bei Konzepten mit Drehschie-
ber konnen zwei parallel geschaltete Kanédle mit rotierenden Schlitzscheiben auf jeweils eine
separate Flut einer zweiflutigen Turbine geleitet werden [12], [9]. Die Verwendung verschieden
ausgelegter Schlitzscheiben beeinflusst die Amplitude und die Form der Pulse [18].

Drehschieberventile werden durch einen frequenzgesteuerten Elektromotor angetrieben. Die
Charakteristik der E-Maschine begrenzt oftmals die maximal abbildbare Pulsfrequenz. In [6]
kann die Rotationsgeschwindigkeit der rotierenden Klappe iiber den Umfangswinkel gesteuert
werden, so dass die Schwerpunktlage des erzeugten Druckpulses nach hinten und nach vorne
verschiebbar ist. Dadurch wird der Gradient der ansteigenden Pulsflanke (G, sieche Abbildung
2.9) verindert.

Konzepte, welche einen konventionellen Zylinderkopf nutzen ([23], [51]), verwenden meist
einen variablen Ventiltrieb zur Modulation der Druckamplitude und der Druckgradienten. Die
Einlassventile sind entfernt, so dass nur die Auslassventile iiber die Nockenwelle aktuiert wer-
den.
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Tabelle 2.2: Uberblick iiber versffentlichte Konzepte zur Pulserzeugung

Konzept Bypass Amplitude Pulsfrequenz Temperatur Quelle
rot. Kugelventil ja 0.3 bar 60 Hz Kaltluft [22]
rot. Schlitzscheibe nein 0.5 bar 60 Hz Kaltluft [12], [11], [39]
rot. Schlitzscheibe ja 0.3 bar 66,7 Hz E-Heizer [18]
rot. Zylinder ja 0.7 bar 66,7 Hz E-Heizer [81.[9]
pneum. Hubventile nein 0,4 bar 66,7 Hz max. 700 °C [10]
rot. Klappe nein 1,3 bar k.A. Heillgas moglich [6]
Zylinderkopf nein 1,1 bar 30 Hz E-Heizer [19], [23]
Zylinderkopf nein 1,5 bar 90 Hz max. 400 °C [51]
3-Zyl. 66 kW/L - 2.7 bar 50 Hz 730 °C  vgl. Tabelle 2.1

In Tabelle 2.2 sind die in der Literatur verodffentlichten Konzepte gezeigt, wobei davon ausge-
gangen wird, dass die veroffentlichten Druckpulswerte den jeweils maximal erreichten Werten
entsprechen. Zusitzlich ist der in dieser Arbeit betrachtete Dreizylindermotor mit 66 kW/L im
LET-Betriebspunkt aus Tabelle 2.1 aufgefiihrt. Um die Abgaspulsationen dieses Motors mit ei-
nem Pulsationserzeuger abbilden zu konnen, ist bei einer Pulsfrequenz von fpys = 50 Hz eine
Amplitude von A, , = 2,7 bar erforderlich, was der Pulsationskennziffer ¥, = 1,21 entspricht.

In Abbildung 2.20 sind die erzeugten Druckpulsationen aus den in Tabelle 2.2 vorgestellten
Konzepten gezeigt.

4,0 1,6
mEm 3-Zyl. 66 kW/L
35 | 1,4 9 [ rot. Kugel
5 L2 B rot. Schlitzscheibe
2 5 7 B rot. Zylinder
E 3,0 g 10 - = rot. Klappe
2 s ’ =3 pneum. Hubventil
B 55 | é 0,8 1 B Zylinderkopf
= ? [22)
= g -
e g 061
g 20 Z
E ~ 074 n
a
15 | 02 H
1,0 - T T T ' 0,0 =
0,00 0,25 0,50 0,75 1,00
Pulsverlauf/ - Pulsationserzeugerkonzepte
(a) Druckpulse (b) Pulsationskennziffer ¥, nach Gleichung 2.26

Abbildung 2.20: Abgaspuls und Pulsationskennziffer ‘¥, fiir veroffentlichte Konzepte
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Die Konzepte, die einen Bypass parallel zum Pulsationserzeuger vorsehen um dadurch das Ge-
samtdruckniveau des Druckpulses anzuheben, wurden zur besseren Vergleichbarkeit auf einen
Startdruck von 1 bar verschoben. Die x-Achse zeigt den relativen Fortschritt eines Druckpulses,
ausgehend vom Zeitpunkt des ersten signifikanten Druckanstiegs bis zum erneuten Erreichen des
Ausgangsdrucks nach dem Druckpuls. Diese Normierung ist erforderlich, um die unterschiedli-
chen Pulsfrequenzen der Konzepte vergleichen zu kénnen.

Die ausgefiihrten Konzepte mit Drehschiebeventil erreichen mit Ausnahme der rotierenden Klap-
pe nur geringe Amplituden von maximal A < 0.7 bar. Die Form der Druckpulsation des Kon-
zepts mit Zylinderkopf aus [19] ist vergleichbar zu dem eines Verbrennungsmotors. Konzepte
mit Drehschiebeventil bilden meist sinusformige Druckpulsationen ab. Im rechten Diagramm
sind die Pulsationskennziffern ¥, nach Gleichung 2.26 fiir die in der Literatur veroffentlichten
Konzepte berechnet. Der Zylinderkopf erreicht mit ¥, = 0,69 den hochsten Wert der hier be-
trachteten Konzepte, bildet Abgaspulsationen damit im Vergleich zum hier gebrachten Beispiel
eines Dreizylinder Verbrennungsmotor (¥, = 1,21 im LET Betriebspunkt) aber nur mit etwas
mehr als der halben Intensitit ab.

Es kann festgehalten werden: Die Pulsationskennziffer des Dreizylindermotors mit 66 kW/L
¥, = 1,21 wird mit keinem der in der Literatur veroffentlichten Konzepte erreicht.

Pulsationserzeuger werden fiir unterschiedliche Anwendungen entwickelt. Das Ziel der mecha-
nischen Erprobung von Turboladerkomponenten, wie es in dieser Arbeit fokussiert wird, ist zum
Zeitpunkt der Erstellung dieser Arbeit noch nicht in der Literatur verbreitet. Fiir diese Art der
Anwendung sind hohe Pulsationskennziffern %, erforderlich, welche von bisherigen Konzepten
nicht erreicht werden.

2.4 Untersuchung von Turboladerkomponenten unter Pulsationseinfluss

Die einfachste Form der Ladedruckregelung ist der turbinenseitige Bypass, das Wastegate (WQG).
Die Turbine wird dabei entsprechend klein ausgelegt, so dass die Anforderungen an das Dreh-
momentverhalten bei niedrigen Motordrehzahlen erfiillt werden und eine gute Dynamik des
Verbrennungsmotors erzielt wird. Bei einer solchen Auslegung wird der Turbineseite nach er-
reichen des maximalen Drehmomentes mehr Abgasenergie zugefiihrt, als fiir die Erzeugung
des gewiinschten Ladedruckes eigentlich erforderlich wiére. Daher wird mit Erreichen des ge-
wiinschten Ladedruckes ein Teil des Abgases durch einen Bypass um die Turbine herum ge-
fiihrt. Die Ladedruckregelklappe (der WG-Deckel), die den Bypass 6ffnet und schlieBt, wird
entweder pneumatisch oder elektrisch aktuiert. Pneumatische Aktuatoren arbeiten mit Uber-,
Unter- oder Differenzdruck und konnen z.B. direkt mit dem Ladedruck oder einem Unterdruck
iiber PWM-gesteuerte Dreiwegeventile verbunden sein. Elektrische Aktuatoren werden meist
Kennfeld-basiert angesteuert und haben den Vorteil unabhédngiger vom Steuerdruck, z.B. Unter-
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duck in der Hohe, zu sein und schneller zu agieren.

In Abbildung 2.21 ist ein Bypasspfad (WG-Kanal) gezeigt, der das pulsierende Abgas an der
Turbine vorbeifiihrt.

Abbildung 2.21: Prinzipbild des Turbinenbypass (Wastegate) zur Ladedruckregelung am Abgas-
turbolader

Die Wastegateklappe wird als innerhalb der Turbine verbaute Komponente mit pulsierendem
Abgas beaufschlagt (Stolaufladung, vgl. Kapitel 2.2.2). Dies fiihrt zu einer dynamischen Anre-
gung aller Komponenten des WG. Diese dynamischen Anregungen haben unter anderem uner-
wiinschte akustische Folgen [29] und werden als Wastegaterasseln bezeichnet. Die Anregungen
fiihren zu Verschlei3 der Komponenten und damit eventuell zu Leckageproblemen am Waste-
gate [50]. Zudem konnen die Oberflichenkrifte wihrend des Druckpulsmaximums die Halte-
kréfte iibersteigen, was zu einem Abheben des WG fiihren kann. Die dynamischen Anregungen
konnen im weiteren zu mechanischen Schidden fiihren. Bei Rissbildung oder Bauteilversagen
der stromungsfiihrenden Komponenten kann es zu kapitalen Schiden an Turbolader und Ver-
brennungsmotor, z.B. an Komponenten der Abgasnachbehandlung, kommen. Die Auslegung
aller Komponenten des Wastegates ist daher nicht nur aus thermodynamischen Gesichtspunkten
wichtig, sondern ebenfalls fiir die Mechanik bzw. Akustik (NVH) relevant.

In der Regel sind Untersuchungen zu diesem Phdnomen nur mittels zeit- und kostenintensiven
Motorpriifstands- oder Fahrzeugversuchen moglich, da hier die mechanische Anregung durch
die Abgaspulsation realistisch ist. Daher besteht der Wunsch, z.B. mit vereinfachten Priifstands-
aufbauten, die Randbedingungen am Wastegate moglichst einfach abzubilden. In [29] wird fiir
elektrisch geregelte Wastegate-Turbolader eine Testvorrichtung vorgestellt. Ein Motor mit einer
speziell ausgelegten, exzentrischen Welle bewegt das Wastegate und erzeugt ein dem Wastega-
terasseln dhnliches Gerdusch. Es werden Moglichkeiten vorgeschlagen, wie das Gerdusch redu-
ziert werden kann, z.B. durch Reduzierung des Gestdngespiels durch das Einsetzen von Federn
in die Verbindungen der einzelnen Komponenten.

In [50] wird festgestellt, dass fiir die exakte Nachbildung der Bewegung der Wastegatekom-
ponenten eine Beaufschlagung mit pulsierendem Abgas zur optimalen Auslegung der Kompo-
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nenten mit minimalen Spieltoleranzen zielfithrend sei. Die komplexen Schadensmechanismen
erfordern viele kosten- und zeitintensive Versuche am Motorpriifstand oder auf der Strale im
Fahrzeug. Es wird ein Ansatz vorgestellt, mit dem schon in der frithene Entwicklungsphase mit
optischen Messmethodiken am Motorpriifstand in Kombination mit gekoppelten, transienten
CFD und Mehrkorper-Dynamiksimulationen Schidden an den Wastegatekomponenten vorherge-
sagt werden konnen. Es wurde fiir den Modellaufbau ein Turbolader am Motorpriifstand mit
einem optischen Zugang am Turbinengehiuse ausgeriistet. Eine Hochgeschwindigkeitskame-
ra erlaubte die Erfassung der Bewegung des Wastegatedeckels. Am Beispiel eines 4-Zylinder
Ottomotors wird gezeigt, dass das Wastegate in allen Motorbetriebsbereichen komplexe Bewe-
gungsmuster aufweist. Dabei wurde ein elektrischer und ein pneumatischer Aktuator im Betrieb
untersucht. Die Ergebnisse der Untersuchungen konnen wie folgt zusammengefasst werden und
sind in Abbildung 2.22 dargestellt:

* Die Abgaspulsationen erzeugen eine zeitlich instationdre Druckverteilung auf dem WG-
Deckel, wobei sich der Kraftangriffspunkt der Krifte auf dem Deckel betriebspunktab-
hingig raumlich verschiebt

« wenn der Kraftangriffspunkt iiber den Uberlagerungsbereich von Deckel und Hebel hinaus
wandert, wird eine Vibration induziert

* Hohere Lasten sorgen fiir eine geringere Verlagerung des Kraftangriffspunktes
* Bei hoher Last keine Bewegung des WG-Deckels und der Stange (elektrischer Aktuator)

* Bei niedriger Last deutliche Kippbewegung des WG-Deckels proportional zur Ziindfre-
quenz (elektrischer Aktuator)

» Uberlagerung der Bewegung von WG-Stange und WG-Deckel bei mittleren bis hin zu
hohen Lasten (pneumatischer Aktuator)

* bei niedrigen bis mittleren Lasten bewegt sich der Hebel in der Lagerung/Durchfiihrung
durch das Turbinengehéuse

* Im Schubbetrieb deutlich sichtbare Bewegung von Deckel und Stange

Eine weitere Erkenntnis ist, dass die Bewegungsmuster im Motorkennfeld abhingig vom Ver-
brennungsmotor (Form der Druckpulsation) sind und daher je nach Anforderung fiir jeden Mo-
tor wiederholt werden miissten. Das aufgebaute Simulationsmodell liefert gute Ergebnisse bei
hohen Lasten, bei niedrigen Lasten sind die Abweichungen groBer. Das liegt primér an der her-
ausfordernden Abbildung der realistischen Druckrandbedingung am WG-Deckel im Modell bei
pulsierender Abgasstromung im Wastegatekanal. Zusétzlich werden mogliche Schadensmecha-
nismen diskutiert. Diese sind aufgrund der stark dynamischen Randbedingungen komplex und
verursachen eine Vielzahl verschiedener Schadensmuster. Bei hohen Lasten entsteht wenig Re-
lativbewegung der Komponenten, aber durch die hohe Abgaspulsation entsteht Verschlei3 durch
Reibung.
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Abbildung 2.22: Bewegungsmuster der Wastegate-Komponenten im Motorkennfeld aus [50] (die
Isolinien entsprechen dem WG-Offnungswinkel o)

Ein dhnlicher Versuchsaufbau am Motorpriifstand wird auch in [46] vorgestellt.

In [42] wurde untersucht, wie der Verschleif3 der Wastegatekomponenten (Deckel, Buchse, Spin-
del, vgl. Abbildung 2.23) reduziert und Leckage iiber der Zeit auf einem niedrigen Niveau ge-
halten werden kann. AuBlerdem soll das neue Design ein optimiertes NVH-Verhalten aufweisen.
Neben simulativen Ansitzen zur Berechung der Druckverteilung auf dem Wastegatedeckel wur-
den Vibrationsmessungen der Hardware im Betrieb sowohl mit Beschleunigungssensoren als
auch mit Laservibrometern (berithrungslose Messung) durchgefiihrt. Zudem erlaubte ein opti-
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scher Zugang im Turbinenabstromgehéuse die Erfassung der Deckelbewegung mit einer Hoch-
geschwindigkeitskamera. Im neu ausgelegten Wastegatedesign reduziert eine Feder mit acht Ar-
men zwischen Deckel und Hebel (Oktopusfeder, vgl. Abbildung 2.23) das Spiel des Wastega-
tedeckels zum Wastegatehebel. Dies resultiert in einem geringen Verschlei3 der Komponenten
untereinander. Die geringere relative Bewegung reduziert zudem die maximal erforderlichen
Aktuatorkrifte. Gleichzeitig konnte das NVH-Verhalten verbessert werden.

Spindel

Oktopus-Feder  Anti-Rotation-Pin Deckel

Abbildung 2.23: Eine Feder zwischen Deckel und Hebel reduziert das Spiel und verbessert
Verschleif3- und NVH-Verhalten [42]

In [45] wird eine Methodik vorgestellt, die den Entwicklungs- und Simulationsprozess fiir die
WG-Kinematik unterstiitzt. Anhand Untersuchungen am WG einer Doppelstromturbine mit Flu-
tenverbindungsfunktionalitit wurde ein mehrstufiger Prozess entwickelt, welcher sowohl Priif-
standsversuche mit dem in dieser Arbeit entwickelten Pulsationserzeuger als auch Mehrkorper-
simulationen (MKS) und 3D-CFD Simulationen beinhaltet. Das vom betrachteten Turbolader
aufgebaute elastische MKS-Modell wurde zunichst mit Hilfe von Shaker-Tests kalibriert. Aus
der 3D-CFD-Simulation wurden in Abhingigkeit des Stromungszustandes der Turbine 2D-
LookUps erstellt, welche die wirkenden Krifte und Momente auf das WG in Abhingigkeit des
Offnungswinkels und der Turbinendruckverhiltnisse beschreiben. Anhand von Messungen mit
dem Pulsationserzeuger konnte das erstellte MKS-Modell mit Hilfe der Videos der Wastegate-
deckelbewegung abgeglichen werden.

Bei Versuchen im Fahrzeug oder am Motorpriifstand iiberlagern sich die Motorvibrationen mit
den Anregungen durch die Abgaspulsation. Ein wesentlicher Vorteil der mechanischen Untersu-
chung von Turboladerkomponenten mit einem Pulsationserzeuger ist es, dass eine Trennung der
Motorvibrationen (Motorordnungen) von den dynamischen Anregungen durch die Abgaspulsa-
tion (Ziindordnungen) moglich ist.



3 Auslegung eines Pulsationserzeugers fur den stationaren
Brennkammerprtfstand

3.1 Anforderungen an den Pulsationserzeuger

Um die im Kapitel 2.2.3 gezeigten Abgaspulsationen am Verbrennungsmotor an einem statio-
niren Brennkammerpriifstand abbilden zu kdnnen, ergeben sich einige Herausforderungen:

» Abbilden von hohen Druckgradienten

* hohe Abgastemperaturen, dadurch hohe thermische Belastung der Bauteile

* Erzeugung der Abgaspulsationen verschiedener Motoren mit einer einzelnen Einheit
* hohe Abgasmassenstrome

» geringe Leckage

* Im Vergleich zum verinderlichen Zylinderdruck des Verbrennungsmotor eine konstante
Druckrandbedingung auf geringerem Druckniveau

* ausreichende Betriebssicherheit auch bei hohen Druckpulsfrequenzen

Die in Kapitel 2.3 vorgestellten Konzepte zur Pulsationserzeugung erlauben eine Vorauswahl
der als zielfiihrend betrachteten Techniken.

* Aufgrund einer erforderlichen, komplexen Neukonstruktion werden Konzepte zur Auf-
priagung der Pulsation (vgl. Abbildung 2.19) nicht weiter verfolgt.

» Konzepte mit Drehschiebeventilen weisen meist eine hohe Leckageanfilligkeit [4] und nur
geringe Druckamplituden auf. Wegen der zusitzlich relativ niedrigen Betriebssicherheit
bei hohen Temperaturen wird diese Technik ebenfalls nicht in Betracht gezogen.

* Hubventile haben den entscheidenden Vorteil, dass diese im Verbrennungsmotor zum Ein-
satz kommen und daher bereits erprobt sind den hohen Belastungen standzuhalten.

Die groBten Herausforderungen beim Einsatz von Hubventilen sind:

* Umwandlung einer konstanten Druckrandbedingung (niedriges Druckniveau) in eine Pul-
sation

* Auslegung des Ventiltriebs

* ausreichende Kiihlung des Ventils bei hohen Abgastemperaturen

3.1
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Die Verwendung eines konventionellen Zylinderkopfes schrinkt den Bereich des Massendurch-
satzes aufgrund der festgelegten Anzahl an Zylindern und somit Ventilen und deren Grof3e ein.
AuBerdem sind die erforderlichen Modifikationen eines vorhandenen Zylinderkopfes, zum Bei-
spiel zur Darstellung einer ausreichenden Kiihlung, sehr umfangreich. Eine Neukonstruktion
scheint stattdessen zielfiihrender zu sein, nicht zuletzt um die verwendeten Komponenten und
deren Kiihlung noch besser auf den Anwendungszweck auszulegen. Das Konzept mit pneuma-
tischer Aktuierung der Hubventile aus [10] konnte nicht die gleichen Pulsationswerte erreichen,
wie die Konzepte mit Zylinderkopf. Der Entwicklungsaufwand wurde im Vergleich zur konven-
tionellen Ventilbetitigung als zu hoch angesehen.

3.2 Vorauslegung

Am stationdren Brennkammerpriifstand kann ein konstanter Druck in der Brennkammer von
bis zu pgx = 6 bar aufgebaut werden. Am konventionellen Verbrennungmotor liegt der Druck
im Zylinder hingegen beim Offnen des Auslassventils meist bei iiber pzy1 > 10 bar und fillt
danach rasch ab bis pzy| im Ausschiebevorgang niherungsweise dem Druck vor der Turbine
pyv entspricht. Der Unterschied im Druckverlauf ist zur Erzeugung von motorrealistischen Ab-
gaspulsationen mittels Pulsationserzeuger bei der Abbildung des VorauslassstoBes eine grof3e
Herausforderung.

Basierend auf den in Kapitel 2.3 ausgefiihrten Analysen ist der prinzipielle Aufbau des Pulsati-
onserzeugers im stationdren Brennkammerpriifstand in Abbildung 3.1 dargestellt. Der Pulsations-
erzeuger-Bypass und der Turbinen-Bypass konnen zum sicheren Brennkammerstart gedffnet
werden. Weitere Funktionen der Bypassleitungen werden nachfolgend erliutert.

‘ DBK ' ;ﬁ ' (X/\ Turbinen-Bypass
L ] L ] L ] WG
] ]
] o ]
: :
' S ' Gegendruck-
Q
g ventil
= Turbine
Brennkammer =
(=W}
Pulsationserzeuger-Bypass
X g yp

Abbildung 3.1: Prinzipbild des Pulsationserzeugers im stationdren Brennkammerpriifstand

Im Folgenden wird mittels der Fiill- und Entleermethode [34] exemplarisch fiir einen Vierzy-
lindermotor im LET-Betriebspunkt bei npy = 1750 min~! sowohl fiir die motorischen Randbe-
dingungen (pzy1,Tzy1 # konstant, vgl. Abbildung 2.5) als auch fiir die Randbedingungen der
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stationdren Brennkammer (ppk, Tgk = konstant) ein Druckpuls vor der Turbine untersucht. Da-
bei wird berechnet, wie der erforderliche Querschnitt eines Regelorgans im Pulsationserzeuger
A pg gewihlt werden muss, um mit den konstanten Druck- und Temperaturrandbedingungen
der stationdren Brennkammer einen motorrealistischen Druckpuls abzubilden.

Folgende Randbedingungen und Annahmen werden in der Berechnung getroffen:

e Der Brennkammerdruck entspricht pgx = 4,5 bar = konstant.

* Die Brennkammertemperatur ist zu Tgg = 600°C gesetzt.

* Das Gas wird als ideales Gas betrachtet.

* Es findet weder eine Verbrennung noch eine Stoffumwandlung statt.

* Das System wird als ndherungsweise adiabat betrachtet.

* Der Index E beschreibt die einstromende Masse und der Index A die ausstromende Masse.

* Der Index v beschreibt den Zustand stromauf der Bilanzgrenze, der Index n beschreibt
den Zustand stromab der Bilanzgrenze.

* Der isentrope Stromungsquerschnitt am Motor bezieht sich auf die Summe beider Aus-
lassventile eines Zylinders.

* Das Volumen des Abgastraktes zwischen Auslassventil und Turbineneintritt betrigt am
Motor Vg m = 0,44 L und am Pulsationserzeuger Vg pg = 2,1 L, da zwischen Pulsati-
onserzeuger und Turbine der Abgassammler und die Anbindungen der Bypassleitungen
verbaut sind.

Die Differentialgleichungen fiir Druck und Temperatur vereinfachen sich ausgehend von einem
offenen System (erster Hauptsatz der Thermodynamik) zu:

0 0
T
@:K.%+K.ﬁ.dﬂ+(K_l)}g_K.% A
p m T m %

0

dT dV d d d
dir _dy’, dp _dmg +dms (3.2)
T p m

Zur Bestimmung des isentropen Stromungsquerschnittes wird die Stromungsgleichung definiert:
_oom
Cs* Ps

Fiir die isentrope Stromungsgeschwindigkeit ¢s und die isentrope Dichte p; gilt:

As (3.3)

35



Kap. 3

36

Auslegung eines Pulsationserzeugers flir den stationdren Brennkammerprufstand

Kk—1
. 2'K pn T
Cs = 1 RA- T, [l (Pv) ] (3.4)
1
ps=py- {”—} (3.5)
Pv

Dabei ist fiir das Druckverhiltnis % zu priifen, ob iiberkritische Bedingungen vorliegen. Falls

K K
Pn 2 51 g1t ot Pn 2 \ %1
Po < (&f7) =" gilt, ist 2t durch (5) = zu ersetzen.

Die Anderung der ein- und austretenden Massenstrome lisst sich wie folgt bestimmen:

K—1 |
2-K x
dmg = A, pg - ‘R-Tgk - |1— {pi] “ 1 ek {va} -dt (3.6)
K—1 PBK PBK
K—1 .
2-K B
dmy = ~Agnpe - | ——-R-Tyr- 1—[@] € ~va~["’“] At ()
K—1 DvT PvT

Der Stromungsquerschnitt stromab des Pulsationserzeugers A ,pg setzt sich aus den Stromungs-
querschnitten des Turbinenlaufrades, des Wastegates und des zusétzlichen Turbinen-Bypasses
zusammen.

Folgende Annahmen werden beziiglich der Turbine, des Abgastraktes stromab der Turbine und
der Umgebung getroffen:

* Das Turbinendurchsatzverhalten ist iiber ein stationdr gemessenes Kennfeld hinterlegt.

* Das Durchstromverhalten des Turbinen-Bypass und des Wastegate werden durch eine
Drossel mit einem isentropen Stromungsquerschnitt modelliert.

* Die Temperatur stromab der Turbine wird vereinfacht iiber eine thermodynamische Mi-
schungstemperatur aus Laufrad- und Bypassmassenstrom bestimmt.

* Der Turbinenwirkungsgrad wird vereinfacht als nt = 0,5 = konstant angenommen.

* Das Abgasgegendruckverhalten stromab der Turbine, welches im Priifstandsaufbau durch
ein Gegendruckventil eingeregelt wird, ist durch eine Drossel mit isentropem Stromungs-
querschnitt modelliert.

* Der Umgebungsdruck betrigt py = 1,013 bar
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In Abbildung 3.2, links sind die Druckrandbedingungen im Verbrennungsmotor (Zylinderdruck
Pzy1) und am Pulsationserzeuger (Brennkammerdruck pgg) vor dem Regelorgan und der zu er-
zielende Druckverlauf vor Turbine p,t (Motorpuls) gezeigt.

In Abbildung 3.2, rechts sind die im Modell iterativ bestimmten Querschnitte Ag fiir die un-
terschiedlichen Druckrandbedingungen (pzy # konstant bzw. pgk = konstant) gezeigt, die zur
Erzeugung des Druckverlauf vor Turbine p,t erforderlich sind.

Druck / bar

11 L NE 1200
0 °KW: A6 1mm — Pzyl £ — mit ppx
9 | — PBK ~1000 — vgl. Motor
— VT <
E 800 |
7 2
=
g 600 |
5 &
S 400
2
3] 5 200 |
=
<
l I I I I I I I o 0 I I I I I I I
20 10 40 70 100 130 160 190 220 20 10 40 70 100 130 160 190 220
rel. Kurbelwellenwinkelyioror / "KW rel. Kurbelwellenwinkelyoror / S KWMm
(a) Druckrandbedingung (b) erforderlicher Querschnitt Ag

Abbildung 3.2: Erforderlicher Querschnitt Ag bei einer konstanten Druckrandbedingung in der
Brennkammer pgx = 4,5 bar (Vierzylindermotor, ny = 1750 min~ !, Volllast), OD-Simulation

Es kann festgehalten werden:

* Bei konstanter Druckrandbedingung der Brennkammer pgg ist zur Abbildung des Vor-
auslassstofes ein kurzzeitig wesentlich groerer Querschnitt als der von konventionellen
Auslassventilen erforderlich (Ag max,pe = 1100 mm?, Ag max,m = 400 mm?).

* Der maximale Querschnitt liegt mit konstanter Druckrandbedingung bei etwa 20 ° KWy
und damit etwa 70 °KW)y friiher als beim klassischen Verbrennungsmotor.

* Zur Abbildung des VorauslassstoBes ist bei konstanter Druckrandbedingung iiber einem
Zeitraum von etwa 60 °KW), ein groBer und verdnderlicher Querschnitt erforderlich.

e Am Verbrennungsmotor liegt die Offnungsdauer im betrachteten Betriebspunkt bei ca.
180 °KWy (bezogen auf 1 mm Hub).

* Bei konstanter Druckrandbedingung ist zusédtzlich zum kurzzeitig hohen und verédnderli-
chen Querschnitt ein konstanter Querschnitt von etwa Ag konst., pE = 200 mm? erforderlich.
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Fiir die Auslegung eines Pulsationserzeugers am stationidren Brennkammerpriifstand wird somit
geschlussfolgert:

* Ein Konzept mit Nockenwelle und Hubventil als Regelorgan in Kombination mit einem
Bypass ist zielfithrend

» Aufgrund des hohen erforderlichen Querschnitts ist eine parallele Schaltung von mehreren
Ventilen zu wihlen

* Da der veridnderliche Querschnitt nur innerhalb eines vergleichsweise kurzen Zeitraums
erforderlich ist, wird das Nockenprofil mit einer kurzen Offnungsdauer ausgelegt

* Zur Abbildung hoher Pulsfrequenzen bei Mehrzylindermotoren ist eine hohe Nockenwel-
lendrehzahl erforderlich:

— Die Ventilfedern miissen entsprechend steif ausgelegt werden um einem Abheben
der Hubventile entgegenzuwirken (detaillierte Analyse in Kapitel 3.3)

— Ein kleiner Ventilhub Ay in Kombination mit mehreren gleichzeitig 6ffnenden Ven-
tilen ist daher zielfithrend

Das Hubventil eignet sich am besten, da es unter anderem fiir einen sehr hohen Temperaturbe-
reich ausgelegt ist [37]. Zusitzlich zeichnet sich das Hubventil durch eine hohe Betriebssicher-
heit aus, was fiir einen dauerhaften Einsatz am Priifstand wichtig ist.

Im Folgenden werden kurz die Zusammenhédnge und Begrifflichkeiten zur Beschreibung der
Kurbelwellenwinkel am Verbrennungsmotor und der Nockenwellenwinkel am Pulsationserzeu-
ger erldutert. Dabei kann festgehalten werden:

» Das Hubventil am Pulsationserzeuger wird iiber eine elektrisch angetriebene Nockenwelle
aktuiert.

* Das Hubventil am Pulsationserzeuger wird einmal pro Umdrehung um 360 °“NWpg der
Nockenwelle geodffnet.

* Die Frequenz der erzeugten Abgaspulsation fpys entspricht daher der Drehzahl der No-
ckenwelle des Pulsationserzeugers: fpyis = nNw PE

Damit ergibt sich die Berechnung der erzeugten Abgaspulsfrequenz fpys in Abhingigkeit der
Zylinderanzahl und Motordrehzahl des betrachteten Motors, um am Pulsationserzeuger im glei-
chen Zeitintervall dieselbe Anzahl an Druckpulsen zu erzeugen wie am Verbrennungsmotor:

fPuls = INW.PE = KW M " 1-2 (3.8)
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Fiir einen Dreizylinder-Viertaktmotor mit i = 0,5 gilt damit beispielhaft:

* Wihrend eines Motorzyklus von 720 °KWy entstehen drei Druckpulse, so dass sich die
Nockenwelle des Pulsationserzeugers um 3 - 360 = 1080 °NWpg drehen muss.

* Bei einer Motordrehzahl von ny = ngw v = 2000 min~! betrigt die Pulsfrequenz fpys =
50 Hz, daher ist eine Nockenwellendrehzahl am Pulsationserzeuger von nnw pg = 3000 min™
einzustellen.

1

* Bei einer Motordrehzahl von ny = ngw m = 4000 min ! betrigt die Pulsfrequenz fpys =
100 Hz, daher ist eine Nockenwellendrehzahl am Pulsationserzeuger von nyw pg = 6000 min~!

einzustellen.

Tabelle 3.1 zeigt fiir Motoren mit anderen Zylinderzahlen (z = 3, 4 und 6) fiir n; = 2000 min~!

und ny; = 4000 min ! den Zusammenhang der Kurbel- und Nockenwellenwinkel zwischen Mo-
tor und Pulsationserzeuger.

Tabelle 3.1: Zusammenhang der Nocken- und Kurbelwellenbewegung am Motor und am Pulsati-
onserzeuger bei ny = 2000 min~! und ny = 4000 min~! fiir einen Motorzyklus von 720 ° KWy

Zylinder- Pulsfrequenz Nockenwellendrehzahl Nockenwellenwinkel am PE

zahl z Jpuls am PE npg (Motorzyklus: 720 °KWyp)
T 3 50 Hz 3000 min~" 3-360 = 1080 °NWopg
g 4 66,7 Hz 4000 min~! 4-360 = 1440 °NWpg
S 6 100 Hz 6000 min~! 6-360 = 2160 °NWpg
T 3 100 Hz 6000 min~! 3-360 = 1080 °NWopg
g 4 133,3 Hz 8000 min~! 4360 = 1440 °NWpg
S 6 200 Hz 12000 min " 6-360 = 2160 °NWpg

3.3 Auslegung des Ventiltriebs

Nach Kapitel 3.2 unterscheidet sich die Auslegung der Ventiltriebs von denen eines herkomm-
lichen Verbrennungsmotors. Zur Abbildung des Vorauslassstoes sind am Pulsationserzeuger
kurzzeitig wesentlich hohere Offnungsquerschnitte erforderlich, welche bei kurzer Offnungs-
dauer bereitgestellt werden miissen. Um ein Abheben der Ventile aufgrund der hohen zu erwar-
tenden Beschleunigungen zu vermeiden, sind bei diesen Anforderungen steife Ventilfedern mit
hoher Eigenfrequenz erforderlich. Um die Belastung aus der Ventilbeschleunigung zu beherr-
schen, ist der Einsatz mehrerer gleichzeitig 6ffnender Ventile sinnvoll.

39



Kap. 3

40

Auslegung eines Pulsationserzeugers flir den stationdren Brennkammerprufstand

3.3.1 Auslegung des Ventilhubs

Fiir die Auslegung des Ventiltriebes ist eine Betrachtung der sich ausgehend von der Nocken-
kontur ergebende Ventilgeschwindigkeit und -beschleunigung im Zusammenhang mit dem er-
forderlichen Drehzahlniveau und den Federkréften notig. Aus der Nockenkontur als Funktion
des Nockenwinkels o ergeben sich Ventilgeschwindigkeit X und -beschleunigung ¥ als:

. _dx da

x(a)—da e (3.9)
.. _d dx o, 4 5

x((x)—da (da) (dt) =x -0 (3.10)

Eine einfache Betrachtung des Ventiltriebs mit einem Einmassen-Ersatzsystem (vgl. Abbildung
3.3) und einer Betrachtung des Ventiltriebes als starr ldsst einfache Abschidtzungen zur ersten
Beurteilung zu [33].

Abbildung 3.3: Kinematisches Ersatzsystem fiir den starren Ventiltrieb [33]

Aus diesen Annahmen ergibt sich folgende Bedingung fiir den Kraftschluss zwischen Nocken
und Stofel:

F, red

Myed
Tritt zwischen den beiden Komponenten kein Kraftschluss auf, so kann es zum Abheben des
StoBels kommen. Neben einem hohen Verschleif ist ein kontrolliertes Offnen und SchlieBen des

—i<

(3.11)

Ventils dann nicht mehr moglich. Zusitzlich zu diesem Faktor ist auch die mechanische Be-
lastung in Form der Flichenpressung zwischen Nocke und StoBel oder Hebel, die sich durch
Ventilgewicht, Federkraft sowie Nockenprofil in Abhdngigkeit der Drehzahl ergibt, zu beachten
(vgl. Kapitel 3.3.5).

Die Drehzahl der Nockenwelle im Pulsationserzeuger ist nach dem hier entwickelten Aufbau
hoher als bei herkommlichen Verbrennungsmotoren. Nach Gleichung 3.11 kann die maximale



Auslegung des Ventiltriebs

Drehzahl des Ventiltriebs bei gegebenem Nockenprofil bestimmt werden, oberhalb der es zum
Abheben kommt. Die Drehzahl ergibt sich in Abhingigkeit der Massen von Ventil und Ventil-
trieb sowie der Geometrie des Letzteren und der Ventilfederkraft [25].

Anforderung an die Hubkurve sind Betriebssicherheit bei hohen Drehzahlen und kurzen Off-
nungsdauern. Unter der Annahme von iiblichen Massen und Federn aus dem Bereich der PKW
Anwendungen wurde mit Hilfe der Simulationssoftware Virtual Dynamics der FEV Software
and Testing Solutions GmbH [44] eine mogliche Hubkurve unter Beriicksichtigung des Ven-
tilhubs (Kapitel 3.3.1), der VentilgroBe (Kapitel 3.3.2), der Ventiloffnungsdauer (Kapitel 3.3.3)
und der daraus resultierenden Betriebsfestigkeit iterativ ermittelt.

Abbildung 3.4 zeigt die ermittelte Hubkurve mit einem maximalen Hub von 2,6 mm sowie einer
Offnungsdauer von 50 °NW bei 1 mm Hub. Der Hub ist durch die maximal mégliche negative
Ventilbeschleunigung begrenzt und daher stark reduziert. Daneben sind die sich aus den Ab-
leitungen der Hubkurve ergebenden Verldufe von Ventilgeschwindigkeit und -beschleunigung
dargestellt.

Nockenwellenwinkel / °NWpg 80 24
o 9
25 T 601 £ 16 |
£20 E E
=15 E 40 S 8 o
210 = = g
2 22012 0] =
s 5 ?D .oh e
“0 = = =z
E () i E —8 1
g |5
35-20 1+ $—16
M @)
—-40+ =24 ‘ ‘ ‘ 0,0
—-60 =30 O 30 60
Nockenwellenwinkel °NWpg
(a) Nockenkontur (b) Beschleunigung und Geschwindigkeit

Abbildung 3.4: Ermitteltes Nockenprofil und Ventilhubkurve sowie die sich daraus ergebende
Ventilgeschwindigkeit und Ventilbeschleunigung

3.3.2 Auslegung der Ventilgréi3e

Der Massenstrom iiber das Ventil und somit der Druck vor der Turbine sind unter anderem
von dem freigegebenen Stromungsquerschnitt abhingig. Der Stromungsquerschnitt ergibt sich
sowohl durch die Hubkurve als auch die Ventilgroe. Proportional zur VentilgroBe steigt die
Ventilmasse, die wiederum die Auslegung des Ventiltriebes bzw. den Verlauf der Hubkurve be-

3.3
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einflusst. Aus diesem Grund ist bei der Ermittlung des entsprechenden Ventils ein iteratives
Vorgehen notwendig. Zunéchst wird abgeschitzt welche Ventilgrofe beim Einsatz eines einzel-
nen Ventils zur Abbildung der Abgaspulsation erforderlich wire.

Der Zylinderdruck des Verbrennungsmotors liegt vor dem Offnen des Auslassventils deutlich
iiber dem durch die Brennkammer maximal bereitgestellten Druck von pgk max = 6 bar. Ein
vergroBerter Stromungsquerschnitt des Ventils gleicht die geringere Druckdifferenz iiber dem
Ventil im Falle des Pulssationserzeugers aus (vgl. Kapitel 3.2).

Zur Auslegung wird der erforderliche Brennkammerdruck fiir die in Tabelle 2.1 betrachteten
Vollastpunkte untersucht. Die Ventilgrofle wird auf den maximalen Brennkammerdruck fiir den
Nennleistungspunkt des 1,0 L Dreizylindermotors mit 94 kW/L ausgelegt, da die Pulsations-
kennziffer ¥, fiir diesen Motor die vergleichsweise grofiten Werte annimmt (vgl. Abbildung
2.10).

Auf Grundlage der definierten Hubkurve (vgl. Kapitel 3.3.1) wurde der Stromungsquerschnitt
in diesem Betriebspunkt so skaliert, dass der zulidssige Betriebsdruck der Brennkammer ge-
rade nicht iiberschritten wird, um gleichzeitig das Ventil moglichst klein und damit leicht zu
halten. Fiir den Nennleistungspunkt des Dreizylindermotors ergibt sich ein isentroper Stro-
mungsquerschnitt von etwa Ag = 1100 mm? bei maximalem Hub. Sowohl fiir Betriebspunkte
im LET-Bereich als auch fiir hohere Zylinderzahlen ist mit einem Stromungsquerschnitt von
As = 1100 mm? ein geringerer Brennkammerbetriebsdruck ausreichend.

In Abbildung 3.5 ist der erforderliche Brennkammerdruck pgg bei Volllast fiir eine VentilgroB3e
von As = 1100 mm? iiber der Motordrehzahl aufgetragen. Zur Abbildung der Abgaspulsation
bei groBBeren Zylinderanzahlen ist ein geringeres Druckniveau ausreichend.
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Abbildung 3.5: Erforderlicher Brennkammerdruck in Abhingigkeit der Motordrehzahl bei Voll-
last fiir verschiedene Motormodelle mit der Ventilgroie A;=1100 mm?
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Der Ringspalt zur Bestimmung des Offnungsquerschnittes bei geringen Hiiben lisst sich ver-
einfacht als Produkt des Umfangs des inneren Ventildurchmessers dy ; mit dem orthogonal zur
Stromungsrichtung projizierten Hub /4 definieren:

A=m-dy;-cos(a)-h (3.12)

Detail B

dV,a

Abbildung 3.6: Vereinfachte Darstellung der Ventilgeometriegrof3en

Der Winkel o beschreibt den Ventilsitzwinkel, der meist bei 45° liegt, zur Verringerung der
Flachenpressung aber auch bis zu 20° reduziert werden kann. Fiir die folgenden Berechnungen
wurde ein Ventilsitzwinkel von 45° angenommen. Der innere Ventildurchmesser dvy ; entspricht
dem duBleren Ventildurchmesser dy , abziiglich des Uberstands von Ventil zu Ventilsitz dy, sowie
dem der projizierten Kontaktfliache s, zwischen Ventil und Ventilsitz (vgl. Abbildung 3.6):

dvi=dya—2-(dv,—cos(a)-sy) (3.13)

Ausgehend von diesen Annahmen kann bei gegebener Ventilhubkurve und ermitteltem maxi-
malen isentropen Stromungsquerschnitt die benétigte Ventilgrofe abgeschitzt werden. So ergibt
sich zum Abbilden eines isentropen Stromungsquerschnittes von A = 1100 mm? mit einem Ven-
til bei einem maximalen Hub von 2,6 mm ein ungeféhrer Ventildurchmesser von tiber 60 mm.

Die beiden Auslassventile eines Zylinders des untersuchten 1,0 1 Dreizylindermotors mit 94
kW/L mit einem Ventildurchmesser von jeweils 23 mm erreichen bei einem Hub von 2,6 mm in
Summe einen maximalen isentropen Stromungsquerschnitt von A, =308 mm?. Vergleicht man
diese Werte mit den ermittelten Anforderungen, zeigt sich, dass fiir die Abbildung der Pulsation
Ventile von GroB3- oder Nutzfahrzeugmotoren in Betracht kommen wiirden.

Aufgrund des sehr hohen Ventilgewichts ist der Einsatz grofler Ventilgrofen bei den hier ausge-
legten kleinen Ventilhiiben und den resultierenden hohen Beschleunigungen nicht sinnvoll, da
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der Kraftschluss nach Gleichung 3.11 nicht sichergestellt wére. Eine Alternative stellt der Ein-
satz von mehreren kleinen Ventilen dar.

Nach der iterativen Auslegung und Simulation von Beispielbetriebspunkten wird ein natriumge-
kiihltes Serienauslassventil mit einem Durchmesser von 28 mm gewihlt.

Um den erforderlichen Stromungsquerschnitt fiir die Abbildung des VorauslassstoBes zu errei-
chen, werden acht gleichzeitig 6ffnende Ventile verbaut.

3.3.3 Auslegung der Ventiléffnungsdauer

Der Pulsationserzeuger hat acht parallel geschaltete Ventile (vgl. Kapitel 3.3.2). Der Ventilhub
ist klein gewihlt (vgl. Kapitel 3.3.1), um die Ventilverzogerung (Abheben der Ventile) bei den er-
forderlichen kurzen Offnungsdauern (vgl. Kapitel 3.2) zu beherrschen. Es wird pro Umdrehung
der Nockenwelle im Pulsationserzeuger ein Abgaspuls erzeugt. Die Drehzahl der Pulsations-
erzeugernockenwelle ist daher proportinal zur Zylinderanzahl des abzubildenen Verbrennungs-
motors. Dass fiihrt dazu, dass bei gleicher relativer Offnungsdauer in °NW pro Umdrehung die
absolute Offnungsdauer in s fiir hohere Zylinderanzahlen und Drehzahlen abnimmt.

Tendenziell wurde festgestellt, dass ohne Betrachtung von Aufladegrad und Abgaskriimmergeo-
metrie mit zunehmender Zylinderanzahl die Amplitude bei vergleichbarem Druckniveau und
vergleichbarer Drehzahl abnimmt (vgl. Abbildung 2.12). Weiter steigt der mittlere Druck und
sinkt die Druckamplitude bei zunehmender Drehzahl entlang der Volllastkurve (vgl. Abbildung
2.13). Eine geringere Amplitude fiihrt zu einer Verbreiterung der Druckpulse.

Die Pulsbreite ldsst sich durch eine Modifikation der Ventiloffnungsdauer oder des Volumens
des Abgassystems verdndern.

* Eine VergroBerung der Offnungsdauer fiihrt zu einer Verbreiterung des Pulses.

* Eine Verdnderung des Abgasleitungsvolumens wirkt sich auf die Dauer der Fiill- und Ent-
leervorginge im System aus:

— kleinere Volumina fiithren zu einer Verkiirzung des Pulses
— groBere Volumina fithren zu einer Verlingerung des Pulses

« Uber das Volumen lassen sich auch die ansteigenden und abfallenden Druckpulsflanken
beeinflussen.

Die Auslegung der Ventiloffnungsdauer ist entscheidend fiir die Abbildung realistischer Ab-
gaspulsationen mittels Pulsationserzeuger. Daher wird fiir die betrachteten Motormodelle (vgl.
Tabelle 2.1) ein Faktor Fp berechnet, um welchen die Ventiloffnungsdauer zur genauen Abbil-
dung der Abgaspulsation angepasst werden muss:
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Q,
Fp = offen,lmm,PE (314)

aoffen, 1mm,ref

Der Referenzwert Qoffen 1mm, ret b€zieht sich auf die in Abbildung 3.4 gezeigte Ventilhubkurve
und betragt Oofren, 1mm,ref = 30 “NWpE.

Tabelle 3.2 gibt einen Uberblick der durch simulative Optimierung bestimmten Faktoren Fp. Die

Tabelle verdeutlicht den notigen Ausgleich der bei steigender Zylinderanzahl bzw. Nockenwel-
lendrehzahl des Pulserzeugers sinkenden Offnungsdauer.

Tabelle 3.2: Skalierungsfaktor Fpp der Ventiloffnungsdauer je Lastpunkt

Motor LET Nennleistung
1,01/3 Zyl. / 94 kW/L 1 1
1,21/3 Zyl. / 80 kW/L 1 1
1,21/4 Zyl. 1 2
1,61/4 Zyl. 1 2
3,01/6Zyl. 2 3

Aufgrund der guten baulichen Erreichbarkeit ist ein Austausch mit modularen Nockenwellen
verschiedener Nockenformen eine Moglichkeit um die Abgaspulsation weiterer Motoren op-
timal abzubilden. Es wird eine Nockenform ausgelegt, mit der moglichst viele verschiedene
Motoren ohne Nockenwellenaustausch abgebildet werden konnen.

Mit der in Kapitel 3.3.1 ausgelegten Ventilhubkurve mit einer ()ffnungsdauer von A Offen, Imm =
50 °NW konnen theoretisch die Abgaspulsationen der Dreizylindermotoren in allen Betrieb-
spunkten und die LET-Betriebspunkte der Vierzylindermotoren abgebildet werden. Bei den iib-
rigen Betriebspunkten sind durch nicht ideale Steuerzeiten Abweichungen zu erwarten, die ggfs.
durch zusitzliche Anpassung der Abgasvolumina reduziert werden konnen.

3.3.4 Auslegung des Abgasvolumens

Bei grofleren Volumina zwischen den Auslassventilen und dem Turbinenvoluteneintritt dauern
Fiill- und Entleervorginge des Abgasleitungsvolumens linger, was sich an flacheren Druck-
flanken und damit geringeren Druckgradienten G| und G, bemerkbar macht. Zudem sinkt das
Druckmaximum bei hoherem Volumen aufgrund der hoheren Dampfungswirkung und der damit
einhergehenden Dissipationsverluste (vgl. Abbildung 2.18), was zu einem geringeren Pulsati-
onsbeiwert ¥, fiihrt.

Abbildung 3.7 zeigt das optimierte Volumen des Abgassystems von Motor- und Pulsationser-
zeugermodell unter Verwendung der Ventilhubkurve aus Abbildung 3.4 mit den nach Tabelle
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3.2 skalierten Ventiloffnungsdauern Fpp. Die resultierenden Abgaspulse werden in Kapitel 3.6.1

gezeigt.
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Abbildung 3.7: Gegeniiberstellung der Volumina des Abgassystems im Motor- und Pulsationser-
zeugermodell nach Optimierung der Abgasvolumina zwischen Ventil und Turbinenvoluteneintritt

* Zur Abbildung des LET-Betriebspunktes ist fiir alle Motoren ein groBeres Abgasvolumen
am Pulsationserzeuger erforderlich

* In den Nennleistungspunkten der untersuchten Dreizylindermotoren konnen die Abgas-
volumina des LET-Betriebspunkt beibehalten werden.

* Bei der Abbildung des Nennleistungspunktes wird bei einer groleren Ventiloffnungsdauer
ein geringeres Abgasvolumen benétigt (Vierzylinder- und Sechszylindermotor).

* Das Verhalten des Pulsationserzeugers beziiglich hoherer Anfélligkeit fiir Resonanzen
(detaillierte Analysen in Kapitel 3.8) spiegelt sich in den sinkenden Volumina im Nenn-
leistungsbereich bei steigender Drehzahl des Pulsationserzeugers wider.

Die Auslegung des Abgasleitungsvolumens wird von konstruktionstechnischen Randbedingun-
gen dominiert. Einerseits miissen die Anschliisse der Bypassleitungen untergebracht werden und
andererseits ist der Abgassammler stromab des Pulsationserzeugers (Zusammenfiihrung der acht
Ventilkanile) Teil des Abgasleitungsvolumens. Im Kapitel 3.8 wird detaillierter auf die Ausle-
gung des Abgaskriimmervolumens eingegangen.
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3.3.5 Auslegung der Nockenwelle

Die im Folgenden bestimmten Auslegungsdaten folgen der Berechnungsvorschrift in [26].

Aus Voruntersuchungen hinsichtlich der maximalen Nockenwellendrehzahl und dem Kraftschluss
hat sich eine Hubbegrenzung auf /pg max = 2,6 mm als zielfiihrend erwiesen, da hierbei unter
anderem die maximalen Ventilbeschleunigungen beherrschbar sind. Die Offnungsdauer betrigt
50 °NW bezogen auf 1 mm Hub (vgl. Abbildung 3.4).

Die aufgrund der steifen Ventilfedern auftretende hohe Flichenpressung bringt weitere Heraus-
forderungen. Neben der Materialpaarung wird die Lebensdauer der Nocken beeinflusst von der
Pressung p zwischen Nockenkuppe und StoBel (Hertz’sche Pressung) und den Schmierverhilt-
nissen S zwischen Nocken und StoB3el [27].

Die Hertz’sche Pressung p kann wie folgt berechnet werden:

F-E

p=0.418-
r-l

(3.15)

Dabei ist F die Kraft zwischen Nocken und St6el (Summe aus Federkraft und Massenkraft
aller bewegten Teile bezogen auf den StoBel), E das Elastizititsmodul, r der Kriimmungsradius
an der betrachteten Stelle und / die effektive Nockenbreite. Die Pressung ist mittels der in [21]
vorgestellten Methoden berechnet worden.

Die Schmierzahl S fiir den Kontakt Nocke-St68el wird mit Gleichung 3.16 berechnet:
§S=2-p—(Ro+h) (3.16)

p beschreibt den Nockenkriimmungsradius, welcher an der Kuppe p = 3,6 mm betréigt. Ry =
17 mm gibt den Nockengrundradius an.

Abbildung 3.8 zeigt die wesentlichen Daten der Nockenwellenauslegung.
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Abbildung 3.8: Auslegung von Nockenwelle und Ventiltrieb

Die unvermeidbaren Nulldurchgénge der Schmierzahl S werden steil durchschritten, da es hier
zu einem Schmierfilmabriss kommen kann. Grundsitzlich bleibt zu beriicksichtigen, dass die ge-
stalterische Freiheit fiir die Nockenkontur durch Hub- und Eventlingenvorgabe stark eingeengt
ist. Die hohe Hertzsche Pressung wird in Kauf genommen, die Schmierzahl S ist entsprechend
hoch ausgelegt.

Eine hohe Kontaktbreite (22 mm) zwischen Nockenwelle und TassenstoBel ist erforderlich, um
die resultierende hohe Flichenpressung auf der Tasse zu begrenzen. Die Reibfliache des Tassen-
stoBels wird nitriert. In Kombination dazu ist eine Gussnockenwelle mit hohem Kohlenstoffge-
halt sinnvoll, da dieser im Gleitkontakt verschleigiinstig ist und hohe Pressungen zulésst.

Fiir den ausgelegten Ventiltrieb ist eine robuste und steife Auslegung des Lagerrahmens fiir die
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Nockenwelle erforderlich, wobei eine Sicherstellung guter Schmierungsbedingungen im No-
ckenkontakt und in der Nockenwellenlagerung wichtig ist. Realisiert sind diese iiber mehere
Bohrungen (Olstrahl-Schmierung) pro Nocke.

3.3.6 Vergleich der Ventilhubkurven von Verbrennungsmotor und Pulsationserzeuger

Die in den Kapitel vorherigen Kapiteln iterativ durchgefiihrte Ventiltriebsauslegung haben zu
den in Tabelle 3.3 beschriebenen Ventileigenschaften gefiihrt.

Tabelle 3.3: Ventildaten Pulsationserzeuger

Merkmal Wert Einheit
Anzahl Ventile 8 -

max. Hub 2.6 mm

max. Beschleunigung 1 /2 40/40 mm/rad’

min. Beschleunigung 16 mm/rad?
Offnungsdauer 50 °NWpg bei 1 mm Hub
Offnen/SchlieBen-Geschwindigkeit 0,4 mm/rad
Hubventilmasse 34,2 g
Ventildurchmesser 28 mm

Die acht Ventile des Pulsationserzeugers werden alle gleichzeitig einmal pro 360 °NWpg Um-
drehung der Nockenwelle geoffnet. Die Frequenz der erzeugten Abgaspulsation entspricht nach
Gleichung 3.8 daher der Nockenwellendrehzahl des Pulsationserzeugers fpyjs = npEg.

Der Vergleich zu einer konventionellen Ventilerhebungskurve eines 1,2 L Vierzylinder Verbren-
nungsmotors ist in Abbildung 3.9 gezeigt.

------ Vierzylindermotor —— Pulsationserzeuger

Vergleich der Nockenprofile

= 8 180 °KWy Ventil Zylinder 2
g 6 I e . _conatong
3 - '-
0 — Nockenwelle Pulsationserzeuger

360 °NWpg

Abbildung 3.9: Vergleich der Ventilhiibe und Steuerzeiten zwischen Pulsationserzeuger und kon-
ventionellem 4-Zylinder Verbrennungsmotor

In Abbildung 3.9 links wird deutlich, dass die Offnungsdauer der Ventile im Pulsationserzeu-
ger im Vergleich zum Verbrennungsmotor um ein Vielfaches geringer ist als beim herkémmli-
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chen Verbrennungsmotor. Mit einer Offnungsdauer am Pulsationserzeuger von A Ooffen,1mm,PE =
50 °NWhpg ist die Ventiloffnungsdauer im Vergleich zur klassischen Steuerzeit von dem hier be-
trachteten Vierzylindermotor mit A Osffen, imm,M = 180 ° KWy deutlich kiirzer. Dies wirkt sich
positiv auf die thermische Auslegung des Ventiltriebs aus, da die Phasen in denen das Ventil ge-
schlossen ist und die Wirme iiber die Sitzringe abgefiihrt werden kann, am Pulsationserzeuger
verhéltnismaBig lang sind. Dies wird detaillierter in Kapitel 3.9 betrachtet.

3.4 Auslegung des Pulsationserzeuger-Bypass

Die Vorauslegung in Kapitel 3.2 hat gezeigt, dass neben der Verwendung von Hubventilen zur
Darstellung eines verinderlichen Stromungsquerschnitts A pg zusitzlich ein konstanter Quer-
schnitt erforderlich ist, um den Massenstrom wéhrend des Ausschiebevorgangs zwischen den
Druckpulsen abzubilden. Der zusitzliche erforderliche Querschnitt wird {liber eine Bypasslei-
tung A pg—Bypass Mit einem Ventil bereitgestellt. Das Ventil wird betriebspunktabhingig einge-
stellt, wobei der darstellbare Stromungsquerschnitt von Ventiltyp und VentilgroB3e abhingt.

Abbildung 3.10 zeigt exemplarisch fiir einen Nennleistungspunkt eines Vierzylindermotors, wie
sich durch eine Kombination von getaktetem Hubventil und konstantem Bypass der Massen-
strom iiber die Ventile im Pulsationserzeuger im Vergleich zum Verbrennungsmotor verhilt. Die
Summe aus Bypassmassenstrom und dem Massenstrom iiber die Hubventile ergibt in guter Ni-
herung den aufsummierten Massenstrom iiber die Ventile im Verbrennungsmotor.

kg
S

summierter Ventilmassenstrom rita av / =

0,5

—— Motormodell —— PE-Hubventile —— PE-Bypass --- Summe PE

0,4 |

0,3 |
0,2 |

0,1 |

0 180 360 540 720

relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW

Abbildung 3.10: Kombination aus Hubventil und konstantem Bypass: Abgasmassenstrom iiber
die Auslassventile riip av (Vierzylindermotor,Nennleistung, ny = 5000 minfl), 1D-Simulation

Das Ventil in der Bypassleitung zur Regelung des Stromungsquerschnittes wird iiber ein elek-
trisch aktuiertes Hubventil realisiert. Der Hub wird eingeregelt, bis der Abgaspuls ausreichend

genau dargestellt ist.
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3.5 Ausfihrung des Pulsationserzeugers

In Abbildung 3.11 ist der Ventilkorper des Pulsationserzeugers im Querschnitt gezeigt.

Abgassammler, Kap. 3.8

Ventilkorper N
Bypass um ATL, Kap. 3.2
O, o} o :
Nockenwelle, Kap. 3.3.5 . C -e
ﬂ Wastegate | Gegendruckventil
Hubventil, Kap. 3.3.1 — i
© ﬁ * —D<—
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Kiihlkanile, Kap. 3.9 —Fe D urbine )
— ﬂ o e—Bypass Pulsationserzeuger, Kap. 3.4
i X
HeiB3gas von
Brennkammer4 L
o/~ Druckbehilter, Kap. 3.7

/)

Abbildung 3.11: Ventilkérper des Pulsationserzeugers, Schnittansicht

* Die Nockenwelle (Auslegung siehe Kapitel 3.3.5) wird von einem elektrischen Motor
angetrieben, welcher iiber eine Kupplung mit der Welle verbunden ist.

* Die Hubventile (Auslegung siche Kapitel 3.3.1, 3.3.2 und 3.3.3) werden von der Nocken-
welle iiber TassenstoBel aktuiert.

* Die Hubventile geben einen Stromungsquerschnitt im Gaspfad zwischen stationédrer Brenn-
kammer und Turbolader frei.

» Zwischen der Brennkammer und dem Ventilkorper muss ein Druckbehilter verbaut wer-
den. Der Druckbehilter dient der Ddmpfung der erzeugten Druckpulse stromauf des Pul-
sationserzeugers, da starke Druckschwingungen nach der Brennkammer zum Erléschen
der Brennerflamme fithren konnen (Kapitel 3.7).

* Das Abgasleitungsvolumen zwischen den Ventilen und dem Turbinenvoluteneintritt hat
Einfluss auf die Abgaspulsation und wurde in Kapitel 3.3.4 untersucht.

* Ein zusitzlicher Bypass um den Pulsationserzeuger herum ist vorgesehen. Der Bypass
bringt einen weiteren Freiheitsgrad bei der Einstellung des Betriebspunktes (Kapitel 3.4).

* Die erzeugten Abgaspulsationen werden durch einen Abgassammler zum Priifling gelei-
tet. Die Geometrie des Abgassammlers wird optimiert, um die dem Abgaspuls iiberlager-
ten Druckschwingungen stromauf des Priiflings zu minimieren (vgl. Kapitel 3.8).

* Die thermische Auslegung der Kiihlkandle im Ventilkérper des Pulsationserzeugers zum
Schutz aller mit Heigas beaufschlagten Komponenten wird in Kapitel 3.9 beschrieben.
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3.6 1D-Simulationsmodell des Pulsationserzeugers

Abbildung 3.12 zeigt schematisch den Aufbau des 1D-Simulationsmodells des Pulsationserzeu-
gers, welcher im stationidren Brennkammerpriifstand integriert wird.

Hubventile : | Druckregelventil 1 |

Ventilblock . pu | . pu

} v | 1 Iy |

Druckbehilter o S
— Abgassammler Verdichter e ‘
S ‘ (VPE) Turbine i ‘
| TBK : : i " " : :
T : - : : g
V' ' . : A

N oD wg @O
Brennkammer Y|
(Randbedingung) — PE-Bypass Turbinenbypass

Abbildung 3.12: Skizze des 1D-Simulationsmodells in GT-POWER

* Die Geometrien samtlicher Kanile und Behilter sind mittels Standardobjekten in GT-
POWER implementiert.

* Am Modelleintritt werden in der Brennkammer die Temperatur 7Tgk und der Druck pgk
aufgeprigt. Der Massenstrom ritgk stellt sich entsprechend des Betriebspunktes ein.

« Fiir den Pulsationserzeuger werden die Ventilhubkurven, Offnungsquerschnitte und die
Nockenwellendrehzahl vorgegeben.

* Zur Abbildungen der Stromungszustinde im Abgaskriimmer werden Geometrien von Ab-
gassammlern vorgegeben, so dass ein Vergleich der verschiedenen Auslegungen und deren
akustisches Schwingungsverhalten untersucht werden kann (Kapitel 3.8).

* Das Durchflussverhalten der Bypasskanile und des Wastegates werden vereinfacht iiber
den Durchmesser einer Blende im Modell geregelt.

* Durchfluss- und Wirkungsgradverhalten von Turbine und Verdichter sind abhédngig vom
Druckverhiltnis und der Turboladerdrehzahl in Kennfeldern hinterlegt.

e Der iiber die Turbinenvolute entstehende Druckverlust ist bereits im Turbinenkennfeld
beriicksichtigt. Die Geometrien der Volute wird dennoch im Modell hinterlegt, da das
zusitzliche Volumen der Volute die Form der Druckpulse vor Turbine beeinflusst [2].

» Stromab der Turbine wird der Abgasgegendruck pa vorgegeben.

» Stromauf des Verdichters und stromab des Verdichtergegendruckventils wird der Umge-
bungszustand aufgeprigt (py = 1 bar, Ty = 25 °C). Die Einstellung des Verdichterbetrieb-
spunktes erfolgt iiber das Druckregelventil nach Verdichter.
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3.6.1 Simulation der Abgaspulserzeugung fiir verschiedene Motoren

Abbildung 3.13 zeigt den Druck vor Turbine fiir die betrachteten Motoren im LET-Lastpunkt
(links) sowie im Nennleistungspunkt (rechts) mit der Ventilhubkurve aus Tabelle 3.3 und den
nach Tabelle 3.2 optimierten Ventiloffnungsdauern Qyffen, imm bzw. den nach Abbildung 3.7 opt-

mierten Abgasleitungsvolumina Vk.

Druck v.T. / bar Druck v.T. / bar

Druck v.T. / bar

Alle hier betrachteten Motorbetriebspunkte konnen theoretisch mit dem erarbeiteten Konzept
des Pulsationserzeugers dargestellt werden. Die Abweichungen in der abfallenden Pulsflanke
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im Nennleistungspunkt des Dreizylindermotors werden im Kapitel 3.6.2 diskutiert.

Abbildung 3.13: Ubersicht der simulierten Abgaspulse fiir LET- und Nennleistungspunkt nach ei-
ner Anpassung von Ventiloffnungsdauer und Volumen des Abgasleitungssystems, 1D-Simulation

Druck v.T. / bar Druck v.T. / bar

Druck v.T. / bar
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3.6.2 Simulation mit getaktetem Bypassventil

Die Druckpulsation fiir Betriebspunkte nahe der Nennleistung wird bei Dreizylindermotoren
deutlicher durch den Ausschiebevorgang beeinflusst als bei Vierzylindermotoren (vgl. Abbil-
dung 3.13 und Kapitel 2.2.3). Ein Abbilden der Abgaspulse mit einem konstanten Bypass ist
nicht uneingeschriankt moglich (vgl. Abbildung 3.13). Zur besseren Darstellung der Pulse wird
der Bypass durch ein zweites Ventil mit zeitlich verinderlichem Offnungsquerschnitt modelliert.

Die fiir einen optimierten Druckpuls relevanten Parameter des zweiten Ventils sind der maximale
Offnungsquerschnitt, die Offnungsdauer sowie der Abstand zwischen dem Offnungsbeginn des
Hubventils und des Bypassventils. Die Offnungsdauer des Bypassventils bestimmt den minima-
len Druck insofern, dass sich dieser in Abhingigkeit vom SchlieBzeitpunkt des Bypassventils
und des Entleerungsvorganges im Volumen des Abgassystems einstellt. Abbildung 3.14 zeigt
die mit dieser Konfiguration und Regelung mogliche Abbildung der Druckpulsation im Nenn-

leistungspunkt des Dreizylindermotor mit 94 kW/L bei ny; = 5000 min~!.

7
g —— Hubventile mit getaktetem Bypassventil —— Motormodell
2 6 I Hubventile mit konstantem Bypassventil
&
Y
g 5
2
=
T4
=< Cay, ’-'-._ /l e
A .
Hubventil getaktetes Bypassventil
) /N /N
0 180 360 540 720

relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW

Abbildung 3.14: Abbildung des Ausschiebevorgangs beim Dreizylindermotor mit 94 kW/L im
Nennleistungspunkt bei 7y = 5000 min~! mit getaktetem Bypassventil, 1D-Simulation

Die Untersuchungen haben gezeigt, dass theoretisch eine Darstellung des Druckverlaufes inklu-
sive des Ausschiebevorgangs moglich ist. Dazu ist ein getaktetes Bypassventil mit zeitlich ver-
dnderlichem Querschnitt erforderlich. Es bietet sich an die Nockenwelle des Pulsationserzeugers
als Taktgeber zu nutzen. Als Ventiltyp kommen unter anderem konventionelle Hubventile oder
Drehschieberventile wie in [4] oder [7] in Betracht. Der Entwicklungsaufwand insbesondere fiir
Drehschieberventile wird als sehr hoch angesehen.

Die Umsetzung eines getakteten Bypassventils wird zunéchst nicht weiter verfolgt da der Fokus
auf Betriebspunkte mit hoheren Pulsationskennziffern ¥}, gelegt wird (LET-Betriebspunkte, vgl.
Kapitel 2.2.3).
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3.7 Volumenvariation des Druckbehalters am Einlass des
Pulsationserzeugers

Der Druckbehilter stromauf des Pulsationserzeugers dient dazu, den Druck vor den geschlos-
senen Ventilen moglichst konstant zu halten (Pufferspeicher), vor allem aber dazu die durch
Offnen und SchlieBen der Ventile entstehenden Druckpulsationen stromauf des Pulsationser-
zeugers zu dampfen. Dies ist erforderlich, um die Flammstabilitdt innerhalb der Brennkammer
zu gewihrleisten. Die Vorauslegung des Druckbehilters erfolgt nach einer einfachen Abschiit-
zung und wird mittels 1D-Simulation iiberpriift.

Die Druckamplitude im Druckbehilter A ppp entsteht durch die Entleerung des Druckbehilters
bei offenen Ventilen und den anschlieBenden Druckaufbau durch Befiillung des Druckbehilters
bei geschlossenen Ventilen durch den nidherungsweise konstanten Massenstrom der Brennkam-
mer. Die Druckamplitude A ppp wird in Abhéngigkeit der pro Druckpuls vor Turbine iiber die
Ventile geforderten Masse mpys, dem Volumen des Druckbehilters Vpg und der Temperatur des
Fluids im Druckbehilter Tpg = T,pg wie folgt abgeschitzt:

APDB = PDB,max — PDB,min ~ Mpyls - I# (3.17)

DB

Dabei wird die Luft vereinfacht als ideales Gas betrachtet. Es wird ersichtlich, dass die Amplitu-
de der Druckschwingung im Druckbehilter mit steigendem Behiltervolumen bei konstanter ab-
gestromter Masse sinkt. Mittels einer Parameterstudie wird untersucht, ab welchem Behiltervo-
lumen keine signifikante Abnahme der Druckamplituden vorliegt, wobei Behiltervolumina bis
25 L beriicksichtigt werden. Aus Gleichung 3.17 wird ersichtlich, dass die Druckamplitude mit
steigender Abgastemperatur 7ypg zunimmt. Da die Brennkammer bei bis zu Typg max = 1200 °C
betrieben werden kann, wird diese Temperatur fiir eine Abschédtzung nach oben verwendet. Als
Randbedingungen fiir Nockenwellendrehzahl und Massenstrom werden die Werte aufgepragt,
die zur Abbildung des Druckpulses im LET-Betriebspunkt des 66 kW/L Dreizylindermotors
(vgl. Tabelle 2.1) erforderlich sind (rp = 2000 min~ !, npg = 3000 min~!, mgg = 0,05 1%).

Abbildung 3.15 a) zeigt die mit Gleichung 3.17 abgeschitzte und die mittels 1D-Modell be-
rechnete Druckamplitude im Druckbehilter vor dem Pulsationserzeuger, aufgetragen iiber dem
Behiltervolumen. Mit steigendem Behéltervolumen ist ein asymptotischer Verlauf der Behil-
terdruckdifferenz erkennbar. Eine Steigerung des Behiltervolumens iiber 15 L bewirkt keine
nennenswerte Reduktion der Schwingungsamplituden. Bei Vpg = 15 L kann eine Druckam-
plitude von noch Appp ~ 0,35 bar erwartet werden, was zu keiner kritischen Instabilitit des
Brennkammerbetriebs fiihrt. Das Behéltervolumen wird zu Vpg = 15 L gewihlt.

Abbildung 3.15 b) zeigt die Gestaltung des Druckbehilters. Der Durchmesser dpg ist durch den
Bauraum unter dem Ventilblock begrenzt. Es ergibt sich ein Behéltervolumen von Vpp ~ 14,5
L.
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Abbildung 3.15: Druckamplitude A ppg im Druckbehilter vor dem Pulsationserzeuger in Abhén-
gigkeit des Behiltervolumens im LET-Betriebspunkt des Dreizylindermotors mit 66 kW/L

3.8 Geometrievariation des Abgassammlers nach Pulsationserzeuger

Beim konventionellen Verbrennungsmotor wird der Ladungswechsel durch Reflexionen der von
den Auslassventilen ausgehenden Druckwellen an allen Veridnderungen des Rohrquerschnitts im
Abgastrakt beeinflusst. Dabei haben die zuerst auftretenden Reflexionen an motornahen Bautei-
len (Zusammenfiihrungen der Abgaskriimmerrohre) die gro3ten Auswirkungen. Zeitgleich wird
durch diese Reflexionen auch die Ordnungs- bzw. Frequenzzusammensetzung der Druckschwin-
gungen im Abgastrakt signifikant beeinflusst [17].

Im Gegensatz zum herkdmmlichen Verbrennungsmotor 6ffnen und schlieBen beim hier erarbei-
tenen Konzept des Pulsationserzeugers alle acht Auslassventile gleichzeitigt. Folglich werden
acht Druckwellen zeitgleich erzeugt, welche sich je nach Auslegung des Abgaskriimmers addie-
ren oder gegenseitig ausloschen konnen.

Im Rahmen der Vorauslegung der Abgaszusammenfiihrung fiir den Pulsationserzeuger ist eine
Untersuchung von verschiedenen Abgassammlerauslegungen mittels 1D- und 3D-CFD-Modellen
durchgefiihrt worden. Dazu ist in Abbildung 3.16 der Druck vor Turbine p,t fiir verschiedene
Abgassammlergeometrien bei einem konstanten Abgasmassenstrom von rigg = 0,05 k?g und
einer Abgastemperatur von Tgg = 600 °C ausgewertet. Der Betriebspunkt hat eine Pulsfrequenz
von fpys = 60 Hz, was nach Gleichung 3.8 z.B. einem Teillastbetriebspunkt eines Vierzylin-
dermotors bei ny = 1800 min~! entspricht. Als Referenz ist der mit GT-Power berechnete Ab-
gaspuls eines Teillastbetriebspunktes des Vierzylindermotors mit 80 kW/L (vgl. Tabelle 2.1)

gezeigt.
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Abbildung 3.16: Untersuchung des akustischen Verhaltens in der abfallenden Druckpulsflanke
des Drucks vor Turbine pyt bei einer Pulsfrequenz von fpys = 60 Hz fiir verschiedene Abgas-
sammlergeometrien, 3D-CFD-Simulation
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* Bei dem fiir den Vierzylinderverbrennungsmotor mit einer Ziindfolge von 1-3-2-4 ausge-
fiihrten Abgaskriimmer sind iibergeordnete Druckschwingungen in der abfallenden Druck-
pulsflanke nicht oder nur in sehr geringem Mal3e erkennbar.

* Variante 1 verursacht eine iibergeordneten Druckschwingung von Ap ~ 200 mbar, was
zum einen auf das groBe Volumen, die asymmetrische Kanalanordnung und die deutlich
unterschiedlichen Lauflangen zuriickzufiihren ist.

* Variante 2 weist dhnlich hohe iibergeordnete Druckschwingungen wie Variante 1 auf, was
im wesentlichen auf das hohe Volumen zuriickzufiihren ist, da sich die Lauflangen nicht
stark voneinander unterscheiden.

* Im Kollektor mit asymmetrischer Kanalfithrung der Variante 3 sind trotz eines kleineres
Volumens die grof3ten iibergeordneten Druckschwingungen von A p ~ 250 mbar zu beob-
achten, was vermutlich auf die stark unterschiedlichen Lauflingen zuriickzufiihren ist.

* Der Kollektor mit symmetrischer Kanalfiihrung in Variante 4 zeigt mit Ap < 50 mbar
nur kleine iibergeordnete Druckschwingungen, was auf das kleine Volumen und auf die
kleinen Lauflingen zuriickzufiihren ist.

Aus fertigungstechnischen Griinden wird aus Variante 4 die schweilbare Geometrie (Variante 5)
abgeleitet. Dazu wird das Sammelvolumen rechteckig ausgefithrt und zum Kriimmeraustritt hin
flieBend in eine runde Geometrie tiberfiithrt. Das Volumen des Abgassammlers kann dadurch auf
Vk ~ 0,78 1 reduziert werden. Die Grenzwerte der Lauflingen betragen /g min ~ 118 mm und
Ik max =~ 221 mm, was sich nur noch durch eine Gusskonstruktion oder als ein 3D-gedrucktes
Bauteil weiter reduzieren lieBe.

* Variante 5 hat durch nochmals reduzierte Lauflingen ein kleines Volumen, was die iiber-
geordneten Schwingungen weiter auf A p < 30 mbar reduziert.

* Es ldsst sich feststellen, dass eine als Kollektor ausgefiihrte Abgassammlergeometrie mit
symmetrischer Kanalfiihrung, kleinem Volumen und kleinen Laufldngen fiir den Betrieb
des Pulsationserzeugers am geeignesten ist.

Am Pulsationserzeuger mit acht gleichzeitig 6ffnenden Ventilen und zeitgleicher Durchstro-
mung aller Leitungen zeigt sich eine stirkere Schwingung um Ap als am realen Motor mit
zeitlich versetzter Ziindfolge. Um dieses Verhalten besser zu verstehen werden die Druckpulse
von Motor und Pulsationserzeuger mit einer FFT-Analyse des Druckverlaufs vor der Turbine
weiter untersucht. In Abbildung 3.17 sind die Ergebnisse der FFT-Analyse fiir den berechneten
Druckverlauf im Vierzylindermotor bei ny = 1800 min~! in Teillast ( fputis = 60 Hz) und der
Abgassammlervariante 5 im Pulsationserzeuger gezeigt.
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Abbildung 3.17: Frequenzanalyse der Druckschwingung im Abgassammler fiir die ersten acht
Ziindordnungen (60 bis 480 Hz) bei einer Pulsfrequenz von fpys = 60 Hz

» Mit steigender Ziindordnung ist eine sinkende Druckamplitude erkennbar, wobei die grof3-
ten Amplituden erwartungsgemaif3 mit der ersten Ziindordnung auftreten.

* Ab der zweiten Ziindordnung sind die Druckamplituden im Abgassammler Variante 5 des
Pulsationserzeugers hoher als am Motor.

* Bei der dritten und auch bei der fiinften Ziindordnung ist die Druckamplitude am Pulsati-
onserzeuger grofler im Vergleich zur jeweils vorherigen Ordnung.

Die in Abbildung 3.16 erkennbaren iiberlagerten Schwingungen in der abfallenden Druckflanke
sind einerseits auf die Geometrie des Abgassammlers zuriickzufiihren und andererseits auf den
pinzipbedingten Unterschied in der Durchstromung der Rohrleitungen und den dadurch unter-
schiedlichen Einfluss der Reflexionsstellen. Wihrend beim Motor eine zeitlich versetzte Ziind-
folge die Durchstromung der einzelnen Rohrleitungen bestimmt, werden am Pulsationserzeuger
alle Leitungen zeitgleich durchstromt. Abbildung 3.17 zeigt, dass die Amplituden der ersten bei-
den Ziindordnungen (hier 60 Hz und 120 Hz) gut iibereinstimmen. Ab der dritten Ziindordnung
kommt es zu Abweichungen in der Druckamplitude. Dies muss im Rahmen der Bewertung ex-
perimenteller Ergebnisse beriicksichtigt werden.

Das gesamte Abgasleitungsvolumen zwischen Ventilen und Turbinenvoluteneintritt betrdgt im
aktuellen Entwicklungsstand inklusive dem Abgassammler Vx = 2,1 L, da zusitzliche Bauteile
zwischen Abgassammleraustritt und Turbineneintritt verbaut werden miissen (Y-Stiicke fiir die
Zusammenfiihrungen der Leitungen des Pulsationserzeuger-/ und Turbinen-Bypass).
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3.9 Thermische Auslegung des Ventilkérpers

Fiir eine hohe Lebensdauer des Ventilkorpers und dessen Komponenten ist die iiber das Heif3gas
eingebrachte Wirmemenge iiber den Kiihlwasserkreislauf abzufiihren, wobei dies im Zielkon-
flikt mit einer moglichst hohen Heiflgasaustrittstemperatur nach Pulsationserzeuger steht. Die
Auslassventile sind im gedffneten Zustand durch ihre Position innerhalb des Hei3gasmassen-
stromes besonders hohen thermischen Belastungen ausgesetzt.

Nach [30] wird der groBte Teil der brennraumseitig zugefiihrten Wirme iiber den Ventilsitz ab-
gefiihrt. Nur wihrend der Phasen, in denen die Auslassventile geschlossen sind, kann die Wirme
aus den Ventilen iiber die Ventilsitzringe abgefiihrt werden.

Die in Kapitel 3.3.6 beschriebenen Ventilsteuerzeiten haben gezeigt, dass die Phasen ,,Auslass-
ventil geschlossen® beim Pulsationserzeuger ldnger als beim klassischen Verbrennungsmotor
sind. Tabellen 3.4 und 3.5 fiihren fiir den klassischen Verbrennungsmotor und fiir den Pulsati-
onserzeuger am Beispiel der Pulsfrequenzen fpy s = 33,3 Hz und fpys = 66,7 Hz auf, wie gro3
der Anteil der Phase "Ventil geschlossen" an einem Motorzyklus von 720 ° KW ist.

Tabelle 3.4: Anteil der Phase "Ventil geschlossen* am Motorzyklus von 720 °KWy; beim klas-
sischen Verbrennungsmotor mit einer Ventiloffnungsdauer von A Offen, immm = 180 °KWy bei
ny = 2000 min~! und nyp = 4000 min~!

fpus Motordrehzahl ~ Zyklusdauer Offnungsdauer Ventil offen  Ventil geschlossen

Hz ny inmin~' #9 KWy IS 1180 °KWy 1N S in % in %
33,3 2000 0,06 0,015 25 75
66,7 4000 0,03 0,008 25 75

* Am Verbrennungsmotor ist die Linge der Phase "Ventil geschlossen" unabhiingig von der
Zylinderanzahl z und der Motordrehzahl ny; und ausschlieBlich abhingig von der Ventil-
offnungsdauer A Offen, 1mm M-

* Jedes Auslassventil wird in einem Motorzyklus von 720 ° KWy nur einmal geoffnet.

Tabelle 3.5: Anteil der Phase "Ventil geschlossen® am Motorzyklus von 720 °KWy beim Pulsati-
onserzeuger mit einer Ventiloffnungsdauer von A Offen, 1mm,pE = 50 "N'WpE fiir die Betriebspunkte

aus Tabelle 3.4
frus Nockenwellendrehzahl ~ Zyklusdauer  Offnungsdauer Ventil offen  Ventil geschlossen
Hz npg In min ! 1720 °KWy; 1N S 150 oNWp 1D S in % in %
33,3 4000 0,06 0,008 13,8 86,2
66,7 8000 0,03 0,004 13,8 86,2
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* Die Pulsfrequenz fpys bzw. die Nockenwellendrehzahl npg hat keinen Einfluss auf die
Linge der Phase "Ventil geschlossen" am Pulsationserzeuger.

* Die Nockenwelle am Pulsationserzeuger dreht pro Abgaspuls einmal um 360 °NWpg wo-
bei alle Ventile gleichzeitig 6ffnen.

* Nach Gleichung 3.8 6ffnen die Ventile beispielsweise zur Abbildung eines Vierzylinder-
motorzyklus von 720 °KW)y; vier mal so oft wie am Verbrennungsmotor (Vierzylinder-
motor z = 4) innerhalb der Gesamtzeit von 1720 °kw,; -

* Die Wirmeabfuhr aus den Auslassventilen iiber den Ventilsitzring in den Kiihlmittelkreis-
lauf ist aufgrund der kurzen Ventiloffnungsdauer von nur 50 °NWpg und der damit ldinge-
ren Phase "Ventil geschlossen" am Pulsationserzeuger vergleichsweise grofier.

* Am Pulsationserzeuger entfillt die kithlende Ladungswechselphase.

Im Rahmen einer Voruntersuchung zum thermischen Verhalten des Pulsationserzeugers bei Be-
aufschlagung mit Heiflgas sind CAE-Simulationen durchgefiihrt worden.

In einem ersten Schritt wurde mittels 3D-CFD-Simulation das Durchflussverhalten des Kiihl-
wassermantels so optimiert, dass fiir einen minimalen Kiihlwasserdurchsatz von VKw,min =

30 ﬁ keine Totwassergebiete auftreten. In einem zweiten Schritt wird das thermische Ver-

halten untersucht.

Fiir eine konservative Abschitzung werden mit 7gg max = 1200 °C die maximal mdglichen
Brennkammertemperaturen angesetzt. Dieses Temperaturniveau wird fiir eine Abschitzung zur
sicheren Seite auch am Pulsationserzeugeraustritt angenommen. Die Kiihlwasserrandbedingun-
gen entsprechen Tixw = 60 °C bei einem Volumenstrom von Viw = 100 ﬁ Abbildung 3.18
zeigt die sich bei diesen Randbedingungen einstellenden Wandtemperaturen im Ventilkorper.

Oberflichentemperatur Bauteil
Tin°C \
_>\
1200
1100 111 I 1011
1000 :

900
800
700
600
500
400
300
200
100

TVSR,max =320°C

Heiflgaseinlass
TBK,max = 1200 °C

Abbildung 3.18: CAE-Simulation zur Abschiitzung der maximalen Ventilsitzringtemperaturen bei
Tex = 1200 °C, Txw = 60 °C und Vkw = 100 ﬁ (innen liegendes Ventil)

3.9
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Fiir aktuell ausgelegte Verbrennungsmotoren werden maximale Ventilsitztemperatur von bis zu
Tysr max = 320 °C akzeptiert. Dieser Wert kann am Pulsationserzeuger bei maximaler Brenn-
kammertemperatur nur durch einen Kiihlwasserdurchsatz von Viw = 100 ﬁ gehalten werden.
Betrachtet werden hierbei die innenliegenden Ventile, da diese thermisch stdrker beansprucht
werden und daher hohere Temperaturen zu erwarten sind als bei den dufleren Ventilen.

Fiir die in dieser Arbeit angestrebten experimentellen Untersuchungen sind keine maximalen
Brennkammertemperaturen erforderlich, so das eine weitere CAE-Simulation fiir 7Tgx = 700 °C

bei Txw = 60 °C bei einem Volumenstrom von Vikw = 30 ﬁ durchgefiihrt wird. Der Wirme-

ibergangskoeffizient der Abgaskanalwinde wurde mittels quasi-stationdrer 3D-CFD-Simulation
bestimmt und liegt in Abhingigkeit der Position der Oberflache im Gaspfad zwischen 400 und

800 % bei einem Kiihlwasserdurchsatz von Vkw = 30 ﬁ bei Txw = 60 °C und einem Heil3-

gasdurchsatz von riyg = 0,2 1% bei Tyg = 700 °C.

Die Ergebnisse der Wandtemperaturen fiir ein innen liegendes Ventil sind in 3.19 dargestellt.

Oberflichentemperatur Bauteil
Tin°C \

700
650
600
350

Tysr,cae = 200 °C

Heiflgaseinlass
Tk = 700 °C

Abbildung 3.19: CAE-Simulation zur Abschitzung der Ventilsitzringtemperatur bei Tpx =
700 °C, Txkw = 60 °C und Vkw = 30 ﬁ (innen liegendes Ventil)

Fiir die innenliegenden Ventile zeigt die Simulation eine Ventilsitzringtemperatur von 7ysr cAE =
200 °C. Mit den erforderlichen Randbedingungen fiir die geplanten Experimente sind folglich
keine kritischen Ventilsitzringtemperaturen zu erwarten.

Die Simulationen werden anhand von Messungen validiert. Ein Thermoelement wird mit einem
Millimeter Abstand zum Ventilsitzring (Tvsr, 1mm Mess) in den Ventilkorper eingesetzt. Das Ein-
setzen eines Thermoelementes wird aus praktischen Griinden am auen liegenden Ventil durch-
gefiihrt. Daher ist in Abbildung 3.20 das Simulationsergebnis fiir das aulen liegende Ventil ge-
zeigt. Um die Simulationsergebnisse anhand der Messergebnisse zu validieren, ist in Abbildung
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3.20, rechts, zusitzlich eine Auswerteebene im Abstand von einem Millimeter zum duferen
Rand des Ventilsitzrings dargestellt.

Oberflichentemperatur Bauteil
T in °C

Tysr,cag = 190 °C Tvsr,imm,caE = 130 °C

Abbildung 3.20: CAE-Simulation zur Abschitzung der Ventilsitzringtemperatur bei Tgg =
700 °C, Txw = 60 °C und Vikw = 30 = (auBen liegendes Ventil)

min
Die Simulationsergebnisse in Abbildung 3.20 zeigen, dass die Temperaturen am aulen liegen-
den Ventilsitzring bei maximal Tysr cag = 190 °C liegen, damit 10 °C niedriger als am inneren
Ventil. Die Auswerteebene mit einem Millimeter Abstand zum Ventilsitzring zeigt eine Materi-
altemperatur von Tysr, 1mm,cAE = 130 °C.

In Abbildung 3.21 ist die im Abstand von einem Millimeter zum dufleren Rand des Ventilsitzring
gemessene Materialtemperatur 7Tysr imm Mess b€l einer HeiBgaseintrittstemperatur von Tgg =
700 °C im Vergleich zu den Simulationsergebnissen dargestellt. Die Kiihlwasserrandbedingung
wurde withrend der Inbetriebnahmephase auf Viw = 30 L bei Txw = 60 °C festgelegt.

min

1000 _ - -
900 | B 7 | E e E‘ 4
800 | B 7r — = i =y o) k=
¥ 700 | [ Tysrcae |
\;5 600 | lTVSR,lmm,CAE
§ 500 lTVSR,lmmMess ’
R 1 e
£ TVsR max
S 300 |
200
I 1 Al -—
0| N

Messposition Tysr,1mm,Mess

Abbildung 3.21: CAE-Simulation und Messung der Temperatur 7ysg im Bereich des Ventilsitz-
rings bei Tgx = 700°C, T = 60 °C und Vgw = 30 -

min

Die gemessene Materialtemperatur betrigt hier bei gleichen Randbedingungen wie in der Simu-
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lation (Tgg = 700°C, T = 60 °C und Vxw = 30 L) Tysr, imm Mess = 130 °C. Der gemessene

min
Wert stimmt mit den Simulationsergebnissen iiberein.

Die Messungen und auch die nach oben abschitzende CAE-Simulation zeigen, dass fiir die im
Rahmen dieser Arbeit angestrebten HeiB3gastemperaturen von Tgg = 700 °C keine iiberkriti-
schen Bauteiltemperaturen am Ventilsitzring zu erwarten sind. Fiir zukiinftige Untersuchungen,
bei denen hohere Heil3gastemperaturen von Tgg > 700 °C angestrebt werden, konnen die Kiihl-
wasserrandbedingungen auf Txw = 90 °C angehoben werden, um den Zielkonflikt zwischen
niedrigen Bauteiltemperaturen und hohen Turbineneintrittstemperaturen am Pulsationserzeuge-
raustritt weiter auszureizen. Es ist ausreichend Abstand zur maximal akzeptierten Ventilsitzring-
temperatur von Tysr max = 320 °C vorhanden.



4 Experimentelle Methoden

4.1 Vorbereitung der Versuchstrager und Messtechnik

Als Versuchstriger fiir die Messungen am Thermodynamikpriifstand (Motorpriifstand) wird ein
1,0 L Dreizylinder 4-Takt DI-Ottomotor mit 66 kW/L eingesetzt (sieche Tabelle 2.1, Indizesde-
finition nach [34]), der mit einem einflutigen Abgasturbolader mit elektrisch aktuiertem Wa-
stegaste ausgertiistet ist (siche Tabelle 4.1). Neben der Standardmesstechnik fiir Thermodyna-
mikuntersuchungen verfiigt der Versuchstriger zusitzlich iiber transiente Druckaufnehmer in
der Turbinenvolute und im Abstromgehduse der Turbine. Dies ermoglicht eine hochaufgeloste
Erfassung der Druckpulsationen im Abgastrakt.

Tabelle 4.1: Uberblick iiber die wesentlichen Turboladermerkmale

Merkmal Wert Merkmal Wert
Hersteller BWTS Ladedruckregelung Wastegate
dy/dy 27,4/36,4 mm Aktuator elektrisch
ds/dg 31/252mm Kiihlung des Lagergehiuses Ja
Turbinenvolute Einflutig Lagertyp Gleitlager

Zur Quantifizierung der Bewegung des Wastegates wird ein Laservibrometer zur Schwingungs-
detektion eingesetzt. Das Laservibrometer erfasst Kenngrolen von mechanischen Schwingun-
gen oder transienten Bewegungsvorgingen nach dem Prinzip des Heterodyne-Interferometers.
Zur Schwingungsmessung wird ein Laserstrahl auf das Messobjekt gerichtet und von dort zu-
riickgestreut. Die Geschwindigkeits- bzw. Wegamplitude eines schwingenden Messobjekts be-
wirkt aufgrund des Dopplereffekts eine Frequenz- bzw. Phasenmodulation des Laserlichts. Diese
Modulation wird in der Signalverarbeitungseinheit in eine Geschwindigkeitsinformation und ein
Wegsignal gewandelt [36], welche die Bestimmung der relativen Bewegung des Wastegatede-
ckels erlauben.

Fiir die Untersuchungen der Wastegatebewegung am Brennkammerpriifstand mit Pulsationser-
zeuger wird eine Hochgeschwindigkeitskamera eingesetzt. Fiir eine verbesserte Lichtausbeute
wird eine LED Kaltlichtquelle eingebracht. Die Kamera ermoglicht Aufnahmen von bis zu 1000
Bildern pro Sekunde und ist dafiir iiber ein Endoskop auf die Seitenansicht des Wastegatedeckels
fokussiert. Mit dieser Ausrichtung wird die Bewegung des Wastegatedeckels erfasst. Endoskop
und Lichtquelle werden iiber gekiihlte Sonden in einem Adapter in Position gehalten. Der kom-

4.1
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pakte Adapter ist zwischen Turbinenabstromgehéduse und Katalysator verbaut. Abbildung 4.1
zeigt den Versuchstriger am Motorpriifstand.

Optischer Zugang
Laservibrometer

Endoskop
Hochgeschw.-Kamera

Adapter zur
Sondenaufnahme

Druckaufnehmer LED Kaltlichtquelle

Abbildung 4.1: Untersuchung des Versuchstriagers am Motorpriifstand

Zur Messung der Wellenbahn des Turboladerlaufzeugs sind im Verdichtergehiduse um 90° ver-
setzt zwel Abstandssensoren eingebaut. Diese sind auf die speziell gefertigte Verdichterrad-
mutter mit Rundlauf (vgl. Abbildung 4.2) gerichtet und messen superpositioniert die radiale
Position des Verdichterendes, sodass die aus der Rotation entstehenden Kreisbahnen (Wellen-
bahnen) quantifiziert werden konnen. Die x-Richtung beschreibt die vertikale Auslenkung, die
y-Richtung die horizontale Auslenkung.

. _

Verdichterradmutter:

Rundlauf Sechskant

| A

J/ 1

1 F - Sensor

Abbildung 4.2: Ausrichtung der Abstandssensoren zur Quantifizierung der Wellenbahnen

Die Sensoren arbeiten als beriihrungslose induktive Wegsensoren (Wirbelstromtechnologie). Sie
sind dazu in der Lage Abstandsidnderungen mit einer Auflosung von maximal 0,02 um zu er-
fassen. Die maximale Messfrequenz der eingesetzten Sensoren, die ein zur Abstandsidnderung
proportionales Spannungssignal ausgeben, liegt bei 100 kHz. Fiir die Untersuchungen dieser
Arbeit wurde die Nachbearbeitung der Daten mit der Software ArtemiS der HEAD acoustics
GmbH durchgefiihrt. Mit einer Abtastrate von f = 100 kHz wird eine Spektrumsgrofe von
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214 = 16384 realisiert. Die Dimensionen des verwendeten Hanning-Fensters zur FFT wurden zu
81 % Uberlappung, A f = 6,1 Hz und At = 31 ms gewihlt.

4.1.1 Entwicklung eines Verfahrens zur Bestimmung der WG-Deckelbewegung mit Daten
einer Hochgeschwindigkeitskamera

HS-Kamera Video Bildpaare 2D Oberflichenbewegung

WG 2° gebffnet

® Bildaufnahme mit Bildrate von 1 kHz

m Kreuzkorrelation von Bildpaaren zur
Bestimmung der 2D-Bewegung der
WG-Deckeloberflache (relativ zur
ersten Aufnahme)

Abs. Verschiebung (x) / px1
S

B Zwei relevante Bildbereiche: 10

- WG-Sitz 0 01 02 03 04 05
Zeit/s

- WG-Deckel

Abbildung 4.3: Methodik zur Bestimmung der WG-Deckelbewegung

Die Hochgeschwindigkeitskamera nimmt Videosequenzen mit einer Bildrate von 1 kHz fiir mehr
als zwei Sekunden auf. Fiir jedes Bild der Videosequenz werden zwei Bereiche identifiziert, von
denen einer den WG-Sitz und der andere die Oberfliche des offenen WG-Deckels enthilt (vgl.
Abbildung 4.3, links). Die Bildqualitit erlaubt es einem MATLAB-Algorithmus, die Bewegung
mehrerer Punkte in den beiden Bereichen auf der Oberflaiche der WG-Teile zu verfolgen, in-
dem Bildpaare aufeinander folgender Frames verwendet werden. Fiir jeden Bereich kann eine
Bewegung iiber die Zeit berechnet werden, indem die iiber Kreuzkorrelationen berechneten Ge-
schwindigkeitsvektoren fiir jeden Punkt auf den Bereichen integriert werden. Um am Ende eine
absolute Bewegung zu erhalten, werden die realen Objektabmessungen als Referenz herange-
zogen (vgl. Abbildung 4.3, rechts). Um die Bewegung des WG-Deckels relativ zur Bewegung
des Turboladers (WG-Sitz) zu bestimmen, miissen beide Bewegungen rechnerisch beriicksich-
tigt werden. Das Ergebnis ist die absolute 2D-Oberflichenbewegung (x- und y-Richtung) in mm
iber der Zeit. Aufgrund der hohen Bildrate der Kamera kann ein FFT-Algorithmus verwendet
werden, um die Amplitude der Bewegung iiber dem Frequenzspektrum darzustellen.

4.2
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4.2 Durchgeflihrte Experimente am Motorprifstand und Pulsationserzeuger

Um die Ubertragbarkeit von mechanischen Untersuchungen vom Motorpriifstand auf den Brenn-
kammerpriifstand mit vorgeschaltetem Pulsationserzeuger zu bewerten, werden eine Reihe von
Experimenten an beiden Priifstinden durchgefiihrt. Der Fokus der durchgefiihrten mechanischen
Untersuchungen liegt auf der durch die Abgaspulsation verursachten Bewegung des Wastega-
tedeckels. Dabei wird der Druck vor der Turbine p,T, welcher durch den Wastegatekanal auf
den Wastegatedeckel wirkt, als die relevanteste treibende Grofle der Abgaspulsationen angese-
hen. Der Fokus liegt auf Betriebspunkten, in denen die Pulsationskennziffer ¥, hohe Werte hat,
da die Anregung des WG-Deckels durch die Abgaspulse hier als am kritischsten angenommen
wird. Wie in Kapitel 2.2.4 gezeigt ist dies im Bereich des LET der Fall, so dass im folgenden
Betriebspunkte bei einer Motordrehzahl von ny; = 2000 min~! und Lasten von Pme = 10 bar bis
Pme = 20 bar (LET) untersucht werden.

4.2.1 Quantifizierung der Wastegate-Bewegung mit optischen Methoden

Zusitzlich zum Turbolader mit Wastegate im Serienzustand werden folgende Variationen unter-
sucht, siehe auch Abbildung 4.4:

* VergroBerung des Auges zur Aufnahme des Wastegateverstellhebels um ein hundertstel
mm auf der Seite des Wastegatedeckels

* Entfernen der Oktopusfeder zur Destabilisierung des Wastegatedeckels gegeniiber dem
Wastegatverstellhebel

* Umbau auf einen pneumatischen Steller eines vergleichbaren Turboladers (nur Pulsations-
erzeuger)

* Massentrigheitsvariation der Aktuatorstange beim pneumatischen Steller in 30 g Schritten
(nur Pulsationserzeuger)

Der Wastegateoffnungswinkel wird vor den Versuchen in verschiedenen Positionen gemessen
und mit einem Signalausgang des Aktuators korreliert. Damit kann der Winkel bei den Versu-
chen mit Pulsationserzeuger analog zu den Motorbetriebspunkten am Motorpriifstand eingere-
gelt werden. Dabei 6ffnet sich das Wastegate bei nyy = 2000 min~' im LET bei ppe = 20 bar
um Owg = 1°, bei pme = 15 bar um awg = 2,1° und bei ppe = 10 bar um awg = 3°.

Bei Messungen mit dem Pulsationserzeuger ist es moglich, den Wastegatedffnungswinkel un-
abhingig von den motorischen Randbedinungen auf einen beliebigen Winkel owg pg 7# 0w M
einzustellen. Im Betriebspunkt np; = 2000 min~! bei Pme = 15 bar werden daher Untersuchun-
gen bei einem Offnungswinkel von awg pe = 8° # awgm = 2,1° . durchgefiihrt.
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(a) Serienwastegate (b) Feder entfernt (c) Pneumatikaktuator mit zusétzlichen Massen

(d) Spiel in der Aufnahme der WG-Stange vergrofert

Abbildung 4.4: Hardwarevariation fiir die Quantifizierung der WG-Bewegung am Motorpriifstand
(a, b, d) und mit Pulsationserzeuger (a, b, c, d)

4.2.2 Bestimmung der Wellenbahnen des Turboladerlaufzeugs

In Turboladern im Automobilbereich werden vielfach Gleitlager mit rotierenden Schwimmring-
lagern (Lagerbuchsen) zur radialen Lagerung des Turboladerlaufzeugs eingesetzt.

Vorteile der schwimmenden Buchse gegeniiber einer feststehenden Buchse ist eine hohere Damp-
fungswirkung aufgrund des zusitzlichen Olfilms zwischen der Gehiusebohrung und der Lager-
buchse. Dadurch sind hohere Rotationsgeschwindigkeiten im Vergleich zu einer feststehenden
Buchse moglich, auerdem sind der Wuchtaufwand und die Reibungsverluste geringer [3].

Wihrend der Rotation des Laufzeugs bilden sich zwei Ol-Filme aus (sieche Abbildung 4.5, links).
Der innere Ol-Film entsteht zwischen der Welle und dem inneren Schwimmring, der Lager-
buchse. Der #uBere Ol-Film befindet sich zwischen der Gehiusebohrung und der Lagerbuchse.
Die Ol-Filme beeinflussen die Rotorstabilitit und damit die Form der Wellenbahnbewegung des
Laufzeugs.

Durch die Rotation des Laufzeugs wird die Welle und das Lager zu Schwingungen angeregt,
welche unter anderem durch Unwucht, strukturellen Anregungen und Abgaspulsationen verur-
sacht werden. Die Schwingungsantwort des Rotors ergibt sich hauptsichlich aus einer Uber-
lagerung der harmonischen Anregung durch die Rotorunwucht mit den beiden subsynchronen
Komponenten, dem inneren und dem duBeren Olwirbel.
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Olzufuhr Kontaktkreis i Wellenbahn
Gehéusebohrung :

duBerer Olfilm
Schwimmring

(a) Gleitlager (b) Wellenbahnen

Abbildung 4.5: Schematische Darstellung der Olfilme in einem Gleitlager und Begriffdefinition
zur Wellenbahnbeschreibung nach [28]

Die Rotorunwucht verursacht Schwingungen in erster Ordnung (1x) der Wellendrehzahl. Die
selbsterregten Frequenzkomponenten (Olwirbel) haben irrationale Frequenzordnungen im Be-
reich von 0,25x...0,70x (innerer Olwirbel) und 0,1x...0,3x (duBerer Olwirbel). Bei hohen Rotor-
drehzahlen steigt die Temperatur des inneren Ol-Films stirker an als die Temperatur des duBeren
Ol-Films, da das Lagerspiel innen kleiner ist. Aus diesem Grund nimmt die Ringgeschwindigkeit
des Lagers mit steigender Rotordrehzahl ab und die Frequenz des inneren Olwirbels verringert
sich auf fast 25 % der Rotorfrequenz (0,25x). Die Frequenz des duBeren Olwirbels liegt unter
der des inneren Olwirbels. Es wird von ca. 10-30 % der Rotorfrequenz (0,1x) ausgegangen. Die
Frequenzordnungen der Olwirbel werden unter anderem von der Rotordrehzahl und der Oltem-
peratur beeinflusst [28], [41].

Die Umlaufbahn des Rotors ergibt sich hauptsédchlich aus den periodischen Schwingungen der
Unwucht und dem selbsterregten inneren und #uBeren Olwirbel in x- und y-Richtung. Der Ver-
lauf der inneren Schleifen der Rotorumlaufbahn (siehe Abbildung 4.5, rechts) zeigt, dass die
Rotorprizession ein Vorwirtswirbel ist, der die gleiche Drehrichtung wie der Rotor aufweist.
Die Einhiillende der Rotorumlaufbahn wird auch Grenzzyklus genannt, innerhalb dessen sich
die Position des Rotors stabilisiert. Der Grenzzyklus stellt somit die maximale auftretende Aus-
lenkung der Turboladerwelle im Betrieb dar. Diese maximale Auslenkung weicht vom Kontakt-
kreis des Rotors ab, da sie aufgrund der im ordnungsgemiiBen Betrieb mit Ol gefiillten Lager
kleiner ist. Der Kontaktkreis wird im 6lfreien, mit Petroleum gespiilten Lager aufgezeichnet.

Neben der absoluten Auslenkung der Turboladerwelle und des Bewegungsmusters wird zusétz-
lich der Abstand zwischen den beiden Messpunkten mit der groiten Auslenkung betrachtet.
Fiir letzteres ldsst sich dann ein Ersatzkreis (Grenzzyklus, siehe Abbildung 4.5, rechts) mit dem
Durchmesser D als Vergleichskriterium bilden.
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5 Experimentelle Ergebnisse

5.1 Vergleich der erzeugten Druckpulsationen

In Abbildung 5.1 ist der Vergleich zwischen Messungen des Drucks vor Turbine pyt und nach
Turbine p,t am Motorpriifstand und am Brennkammerpriifstand mit vorgeschaltetem Pulsati-
onserzeuger gezeigt. Der betrachtete Motorbetriebspunkt entspricht dem LET bei ny = 2000
min~! und ppe = 20 bar. Der Verdichterbetriebspunkt und die Position des Wastegates wurde
entsprechend der motorischen Randbedingungen eingeregelt, was einem Wastegate6ffnungs-
winkel von awg = 1° entspricht.

Die Druckpulsfrequenz wird nach Gleichung 3.8 iiber einen Frequenzumrichter der E-Maschine
eingestellt und ist daher bei beiden Experimenten identisch auf fp,;; = 50 Hz eingeregelt.

—— Motorpriifstand — Pulsationserzeuger
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=
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relativer Kurbelwellenwinkel / ° KW

Abbildung 5.1: Vergleich der Druckpulsationen vor Turbine zwischen Motorpriifstand und Pulsa-
tionserzeuger (ny = 2000 min~!, Pme = 20 bar, awg = 1° ), Messung

Folgende Erkentnisse werden gewonnen:

* Druckgradienten in der ansteigenden Pulsflanke wird mit dem Pulsationserzeuger sehr gut
nachgebildet

* Druckmaxima sind sehr gut getroffen (ausgenommen zyklische Schwankungen am Mo-
torpriifstand durch Verbrennung oder Leitungsfiihrung)

* Druckminima unterscheiden sich um weniger als A p = 100 mbar
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* Am Motorpriifstand fillt der Druck etwas weiter ab, was mit dem kleineren Volumen des
Abgastraktes am Motorpriifstand begriindet werden kann (sieche Abbildung 2.18)

* Der mittlere Druck wird sehr gut abgebildet (It = 2,23 am Motorpriifstand und It =
2,28 am Pulsationserzeuger)

* Der Gradient der abfallenden Pulsflanke wird mit dem Pulsationserzeuger gut nachgebil-
det

* Abweichungen bei den hier betrachteten Kriterien zur Beschreibung der Pulsation am
Motorpriifstand und Pulsationserzeuger werden wie folgt erklért:

— Unterschiede in der Leitungsfiihrung: Motorpriifstand 3-in-1 (bzw. 1-in-1 bezogen
auf einen Zylinder) gegeniiber 8-in-1 am Pulsationserzeuger

— Unterschiedliches Volumen des Abgastrakts zwischen Auslassventil und Turbinen-
eintritt: baulich bedingt ist das Volumen am Pulsationserzeuger etwa um den Faktor
4 groBer (0,3 L zu 1,2L)

— Zyklische Schwankungen der Verbrennung am Motorpriifstand gegeniiber einer sta-
tiondren Verbrennung in der Brennkammer beim Aufbau mit Pulsationserzeuger

Der Vergleich weiterer Betriebspunkte als Lastvariation bei ny; = 2000 min~! ist in Abbildung
5.2 dargestellt.
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Abbildung 5.2: Vergleich der Druckpulsationen vor Turbine zwischen Motorpriifstand und Pulsa-
tionserzeuger bei Lastvariation (ny = 2000 min~ !, pye = 10...17,5 bar), Messung
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Vergleich der erzeugten Druckpulsationen

Der Vergleich zwischen den beiden Priifstinden zeigt, dass mit dem Pulsationserzeuger die
Druckpulsation im Abgastrakt fiir den Lastpunkt pye = 17,5 bar am besten mit den Motor-
priifstandergebnissen iibereinstimmt und alle anderen Betriebspunkte hinreichend genau abge-
bildet werden. Da die Abgasstrecke nach der Turbine im Vergleich zum Motorpriifstand kei-
ne Komponenten der Abgasnachbehandlung aufweist, wird der Druck nach Turbine iiber eine
Gegendruckklappe eingestellt. Der Verlauf des Drucks nach Turbine passt gut zu den Motor-
priifstandsergebnissen, so dass auch das Turbinendruckverhéltnis hinreichend genau eingestellt
werden kann.
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Em 3-Zyl. 66 kW/L
35 | 1,4 9 I Pulsationserzeuger
5 ’ 12 I rot. Schlitzscheibe
2 5 7 mmm  rot. Zylinder
E 3,0 g 10 4 = rot. Klappe
2 s = pneum. Hubventil
S 95 | é 0,8 B Zylinderkopf
= ? 2]
I g -
c g 061
i 2,0 2
E ~ 074 n
= 1
= 0,2
1,0 T T \ ' 0,0 -
0,00 0,25 0,50 0,75 1,00
Pulsverlauf/ - Pulsationserzeugerkonzepte
(a) Druckpulse (b) Pulsationskennziffer ¥, nach Gleichung 2.26

Abbildung 5.3: Erzeugte Druckpulsation und Pulsationskennziffer ¥, fiir den hier entwickelten
Pulsationserzeuger im Vergleich zu anderen Konzepten und dem Verbrennungsmotor

Abbildung 5.3 erginzt Abbildung 2.20 um die Ergebnisse des im Zuge dieser Arbeit entwickel-
ten Pulsationserzeugers. Bei den bereits veroffentlichten Konzepten wird angenommen, dass
jeweils die maximal erzeugten Pulsationen publiziert wurden (vgl. Kapitel 2.3). Der oben be-
schriebene Druckverlauf ldsst sich in die Pulsationskennziffer ¥, iiberfithren. Mit ¥, = 1,19
liegt diese sehr nahe an dem Wert fiir den entsprechenden Verbrennungsmotor (‘F, = 1,21). Eine
weitere Steigerung der Pulsationskennziffer ist durch ein Anheben des Brennkammermassen-
stroms und damit des Druckniveaus vor Pulsationserzeuger moglich, wurde aufgrund der guten
Ubereinstimmung hier aber nicht weiter verfolgt.

5.2
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5.2 Untersuchung der Bewegung des Wastegatedeckels

Der fiir die Untersuchung der WG-Deckelbewegung betrachtete Betriebspunkt ist bei ny =
2000 min~! im Lastpunkt pme = 15 bar. Das Wastegate ist in diesem Betriebspunkt awg = 2,1°

geoftnet. In Ruhelage und ohne die Wirkung der Abgaspulsation entspricht das einem Spalt von
1,5 mm an der Deckelvorderseite. Der durch den Pulsationserzeuger aufgeprigte Druckpuls ist
dem im Motorbetrieb hinreichend genau nachgebildet, vgl. Abbilung 5.2.

Im Folgenden wird die y-Auslenkung der Wastegatedeckelbewegung betrachtet, da diese die we-
sentlich hoheren Amplituden aufweist. Die positive y-Auslenkung entspricht dabei der Richtung
des Offnens des Wastegatedeckels (vgl. Abbildung 5.4)

0.6
04
0.2
0.0
-0.2

—— y-Richtung — x-Richtung ‘

Auslenkung x/y / mm

-0.4 | Pulsationserzeuger
nnv = 2000 min~! ppe = 15 bar, awg = 2,1°
T T T T

-0.6 \
0 2400 4800 7200 9600 12000
relativer Nockenwellenwinkel / °NWpg

Abbildung 5.4: Deckelbewegung in x- und y-Richtung im Betriebspunkt 7y = 2000 min ™", pyne =
15 bar und awg = 2,1° mit Serien-WG@G, Achsendefinition am um awg = 10° gedffneten WG

Die Auslenkung des WG-Deckels wird am Motorpriifstand mit dem Laservibrometer und am
Pulsationserzeuger mit der Hochgeschwindigkeitskamera detektiert. In [45] wurde anhand von
Messungen mit dem in dieser Arbeit entwickelten Pulsationserzeuger gezeigt, dass beide Signale
vergleichbare Ergebnisse liefern (vgl. Abbildung 5.5).
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en 0,08 |
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Z 0,02 |
< Y

0,00 l A | I

0 100 200 300 400 500 600

Frequenz / Hz

Abbildung 5.5: Vergleich der Wastegatedeckelbewegung am Pulsationserzeuger aufgenommen
mit Laservibrometer und mit Hochgeschwindigkeitskamera [45]
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Untersuchung der Bewegung des Wastegatedeckels 5.2

5.2.1 Bewegung des Serienwastegate-Deckels am Motorprifstand und am
Pulsationserzeuger

Die x-Achse der folgenden Diagramme bezieht sich auf die Nockenwellenposition des Pulsa-
tionserzeugers. Eine Umdrehung von 360 °NWpg erzeugt dabei einen Abgaspuls (siehe Glei-
chung 3.8) und entspricht am betrachteten Dreizylindermotor (vgl. Tabelle 2.1) einem Kurbel-
wellenwinkel von % - 720 ° KWyt = 240 ° KWy = 360 °NWpg.

Die Auslenkung des Wastegatedeckels wird relativ angegeben, wie in Kapitel 4.1 erldutert. Der
Verlauf der Auslenkung wird daher auf der y-Achse so normiert, dass der arithmetische Mittel-
wert aller Messwerte eines Abgaspulses einer Auslenkung von 0 mm entspricht.

0,4 4
—— Pulsationserzeuger
—— Motorpriifstand

0’37 ’)//\.v\'\"\"‘\‘\ e

024 4=/ / N\ et T e = 12

0,1 |

0,0 | <t
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durch Pulsation = 0,3 mm

—0,1
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—0,2 )
—0,3 |
0 mm entspricht dem arithmetischen Mittelwert der Auslenkung iiber 360 °"NWpg
_074 T T T T T T T _4
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relativer Nockenwellenwinkel / °NWpg

Abbildung 5.6: Vergleich der WG-Bewegung am Motorpriifstand und am Pulsationserzeuger im
Betriebspunkt 7y = 2000 min~! Pme = 15 bar, oowg = 2,1° , Messung mit Serien-WG

* maximale Auslenkung des Deckels um 0,3 mm in positive y-Richtung (WG weiter offen)

* Die maximale Auslenkung liegt um ca. 70° versetzt nach dem Druckmaximum im Vor-
auslassstof3 (Massentrigheit)

* Wihrend der Ausschiebephase steht der WG-Deckel nidherungsweise in Mittelstellung
* Am Ende der Ausschiebephase bewegt sich der WG-Deckel in Richtung des WG-Sitzes

* Grundsitzlich sind die Bewegungsmuster beider Priifstinde sehr dhnlich, auch wéhrend
des VorauslassstoBes

* Es sind iiberlagerte Bewegungen hoherer Frequenz in der Aufnahme mit dem Pulsati-
onserzeuger zu erkennen, die ebenfalls im Druckpuls, insbesondere in der abfallenden
Druckflanke wihrend des Ausschiebens, erkennbar sind
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Die Pulsfrequenz fpys entspricht der Frequenz mit der die Abgaspulse auf den Wastegatedeckel
treffen. Bei einer Motordrehzahl von ny = 2000 min~! am 4-Takt (i = 0,5) Dreizylindermotor
(z = 3) berechnet sie sich zu fp,s = 50 Hz.

fruls =nm-i2 5.1

Im Folgenden werden mit der Fast Fourier Transformation (FFT) die Amplituden der Waste-
gatedeckelbewegung fiir die erste (1 - fpys = 50 Hz), zweite (2 - fpys = 100 Hz) und dritte
(3 - fpuis = 150 Hz) Ordnung berechnet.

Nach Abbildung 5.6 ist die Absolutauslenkung des WG-Deckels zwischen Motorpriifstandsver-
suchen und Messungen am Pulsationserzeuger vergleichbar, so dass im Folgenden zum besseren
Vergleich eine normierte Darstellung auf der y-Achse verwendet wird. Fiir die jeweiligen Mess-
ergebnisse des Experiments wird normiert auf die Auslenkung der ersten Ordnung fpys = 50 Hz,
da diese erwartungsgemif die grofite Auslenkung zeigt.
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Abbildung 5.7: Darstellung der WG-Bewegung am Motorpriifstand und Pulsationserzeuger im
Betriebspunkt ny; = 2000 min~! und Pme = 15 bar fiir das Serienwastegate

* Sowohl am Motorpriifstand als auch am Pulsationserzeuger liegt das Maximum der Aus-
lenkung stets bei der ersten Ordnung.

* Die zweite Ordnung wird bei beiden Priifstinden nahezu identisch abgebildet.

* Wihrend die dritte Ordnung am Motorpriifstand die kleinste Auslenkung aufweist, liegt
die Amplitude am Pulsationserzeuger hier zwischen der ersten und der zweiten Ordnung.

* Die gegeniiber der zweiten Ordnung ansteigende dritte Ordnung hat folgende Ursachen:

— der eigentlichen Abgaspulsation iiberlagerte hoherfrequenten Druckschwingungen



Untersuchung der Bewegung des Wastegatedeckels ‘ 5.2

aufgrund des im Vergleich zum Motor groBeren Volumen des Abgastraktes (siehe
Abbildung 5.6 und Abbildung 3.16)

— andere Steifigkeit des Gesamtsystems bestehend aus Motor mit Turbolader und Pul-

sationserzeuger mit Turbolader

Im folgenden wird eine Lastvariation bei einer Motordrehzahl von ny; = 2000 min~! untersucht,
Pme = 12,5 bar, ppe = 15 bar und ppe = 17,5 bar. Die zugehorigen Druckpulsationen wurden
in Abbildung 5.2 gezeigt.
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Abbildung 5.8: Darstellung der WG-Bewegung am Motorpriifstand und am Pulsationserzeuger
bei Lastvariation pye = 12,5 bar, pye = 15 bar und pp. = 17,5 bar bei ny = 2000 min~! fiir das
Serien-WG

* Sowohl am Motorpriifstand als auch am Pulsationserzeuger liegt das Maximum der Aus-
lenkung fiir alle drei Lastpunkte bei der ersten Ordnung.

* Bei der ersten Ordnung nimmt die Auslenkung mit steigender Last zu

* Die Auslenkung ist bei der hochsten Last sowohl am Motorpriifstand als auch am Pul-
sationserzeuger deutlich hoher als bei zweithochster Last, dies ist auch bei der zweiten
Odnung zu erkennen.
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* Wihrend am Motorpriifstand die normierten Amplituden mit steigender Ordnung geringer

werden, ist am Pulsationserzeuger fiir alle drei Lastpunkte die dritte Ordnung leicht hoher

als die zweite Ordnung.

5.2.2 Untersuchung der WG-Deckelbewegung verschiedener WG-Varianten (Serie,
Spiel-Variation, entfernte Feder) am Motorprifstand und am Pulsationserzeuger

Die Randbedingungen entsprechen einem Motorbetriebspunkt bei ny; = 2000 min~'und ppe =

15 bar, das Wastegate ist awg = 2,1° gedffnet.
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Abbildung 5.9: Darstellung der WG-Bewegung am Motorpriifstand und Pulsationserzeuger im
Betriebspunkt ny; = 2000 min~! und Pme = 15 bar fiir die drei WG-Varianten gemil3 Abbildung

4.4

Folgende Erkenntnisse werden gewonnen:

* Die Amplitude der ersten Ordnung ist bei allen drei Varianten und auf beiden Priifstdnden

jeweils am hochsten.

* Wihrend die Amplituden mit wachsender Ordnung am Motorpriifstand kleiner werden,

zeigt die dritte Ordnung bei Messungen mit dem Pulsationserzeuger wie schon bei den
voherigen Versuchen leicht hohere Amplituden als die zweite Ordnung.
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* Erwartungsgemif sind die Amplituden bei den Messungen mit Serienwastegate am kleins-
ten, da davon auszugehen ist. dass dieses im Zuge des Entwicklungsprozesses des Turbo-
laders auf minimale Auslenkung ausgelegt ist.

» Auf beiden Priifstidnden ist die Variation mit dem erhohten Spiel groBer als die der Serie
gefolgt von der Variation mit der entfernten Feder.

e Auf beiden Priifstinden ist zu erkennen, dass die Variation mit entfernter Feder relativ
betrachtet deutlich groBBere Amplituden aufweist als die anderen beiden Variationen.

Der Pulsationserzeuger ist also geeignet, um mit den erzeugten Abgaspulsationen auch ohne
Verbrennungsmotor die mechanische Anregung des Wastegate zu erreichen. Dabei kann einer-
seits die Deckelbewegung quantifiziert werden und andererseits konnen Modifikationen bewer-
tet werden.

5.2.3 Einfluss des WG-Offnungswinkels auf die WG-Deckelbewegung

Eine Variation des WG-Offnungswinkels unabhingig von den motorischen Randbedingungen
kann nur mit Pulsationserzeuger durchgefiihrt werden.

Der Abgaspuls wird so eingestellt, dass er dem des Motorbetriebspunkts bei pye = 15 bar und
ny = 2000 min~! entspricht. Zusitzlich zu einem Offnungswinkel von owg = 2,1° wird das
Wastegate fiir einen weiteren Messpunkt auf owg = 8° gedffnet. Um die Abgaspulsation kon-
stant zu halten, muss der Bypass um den Turbolader (vgl. Abbildung 3.1) weiter geschlossen
werden. Die Untersuchungen sind mit dem Serienwastegate durchgefiihrt worden.
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Abbildung 5.10: Darstellung der WG-Bewegung am Pulsationserzeuger bei einer Last von py =
15 bar und bei ny; = 2000 min~! fiir das Serien-Wastegate bei awg = 2,1° und otwg = 8°

* Fiir alle drei Ordnungen werden deutlich geringere Amplitunden bei weiter gedffnetem
Wastegate festgestellt.

5.2
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* In der ersten Ordnung erreicht der Amplitudenwert etwa 60 % des Wertes im Vergleich
zu einer Offnung von owg = 2,1°.

* Das Verhalten hat mehrere, sich {iberlagernde Ursachen:

— Bei weiter geoffnetem WG oy T wird der effektive Hebelarm ray, 1 grofer.

— Durch einen groBeren Hebelarm wird die Kraft der Aktuatorstange besser auf den
WG-Deckel iibertragen.

— Durch den gréeren Anstellwinkel des Wastegatedeckels ergibt sich eine leicht ver-
kleinerte Angriffsfliche fiir die Druckpulsationen auf dem WG-Deckel.

In Abbildung 5.11 sind die kinematischen Zusammenhénge zwischen dem Aktuatorstellwinkel
ke und dem WG-Hebelwinkel awg fiir den Fall des vollstindig geschlossenen WG-Deckels
dargestellt. Da der Hebel und der WG-Deckel starr miteinander verbunden sind, bedeutet eine re-
lative Anderung des Hebelwinkels eine entsprechend gleichgroBe Anderung des WG-Offnungs-
winkels awg. Ausgehend von der vollstindig geschlossenen Position ist auszurechnen, dass die
Kraftiibertragung von der WG-Stange auf den Hebelarm der Deckel-Stange zunimmt, bis die
WG-Stange und der Hebelarm am Aktuator ray, im rechten Winkel zueinander stehen.

WG-Stange ——
IwG- Akt
starre
wG __ _Verbindung
geschlo‘ssen - A
]aWG - \
|

WG-Deckel . .

Abbildung 5.11: Geometriegroflen zur Beschreibung der Kinematik der Wastegatekomponenten
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5.2.4 Untersuchung der Deckel-Bewegung mit pneumatischem und elektrischem Aktuator

Fiir die im folgenden beschriebenen Untersuchungen wird statt des elektrischen ein pneumati-
scher Aktuator mit Unterdruckdose einer vergleichbaren Turboladeranwendung auf den Turbo-
lader adaptiert.

Die WG-Position wird auf einen konstanten Winkel von awg = 8° eingestellt. Eine Adaptie-
rung der Steuerung am Motorpriifstand fiir einen pneuamtischen Aktuator wurde nicht vorge-
nommen, so dass die Untersuchungen ausschlieflich mit dem Pulsationserzeuger durchgefiihrt
wurden. Die Abgaspulsationen entsprechen dem Motorbetriebspunkt bei np; = 2000 min ™! im

Lastpunkt ppe = 15 bar.

Abbildung 5.12 zeigt den Vergleich der WG-Deckelbewegung zwischen dem elektrischen und
dem pneumatischen Aktuator bei einem Offnungswinkel von otwg = 8° am Pulsationserzeuger:
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Abbildung 5.12: Vergleich der WG-Bewegung zwischen elektrischem und pneumatischem Ak-
tuator im Betriebspunkt ppe = 15 bar und ny; = 2000 min~! bei awg = 8° gedffnetem WG

Es kann festgehalten werden:
* Die Auslenkung mit dem pneumatischen Aktuator ist groler als die mit elektrischen Ak-
tuator (maximale Auslenkung von 0,31 mm gegeniiber 0,14 mm)

* Die iiberlagerten Schwingungen hoherer Ordnung sind in der Bewegung des pneumatisch
aktuierten WG-Deckels ausgeprigter als beim elektrisch aktuiertem WG-Deckel

5.2
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Abbildung 5.13: WG-Bewegung am Pulsationserzeuger bei ny = 2000 min ™' pye = 15 bar und
awg = 8° fiir das Serien-WG mit elektrischem und pneumatischem Aktuator

Die Frequenzauswertung zeigt, dass die Bewegungsamplituden des WG-Deckels mit pneumati-
schem Aktuator fiir alle betrachteten Ordnungen hoher sind als mit elektrischem Aktuator.

5.2.5 Untersuchung der Deckel-Bewegung bei einer Massenvariation der Aktuatorstange mit
pneumatischem Aktuator

Zusitzlich zur herkommlichen Aktuatorstange wurde eine Massenvariation der Aktuatorstange
durchgefiihrt. Ohne zusitzliche Gewichte hat die WG-Stange ein Gewicht von mwG—stange =

150 g (vgl. Abbildung 4.4). Fiir die Gewichtsvariation wird die Aktuatorstangenmasse im ersten

Versuch mit zusitzlichen AmwG-—stange = 30 g vergroBert, im zweiten Versuch mit insgesamt
AmwG—stange = 60 g. Die Versuche werden durchgefiihrt mit Abgaspulsationen des Betrieb-
spunkts pme = 15 bar und nyp = 2000 min~! bei um awg = 2,1° gedffnetem WG.
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Abbildung 5.14: WG-Bewegung am Pulsationserzeuger mit pneumatischem Wastegate bei Va-
riation der Aktuatorstangenmasse: keine zusitzliche Masse, +30 g, +60 g bei pp. = 15 bar,

nv =
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Ergebnisse der Wellenbahnuntersuchung

Folgende Erkenntnisse werden gewonnen:

* Bei allen drei Varianten liegt die hochste Amplitude bei der ersten Ordnung

* Bei der ersten und dritten Ordnung nehmen die Amplituden mit steigender Massentrigheit
der Aktuatorstange ab

* Eine hohere Masse der Aktuatorstange dimpft die Auslenkung des WG-Deckels

5.3 Ergebnisse der Wellenbahnuntersuchung

Fiir die durchgefiihrten Untersuchungen am Motorpriifstand und am Pulsationserzeuger wurde
die identische Turboladerhardware verwendet, um die Streuung der Lagerspiele aufgrund von
Fertigungstoleranzen in der Serienfertigung zu vermeiden.

Die Turboladerdrehzahl, der Oldruck und die Oltemperatur am Brennkammerpriifstand und am
Pulsationserzeuger sind so eingeregelt, dass sie den motorischen Randbedingungen entsprechen.
Damit gleicht die Olviskositit den realen Bedingungen am Verbrennungsmotor.

Abbildung 5.15 zeigt die Wellenbewegungsamplituden in x-Richtung iiber der Frequenz fiir
eine Lastvariation von pp = 10...20 bar bei einer Motordrehzahl von ny; = 2000 min~! am
Motorpriifstand, am stationdren Brennkammerpriifstand und am Pulsationserzeuger.

Die in Kapitel 4.2.2 erlduterten fiir Wellenbahnen charakteristischen Frequenzbereiche sind in
den Diagrammen jeweils farblich hinterlegt. Da die y-Richtung ein gleiches Verhalten wie die

x-Richtung zeigt, wird im Folgenden nur die x-Richtung betrachtet.

Die in Kapitel 4.2.2 beschriebenen Phinomene der Wellenbahnbewegung treten an allen drei
Priifstdnden in Erscheinung:

* Amplituden im Frequenzbereich der Turboladerdrehzahl naty (erste Ordnung) lassen sich
auf eine Unwucht des Laufzeugs zuriickfiihren.

* Amplituden im Bereich des 0,04- bis 0,12-fachen der Turboladerdrehzahl sind auf das
Phinomen des duBeren Olwirbels zuriickzufiihren, welcher zwischen Gehidusebohrung
und Lagerbuchse entsteht.

* Der innere Olwirbel entsteht im Spalt zwischen der Lagerbuchse und der Welle und fiihrt
zu Amplituden im Frequenzbereich des 0,25- bis 0,75-fachen der Turboladerdrehzahl.
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o Pme = 10 bar 12,5 bar 15 bar 17,5 bar - 20 bar
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Abbildung 5.15: Schmalbandamplitude der Wellenbewegung fiir die Lastvariation pye = 10...20
bar, ny = 2000 min~!' am Motorpriifstand, Brennkammerpriifstand und am Pulsationserzeuger

* Bei einem Vergleich der Ergebnisse des Motorpriifstands mit denen des stationdren Brenn-
kammerpriifstands und des Pulsationserzeugers ist ersichtlich, dass die Amplituden im
niedrigen Frequenzbereich des duBeren Olwirbels am Motorpriifstand mit ~20 bis 50 um
kleiner ausfallen als am stationdren Brennkammerpriifstand und Pulsationserzeuger, wo
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Ergebnisse der Wellenbahnuntersuchung

sie bei ~30 bis 70 um und ~30 bis 55 um am Pulsationserzeuger liegen.

+ Im Frequenzbereich des duBeren Olwirbels liegen die Amplitudenmaxima der einzelnen
Betriebspunkte der Lastvariation am Motorpriifstand enger beisammen als am stationdren
Brennkammerpriifstand. Fiir die Betriebspunkte py,e = 10 bar, 12,5 bar, 15 bar und 17,5 bar
synchronisieren sich die Ausschlidge der Amplituden und fallen auf nahezu eine Frequenz
zusammen.

* Dieser Unterschied lésst sich durch einen theoretischen Vergleich der Priifstdnde erkléren:

— Auf dem Brennkammerpriifstand werden die Amplituden der Wellenbewegung im
niedrigen Frequenzbereich ausschlieBlich durch den selbsterregten duBeren Olwir-
bel hervorgerufen. Dieser fiihrt im Vergleich zum inneren Olwirbel zu relativ hohen
Amplituden.

— Im Gegensatz zum stationdren Brennkammerpriifstand und Pulsationserzeuger wir-
ken auf dem Motorpriifstand zusétzlich strukturelle Schwingungen des Motors auf
den Turbolader und dessen Laufzeugrotation ein. Diese strukturellen Schwingungen
gehen von mechanischen Effekten des Motors, wie zum Beispiel den freien Massen-
momenten und -kriften, aus und liegen im selben niedrigen Frequenzbereich wie der
duBere Olwirbel.

— Die zusitzlichen strukturellen harmonischen Schwingungsphianomene beeinflussen
in diesem niedrigen Frequenzbereich den duBeren Olwirbel, was zu kleineren Ampli-
tuden fiihrt. Eine Interferenz der benachbarten Frequenzen reduziert die Amplituden
teils signifikant.

— Dies erkldrt die geringeren Amplituden auf dem Motorpriifstand im Vergleich zu
Messungen am stationdren Brennkammerpriifstand und Pulsationserzeuger.

— Durch den Schwingungseinfluss des Motors synchronisieren sich benachbarte Am-
plituden, was zu einer weiteren Reduzierung der Amplituden fiihrt und auBerdem an
einem engeren Frequenzspektrum im Bereich des duBeren Olwirbels am Motorpriif-
stand erkennbar ist.

* Die Amplituden, die durch den inneren Olwirbel hervorgerufen werden, sind deutlich klei-
ner. Daraus ldsst sich schliefen, dass die Wirbelphdnomene in der inneren Schmierfilm-
schicht bei allen Priifstandsaufbauten kaum oder nur sehr schwach auftreten.

* Die Amplituden der Unwuchtordnung (1.0Ordnung) bleiben bei allen Lastpunkten hin-
weg weitestgehend konstant. Die Amplituden auf dem Motorpriifstand sind geringfiigig
kleiner als auf dem stationdren Brennkammerpriifstand. Durch die Abgaspulsation am
Motorpriifstand schwankt die Turboladerdrehzahl, was an dem leicht verbreitetem Fre-
quenzspektrum erkennbar ist. Die Verbreiterung fiihrt zu kleineren Amplituden.

* Die Amplituden der 1. Ordnung sind beim Pulsationserzeuger mit denen am Motorpriif-
stand vergleichbar.
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In Abbildung 5.16 sind fiir die Lastvariaton von ppe = 10 - 20 bar bei einer Motordrehzahl von

ny = 2000 min~! die aufsummierten Gesamtamplitudenpegel fiir die drei charakteristischen

Freuquenzordnungen dargestellt.

Breitbandamplitude in x-Richtung / um

—— Motorpriifstand —— stat. Brennkammerpriifstand —— Pulsationserzeuger
80
70 —
60 ) e
duferer Olwirbel (0,04x...0,12xOrdnung) <~ _
50 B,
40
Unwucht (1x Ordnung)
30
20 ;
innerer Olwirbel (0,25x...0,75x Ordnung)
10
0
10.0 12.5 15.0 17.5 20.0

Effektiver Mitteldruck pme bei ny = 2000 min~' / bar

Abbildung 5.16: Breitbandamplitude der Wellenbewegung fiir den #uBeren und inneren Olwirbel
sowie die Unwucht fiir die Lastvariationen von ppe = 10...20 bar bei ny; = 2000 min™

1

Die Amplituden im Frequenzbereich des duBeren Olwirbels sind in allen Lastpunkten am
grofBten, gefolgt von den Amplituden durch die Unwuchtanregung.

Die durch den inneren Olwirbel erregten Amplituden fallen am geringsten aus.

Die beiden rotordynamischen Phiinomene Unwucht und innerer Olwirbel werden nicht
wesentlich von der Priifstandsstruktur beeinflusst.

Die aufsummierten Gesamtamplituden in den Frequenzbereichen der Unwucht und des
inneren Olwirbels sind fiir alle drei Versuchsanordnungen iiber die gesamte Lastvariation
auf einem annihernd konstanten Niveau.

Am stationidren Brennkammerpriifstand und am Pulsationserzeuger fallen die Gesamtam-
plituden im Freugenzbereich des duBeren Olwirbels iiber alle Lastbereiche hinweg groBer
aus als am Motorpriifstand, was mit der stabilisierenden Wirkung der strukturellen Anre-
gung (Korperschwingung ausgeldst durch Kurbelwellenbewegung und Verbrennung) des
Motors am Motorpriifstand erklért wird.

Die Amplituden des #uBeren Olwirbels liegen beim stationiren Brennkammerpriifstand
und dem Pulsationserzeuger auf einem vergleichbaren Niveau.

Fiir die charakteristischen Frequenzbereiche der drei hduptsichlich relevanten rotordynamischen
Phinomene ist in Abbildung 5.17 der aufsummierte Gesamtpegel der Amplituden fiir alle drei
Priifstandskonfigurationen im Betriebspunkt pye = 15 bar, ny = 2000 min~—! dargestellt.

86



Breitbandamplitude x-Richtung / um

Ergebnisse der Wellenbahnuntersuchung

I Motorpriifstand mmm stat. Brennkammerpriifstand i Pulsationserzeuger
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Abbildung 5.17: Breitbandamplitude der Wellenbewegung in x-Richtung fiir den Frequenzbereich
des duBerern Olwirbels, des inneren Olwirbels und der Unwucht im Motorbetriebspunkt ppe =15
bar, 7y = 2000 min~! am Motorpriifstand, Brennkammerpriifstand und Pulsationserzeuger

Die Amplituden, die durch die Anregung 1x Ordnung (Unwucht) erzeugt werden, weisen
auf allen drei Priifstdnden eine vergleichbare Grof3e auf

Aufgrund der im Allgemeinen kleinen Amplituden, die durch den inneren Olwirbel her-
vorgerufen werden, sind diese von untergeordneter Bedeutung. Das Niveau der Amplitu-
den ist auf allen drei Priifstinden vergleichbar

Im Vergleich zu den anderen Phinomenen liegen die durch den #uBeren Olwirbel hervor-
gerufenen Amplituden auf dem hochsten Niveau

Die Amplituden des #uBeren Olwirbels sind am Motorpriifstand am geringsten, die Werte
am Brennkammerpriifstand und Pulsationserzeuger liegen dariiber

In Abbildung 5.18 sind die Wellenbewegungen wihrend einer Aufnahmedauer von drei Se-
kunden und zusitzlich eine 360° Prizessionsbewegung fiir alle drei Versuchsanordnungen im

gezeigt.
—— Motorpriifstand —— stat. Brennkammerpriifstand —— Pulsationserzeuger
700
600 Dpax =315 pm Diax =328 um Dax =348 um
S
<500
en
S 400
—~
5 300
j:" 200
%100 — .
0 np = 2000 min!, pe = 15 bar Kontaktkreis Grenzzyklus
0 200 400 600 0 200 400 600 0 200 400 600
y-Auslenkung / um y-Auslenkung / um y-Auslenkung / um

Abbildung 5.18: Wellenbewegung in x- und y-Richtung bei ny; = 2000 min~' und py,e = 10 bar
am Motorpriifstand, stat. Brennkammerpriifstand und mit Pulsationserzeuger
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* Bei allen drei Versuchen lisst sich eine Verschiebung des Rotationszentrums nach links-
unten beobachten

* Die Umlaufbahnen weisen bei allen drei Versuchen eine vergleichbare Form auf, was
darauf hindeutet, dass dhnliche Schwingungsmoden auftreten

* Mit Dpax = 315 pm ist der maximale Abstand zwischen zwei Messpunkten auf dem Mo-
torpriifstand am kleinsten. Dies wird mit den Ol-Film-stabilisierenden Anregungen durch
die Motorbewegung (Kurbelwellendrehung und die daraus resultierenden freien Krifte
und Momente) und den daraus resultierenden geringeren Amplituden der Wellenbewe-
gung erklirt

* Mit Dpax = 348 um ist der maximale Abstand zwischen zwei Messpunkten am Pulsati-
onserzeuger am grofiten

* Die Bewegungsmuster der Wellenbahn haben bei allen Versuchen die gleiche Form, sind
aber durch die fehlenden Anregungen durch strukturelle Bewegung (Motorpriifstand) und
Abgaspulsationen (Motorpriifstand und Pulsationserzeuger) am Brennkammerpriifstand
am regelmifigsten ausgepragt

* Am Brennkammerpriifstand und am Pulsatioserzeuger liegt ein kleiner Bereich auflerhalb
des Messbereichs des Abstandssensors in y-Richtung, dies stellt kein Nachteil fiir die
Auswertung der Wellenbahnen dar.

Zusammenfassend betrachtet werden am stationidren Brennkammerpriifstand sowohl ohne als
auch mit Pulsationserzeuger im Vergleich zum Motorpriifstand leicht gr68ere Wellenbahnaus-
lenkungen gemessen. Dies ist auf die am Motorpriifstand vorhandene strukturelle Anregung
durch freie Massenkrifte und Momente zuriickzufiihren, welche zu einer Synchronisierung be-
nachbarter Frequenzen und teilweise zu einer Interferenz mit dadurch geringerer Bewegungs-
amplitude beim duBeren Olwirbel fiihren. Die groBeren Amplituden am Brennkammerpriifstand
und Pulsationserzeuger lassen sich zur Darstellung von Worst-Case-Szenarien nutzen. Mit allen
drei Versuchsanordnungen lassen sich die gleichen Bewegungsmuster der Wellenbahn reprodu-
zieren. Messungen am Motorpriifstand und am Pulsationserzeuger fiihren zu dhnlichen Ergeb-
nissen.



6 Zusammenfassung

Abgasturbolader werden mit Hilfe von CFD/CAE-Tools und mit Messungen auf stationédren
Brennkammerpriifstanden entwickelt. Unter anderem sind die Materialiiberpriifung (Thermo-
schocktest) und der Low-Cycle-Fatique-Test Teile der Entwicklung. Die Untersuchung am Mo-
torpriifstand unter Druckpulsationsbetrieb bei realen Temperaturen erginzt die Turboladerent-
wicklung zur Bewertung des Verschlei3- und Akustikverhaltens.

Die Untersuchungen am Motorpriifstand sind zeit- und kostenintensiv, zudem ist bereits ein
vollstiandig aufgebauter Motorprototyp erforderlich. Um diese Validierungstests bereits vor der
Fertigstellung des Motors beginnen zu konnen, ist die Verlagerung der mechanischen Untersu-
chungen auf einen Komponentenpriifstand wiinschenswert.

Im Gegensatz zu thermodynamischen Untersuchungen von Turboladern erfordert eine mechani-
sche Validierung je nach Fragestellung eine exakte mechanische Anregung, welche durch die
Druckpulsationen vor der Turbine verursacht werden. Diese sind auf einem herkommlichen
stationdren Brennkammerpriifstand nicht gegeben. Um die Priifmoglichkeiten eines stationdren
Brennkammerpriifstandes fiir derartige Untersuchungen zu erweitern, ist es Gegenstand die-
ser Arbeit einen Pulsationserzeuger zu entwickeln, welcher zwischen der stationir-betriebene
Brennkammer und dem Turbolader installiert wird. Diese Einheit erzeugt Abgaspulsationen
stromauf der Turbine, welche vergleichbar zu denen des zu entwickelnden realen Verbrennungs-
motors sind.

Vor dem Auslegungsprozess des Pulsationserzeugers wurden mittels 1D-Simulationsmodellen
von Drei-, Vier- und Sechszylindermotor Untersuchungen durchgefiihrt, welche den Einfluss
von Auslegungsparametern des Verbrennungsmotors auf die Entstehung der Abgaspulsationen
aufzeigen. Dazu ist eine Pulsationskennziffer ¥, definiert, die unter Beriicksichtigung des mini-
malen und maximalen Drucks im Abgaspuls die Intensitét der Pulsationen beschreibt:

 Mit abnehmender Zylinderzahl und sinkendem Abgasleitungsvolumen steigt ¥, und damit
die Intensitit der Abgaspulsationen an.

¢ Die Berechnung von ‘¥, im gesamten Motorkennfeld hat gezeigt, dass die hochsten Werte
bei hohen Lasten und niedriger Motordrehzahl erreicht werden, also zum Beispiel dort wo
das Wastegate beginnt zu regeln.

Eine Analyse von bereits verdffentlichten Messergebnissen von Konzepten zur Erzeugung von
Abgaspulsationen hat gezeigt, dass die Verwendung von rotierenden Schlitzscheiben, Kugeln,
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Zylindern und anderen Klappen oder der Einsatz eines vorhandenen Zylinderkopfes nicht zu
einer ausreichend hohen Pulsationskennziffer ¥}, fithren, so dass die Neukonstruktion eines Pul-
sationserzeugers erforderlich wurde. Ziel ist es einen wesentlich flexibleren Einsatz der Einheit
zur Abbildung der Pulsation fiir ein breites Spektrum an Verbrennungsmotoren unabhiingig der
Zylinderanzahl zu ermdglichen.

Die grofite Herausforderung der Auslegung des Pulsationserzeugers ist die vom herkommlichen
Verbrennungsmotor stark abweichende Druckrandbedingung der stationiren Brennkammer vor
dem Auslassventil. Es gilt den im Vergleich zum Zylinderdruck deutlich niedrigeren und kon-
stanten Brennkammerdruck in eine pulsierende Stromung umzuwandeln.

* Eine Vorauslegung hat gezeigt, dass ein Konzept mit Hubventil in Kombinantion mit ei-
nem Bypass die erforderlichen Stromungsquerschnitte zur Erzeugung von motorrealisti-
schen Abgaspulsationen erbringen kann.

* Es werden acht Auslassventile gleichzeitig gedffnet, da zur Abbildung des Vorauslassto-
Bes bei dem konstanten Druck in der Brennkammer zeitweise ein vergleichsweise grofler
Stromungsquerschnitt in einem kleinen Nockenwellenwinkelbereich erforderlich ist.

* Jeder Abgaspuls des Verbrennungsmotors erfordert eine Umdrehung der Nockenwelle des
Pulsationserzeugers. Bei Mehrzylindermotoren sind daher hohe Drehzahlen der Nocken-
welle des Pulsationserzeugers erforderlich.

* Die Auslegung des Ventiltriebs fiihrt zu einer Ventilhubkurve mit folgenden Daten:
hV.,max,PE = 2,6 mm, Aaoffen,lmm,PE = 50 °NWpE, dy = 28 mm

* Ein Bypass mit betriebspunktabhingig eingeregeltem konstanten Stromungsquerschnitt
ist zusitzlich zum Hubventil erforderlich.

Nach der Fertigung und der Inbetriebnahme des Pulsationserzeugers werden Motorpriifstands-
versuche am Turbolader eines 1,0 L Dreizylindermotors dazu verwendet, die Erzeugung der
Abgaspulsationen am Pulsationserzeuger zu validieren und den Ubertrag der mechanischen An-
regung durch Abgaspulsationen vom Verbrennungsmotor auf den Brennkammerpriifstand zu
bewerten.

e Eine Lastvariation bei ny; = 2000 min~! von Pme = 10 bar bis ppe = 20 bar zeigt, dass in

allen Betriebspunkten die Druckpulsationen hinreichend genau abgebildet werden:

— Abgesehen von zyklischen Schwankungen wird der maximale Druck pyr max am
Pulsationserzeuger exakt auf die Werte vom Motorpriifstand eingeregelt.

— Durch Einregeln des Drucks nach Turbine wird das Turbinendruckverhiltnis zwi-
schen Motorpriifstand und Pulsationserzeuger auf bis zu AIlt = 0,05 eingestellt.

* Mit ¥, pg = 1,19 weicht der Pulsationserzeuger im LET-Betriebspunkt nur unwesentlich
von den Werten des Dreizylindermotors (¥, » = 1,21) ab. Bekannte, bis dahin ausgefiihrte
Konzepte erreichen Werte von ¥, < 0,7.



* Die Untersuchung der Wastegatedeckelbewegung mit Hochgeschwindigkeitskamera und
Laservibrometer wurde am Motorpriifstand und am Pulsationserzeuger bei vergleichbaren
Abgaspulsationen durchgefiihrt:

— Die Nachbildung der Abgaspulsationen fiihrt zu einer vergleichbaren mechanischen
Anregung, was zu einer iibereinstimmenden WG-Deckelbewegung fiihrt (Differenz
der resultierenden Bewegung am Serien-WG betrigt im Punkt der maximalen Aus-
lenkung weniger als 3%).

— Mit steigender Pulsationskennziffer ‘¥, nimmt die Deckelbewegung zu.

— Eine um 22% erhohte Aktuatorstangenmasse reduziert die Deckelbewegung bei Ein-
satz eines pneumatischen Wastegateaktuators um nahezu die Hilfte.

— Der Einfluss vom Lagerspiel zwischen den Wastegatekomponenten auf die Deckel-
bewegung konnte durch die Entfernung der Feder und durch eine vergroferte Boh-
rung gezeigt werden.

* Die Untersuchung der Wellenbahn des Turboladerlaufzeugs am Pulsationserzeuger fiihrt
zu vergleichbaren Ergebnissen wie am Motorpriifstand:

— Die GroBenordnung der Rotorauslenkung am Verdichterende ist vergleichbar mit
Werten anderer bekannter Serienturbolader (Maximaler Grenzzyklus im Betrieb:
Dax ~ 350 pm).

— Die Bewegungsamplituden der 1. Ordnung der Turboladerdrehzahl (Unwucht) errei-
chen auf beiden Priifstinden Werte um 30 um.

- Bewegungsamplituden im Frequenzbereich des inneren Olwirbels sind auf beiden
Priifstanden mit Werten unter 5 um vernachléssigbar klein.

— Im Frequenzbereich des duBeren Olwirbels fiihren strukturelle Anregungen durch
freie Massenkrifte und -momente am Motorpriifstand zu einer Synchronisation be-
nachbarter Frequenzen. Zusitzlich reduzieren Interferenzen der benachbarten Fre-
quenzen teilweise die Auslenkungsamplituden im Frequenzbereich des duBeren Ol-
wirbels. Im LET-Betriebspunkt fallen die Bewegungsamplituden am Pulsationser-
zeuger daher um etwa 2 um grof3er aus.

Die Betriebssicherheit der Konstruktion des Pulsationserzeugers ist fiir maximale Abgastempe-
raturen von Tgg max = 700 °C experimentell nachgewiesen worden.

Neben Abgasturboladern konnen mit dem Pulsationserzeuger weitere Komponenten des Ab-
gastrakts einer Verbrennungskraftmaschine untersucht werden (Abgaskriimmer, Komponenten
der Abgasnachbehandlung, Dichtungen, Kompensatoren). Neben der Mechanik stellt auch die
Akustik ein Anwendungsgebiet zur Untersuchung des NVH-Verhaltens dar. Ebenfalls kann die
Messmethodik mit Pulsationserzeuger zur Validierung von Modellen der Mehrkorper- oder der
3D-CFD-Simulation genutzt werden.
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A Erganzungen zum Stand der Technik

A.1 Erganzungen zur Untersuchung der Druckpulsation an den

Verbrennungsmotoren
6
= 3 Zylinder 94 kW/L
5 —— 3 Zylinder 80 kW/L
= 3 Zylinder 66 kW/L
—— 4 Zylinder 60 kW/L
4 —— 6 Zylinder 65 kW/L

Druck vor Turbine pyt / bar

I I
0 180 360 540 720
Kurbelwinkel / °

Abbildung A.1.1: LET: Abgaspulsationen vor Turbine fiir drei Motorbetriebspunkte von Drei-,
Vier- und Sechszylindermotoren

6
—— 3 Zylinder 94 kW/L
5 | —— 3 Zylinder 80 kW/L
—— 3 Zylinder 66 kW/L
4 —— 4 Zylinder 60 kW/L

Druck vor Turbine pyt / bar

0 180 360 540 720
Kurbelwinkel / ©

Abbildung A.1.2: Nennleistungspunkt: Abgaspulsationen vor Turbine fiir drei Motorbetrieb-
spunkte von Drei-, Vier- und Sechszylindermotoren
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Abbildung A.1.3: Turbinendurchsatzkennfelder fiir die Drei-, Vier- und Sechszylindermotoren

aus den Abbildungen A.1.1ff

Tabelle A.1.1: Kennzahlen fiir die Drei-, Vier- und Sechszylindermotoren aus Tabelle 2.1 fiir den

A

LET-Betriebspunkt
Kennzahl 3-Zyl. 94 kW/L  3-Zyl. 80 kW/L  3-Zyl. 66 kW/L 4-Zyl. 6-Zyl.
Minimaler Druck pyt min / bar 1,23 1,45 1,53 1,15 1,51
Maximaler Druck pyt max / bar 4,46 4,78 4,58 3,18 2,64
Mittlerer Druck pyr .4y / bar 2,19 2,39 2,53 1,87 1,99
Druckamplitude A, . / bar 3,24 3,34 3,05 2,02 1,13
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,133 0,124 0,143 0,073 0,039
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/°’KW 0,025 0,024 0,014 0,018 0,023
Pulsationskennziffer ‘¥, 1,50 1,36 1,21 1,07 0,57
Pulsationsbeiwert o 0,84 0,85 0,90 0,81 0,95
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Tabelle A.1.2: Kennzahlen fiir die Drei-, Vier- und Sechszylindermotoren aus Tabelle 2.1 fiir den

Nennleistungspunkt
Kennzahl 3-Zyl. 94 kW/L  3-Zyl. 80 kW/L  3-Zyl. 66 kW/L 4-Zyl. 6-Zyl.
Minimaler Druck pyt min / bar 2,33 2,37 2,45 1,77 3,04
Maximaler Druck pyT max / bar 5,67 4,61 4,43 2,96 3,95
Mittlerer Druck pyt ay / bar 3,84 3,43 3,35 2,36 3,48
Druckamplitude A, / bar 3,34 2,24 1,99 1,19 0,91
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,107 0,094 0,142 0,039 0,029
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/°’KW 0,017 0,012 0,012 0,011 0,020
Pulsationskennziffer ¥, 0,87 0,65 0,59 0,50 0,26
Pulsationsbeiwert o 0,92 0,95 0,96 0,96 0,99

A.2 Erganzungen zur GT-Power Studie

Tabelle A.2.1: Kennzahlen der Drehzahlvariation ny; bei pye = 17 bar

Kennzahl 1750 min~! 3000 min~' 5500 min~!
Minimaler Druck pyt min / bar 1,14 1,36 2,31
Maximaler Druck pyt max / bar 2,87 3,26 4,58
Mittlerer Druck pyt,ay / bar 1,59 2,05 3,37
Druckamplitude A, . / bar 1,73 1,90 2,28
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,07 0,05 0,07
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/° KW 0,01 0,01 0,01
Pulsationskennziffer ‘¥, 1,09 0,93 0,68
Pulsationsbeiwert o 0,71 0,83 0,94

Tabelle A.2.2: Kennzahlen der Drehzahlvariation ny bei ppe = 13 bar

Kennzahl 1750 min~! 3000 min~! 5500 min~!
Minimaler Druck pyt min / bar 1,02 1,17 1,65
Maximaler Druck pyr max / bar 1,94 2,41 3,19
Mittlerer Druck pyt ay / bar 1,24 1,59 2,36
Druckamplitude A, . / bar 0,92 1,24 1,54
Gradient ansteigende Pulsflanke G bar/° KW 0,03 0,04 0,05
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/° KW 0,01 0,01 0,01
Pulsationskennziffer ', 0,74 0,78 0,65
Pulsationsbeiwert o 0,75 0,90 0,90
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Tabelle A.2.3: Kennzahlen der Drehzahlvariation ny; bei ppe = 10 bar

Kennzahl 1750 min~! 3000 min~' 5500 min~!
Minimaler Druck pyt min / bar 1,00 1,06 1,28
Maximaler Druck pyt max / bar 1,40 1,64 2,30
Mittlerer Druck pyt ay / bar 1,10 1,25 1,71
Druckamplitude A, . / bar 0,40 0,58 1,01
Gradient ansteigende Pulsflanke G bar/° KW 0,02 0,02 0,04
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/° KW 0,01 0,00 0,00
Pulsationskennziffer ‘¥, 0,36 0,46 0,59
Pulsationsbeiwert o 0,88 0,88 0,94

Tabelle A.2.4: Kennzahlen der Lastvariation pp,e bei nyy = 1750 min~!

Kennzahl 10bar 13 bar 17bar 20bar 24 bar
Minimaler Druck pyr min / bar 1,00 1,03 1,15 1,28 1,44
Maximaler Druck pyT max / bar 1,40 2,02 2,90 3,72 4,64
Mittlerer Druck pyt,ay / bar 1,10 1,27 1,60 1,95 2,36
Druckamplitude A, . / bar 0,40 0,99 1,75 2,44 3,20

Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,02 0,04 0,07 0,09 0,12
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/° KW 0,01 0,01 0,01 0,02 0,02
Pulsationskennziffer ', 0,36 0,78 1,09 1,25 1,36
Pulsationsbeiwert o 0,88 0,74 0,71 0,69 0,68

Tabelle A.2.5: Kennzahlen der Lastvariation pp,e bei ny = 4000 min~!

Kennzahl T7bar 10bar 14bar 17 bar 21 bar
Minimaler Druck pyt min / bar 1,03 1,06 1,27 1,49 1,93
Maximaler Druck pyt max / bar 1,49 1,72 2,77 3,52 4,86
Mittlerer Druck pyt ay / bar 1,20 1,30 1,84 2,30 3,13
Druckamplitude A,, . / bar 0,46 0,65 1,50 2,04 2,93

Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,02 0,03 0,04 0,06 0,08
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/° KW 0.00 0.00 0.01 0.01 0.02
Pulsationskennziffer ¥, 0,38 0,50 0,82 0,89 0,94
Pulsationsbeiwert o 0,86 0,82 0,76 0,85 0,90
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Tabelle A.2.6: Kennzahlen der Variation des Abgasleitungsvolumen Vi bei ny = 1750 min™

Kennzahl 63 % 100 % 188 % 250 % 313 %
Minimaler Druck pyt min / bar 1,39 1,44 1,48 1,56 1,20
Maximaler Druck pyt max / bar 4,85 4,62 4,10 3,74 2,75
Mittlerer Druck pyt ay / bar 2,34 2,35 2,36 2,30 1,73
Druckamplitude A, . / bar 3,47 3,18 2,62 2,18 1,55
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,13 0,12 0,11 0,10 0,08
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/°KW 0,02 0,02 0,01 0,01 0,01
Pulsationskennziffer ‘¥, 1,48 1,35 1,11 0,95 0,90
Pulsationsbeiwert o 0,83 0,85 0,88 0,91 -

1

Tabelle A.2.7: Kennzahlen der Variation des Abgasleitungsvolumens Vx bei ny = 4000 min™

Kennzahl 63 % 100 % 188 % 250 % 313 %
Minimaler Druck pyt min / bar 1,79 1,94 1,97 2,02 1,94
Maximaler Druck pyt max / bar 5,08 4,90 4,67 5,40 4,85
Mittlerer Druck pyr .4y / bar 3,09 3,15 3,17 3,42 3,17
Druckamplitude A, / bar 3,29 2,96 2,69 3,38 291
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,09 0,08 0,12 0,14 0,11
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/°’KW 0,02 0,02 0,01 0,02 0,03
Pulsationskennziffer ¥, 1,06 0,94 0,85 0,99 0,92
Pulsationsbeiwert & 0,85 0,90 0,92 0,91 0,92

Tabelle A.2.8: Kennzahlen der Variation des Hub-Bohrungsverhiltnisses 7 bei ny = 1750 min—

Kennzahl 193 1,57 1,2 084 048
Minimaler Druck pyt min / bar 1,46 145 144 144 145
Maximaler Druck pyt max / bar 4,62 4,62 4,62 4,64 4,68
Mittlerer Druck pyt ay / bar 2,36 236 2,35 236 2,39
Druckamplitude A,, . / bar 3,16 3,17 3,18 3,20 3,23
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,12 0,12 0,12 0,12 0,12
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/°’KW 0,02 0,02 0,02 0,02 0,02
Pulsationskennziffer ‘¥, 1,34 1,34 1,35 1,36 1,35
Pulsationsbeiwert o 0,86 0,86 085 0,85 0,85

1

1



Tabelle A.2.9: Kennzahlen der Variation des Hub-Bohrungsverhiltnisses 7 bei ny = 5500 min—

Erganzungen zur GT-Power Studie

Kennzahl 193 1,57 1,2 084 048
Minimaler Druck pyt min / bar 2,35 232 2,31 229 2,29
Maximaler Druck pyt max / bar 456 4,57 4,58 4,60 4,63
Mittlerer Druck pyt ay / bar 3,37 3,37 3,37 3,39 342
Druckamplitude A, . / bar 2,22 225 228 230 2,33
Gradient ansteigende Pulsflanke G| bar/°’KW 0,07 0,07 0,07 0,07 0,07
Gradient abfallende Pulsflanke G, bar/°’KW 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01
Pulsationskennziffer ‘¥, 0,66 067 068 068 0,68
Pulsationsbeiwert o 094 094 094 094 094

1
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